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1. SEMNALE DE VIBRAŢII LA AUTOVEHICULE 

1.1. CONSIDERAŢII PRIVIND VIBRAŢIILE AUTOVEHICULELOR 

Deplasarea autovehiculelor este însoţită de apariţia permanentă a vibraţiilor 
şi şocurilor. Aceste vibraţii se manifestă la nivelul maselor suspendate şi 
nesuspendate ale autovehiculelor influenţând considerabil confortabilitatea 
pasagerilor, durabilitatea elementelor componente ale caroseriei, suspensiei, 
transmisiei şi motorului. 

Şocurile şi vibraţiile la care sunt supuse autovehiculele sunt determinate de 
cauze exterioare şi interioare. Aceste cauze se manifestă de cele mai multe ori 
simultan. In afară de aceasta, din cauza şocurilor şi vibraţiilor în organele 
componente ale autovehiculelor (suspensie, transmisie, motor) apar sarcini 
dinamice mari. Chiar dacă nu în toate situaţiile se ajunge la depăşirea limitei de 
rupere a pieselor, din cauza şocurilor şi oscilaţiilor, piesele componente ale 
automobilelor sunt supuse la solicitări variabile care au un caracter, de cele mai 
multe ori, aleator şi care reduc mult rezistenţa la oboseală a acestora. 

Şocurile şi vibraţiile la autovehicule depind de drumul pe care se deplasează 
şi de tipul autovehiculului. Ele se pot clasifica în: 

a) şocuri şi vibraţii provocate de denivelările şi neregularităţile suprafeţei 
drumului, de rafale de vânt, de frânarea autovehiculului etc; 

b) şocuri şi vibraţii provocate de motor, transmisie, direcţie şi sistemul pneu-
roată. 

La autovehicule se studiază: 
a) vibraţiile libere sau proprii, care pot fi neamortizate şi amortizate, în 

scopul stabilirii pulsaţiilor proprii şi a influenţelor maselor nesuspendate, 
caracteristicilor elastice şi de amortizare ale suspensiei asupra confortabilităţii şi a 
regimului de deplasare; 

b) vibraţiile forţate sau întreţinute care solicită permanent autovehiculele în 
timpul mişcării. Studiul acestor vibraţii este necesar pentru a stabili pulsaţiile 
periculoase ale factorilor perturbatori în scopul evitării funcţionării întregului 
sistem de rezonanţă. De asemenea studiul unor astfel de vibraţii permite cercetarea 
influenţei fiecărui factor perturbator în parte asupra comportării autovehiculelor şi 
a subansamblelor componente în timpul deplasării. 

La autovehicule, în timpul deplasării, se pot întâlni următoarele tipuri de 
vibraţii: 

> Vibraţii ale şasiului şi caroseriei, considerate ca un rigid 
nedeformabil, aşezat pe suspensia elastică formată din arcuri, sau arcuri şi pneuri. 
Aceste oscilaţii au un caracter de oscilaţii libere, provocate de neregularităţile 
suprafeţei drumului, care acţionează sub formă de şocuri. Uneori, în urma uzării, 
suprafaţa şoselei ia forma unor valuri; autovehiculele care se deplasează pe ea la o 
anumită viteză intră în rezonanţă, ajungându-se la vibraţii periculoase. 
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Ca rigid suspendat elastic, ansamblul şasiu-caroserie are 6 grade de libertate: 
translaţii verticale, orizontale, longitudinale şi transversale şi rotaţii în jurul celor 
trei axe, pe aceleaşi direcţii. Pe de altă parte, roţile din faţă şi din spate sprijinite pe 
pneuri, pot să vibreze împreună cu punţile corespunzătoare, dacă punţile sunt 
rigide, sau fiecare separat când autovehiculul este echipat cu suspensie 
independentă. Dacă fiecare punte se poate asimila printr-un rigid, se mai obţin încă 
12 grade de libertate, care corespunde autovehiculelor cu două punţi şi suspensie 
dependentă. La atsfel de autovehicule se ajunge la 18 grade de libertate. Numărul 
de grade de libertate poate să fie mai mare de 18, pentru autovehiculele cu 
suspensie independentă şi pentru cele cu mai multe punţi. în realitate, vibraţiile 
anumitor grade de libertate sunt inexistente sau se pot neglija. Simplificările 
necesare sunt determinate de tipul autovehiculului şi a suspensiei acestuia. 

> Vibraţiile de torsiune şi încovoiere ale pieselor motorului şi 
subansamblelor transmisiei. Aceste vibraţii se analizează pe modele dinamice 
echivalente cu un număr mai mare sau mai mic de grade de libertate, în funcţie de 
numărul de cilindri ai motorului, de numărul de punţi motoare şi dacă se ia în 
considerare sau nu cinematica şi dinamica mecanismelor diferenţiale de transmisie. 
Aceste vibraţii sunt cauzate atât de neregularităţile suprafeţei drumului cât şi de o 
serie de factori perturbatori interiori( momentul de torsiune al motorului este 
variabil periodic în timp, cuplarea ambreiajului, schimbarea treptelor de viteze, 
funcţionarea transmisiilor cardanice). 

> Vibraţiile motorului, ambreiajului şi cutiei de viteze, de ansamblul 
faţă, de şasiu. De obicei aceste componente se montează elastic pe şasiu şi dacă 
rezemarea este necorespunzătoare se ajunge la desfacerea prematură a îmbinărilor, 
la fisuri şi ruperi în şasiu şi cartere. Prin luarea în considerare a acestor vibraţii 
modelele dinamice echivalente ale autovehiculelor se complică şi mai mult. 

Cercetarea teoretică a vibraţiilor autovehiculelor se face pe modele dinamice 
de complexitate mai mică sau mare. Complexitatea modelelor dinamice fiind 
determinată în mare măsură de posibilităţile de analiză şi integrare a sistemelor de 
ecuaţii diferenţiale care descriu starea de mişcare. Odată cu îmbunătăţirea 
performanţelor calculatoarelor electronice s-au dezvoltat şi metodele de integrare 
numerică aproximativă a sistemelor de ecuaţii diferenţiale şi ca urmare a crescut 
complexitatea modelelor dinamice pe care se studiază oscilaţiile autovehiculelor. 

1.2. SURSE PERTURBATOARE EXTERNE 

Vibraţiile autovehiculelor sunt provocate de factori perturbatori exteriori şi 
interiori. Factorul cu acţiune continuă, determinat de profilul suprafeţei drumului, 
are de obicei un caracter aleator. Se consideră însă, că acest factor perturbator 
poate să varieze după o lege apropiată de cea periodică. 

Profilul suprafeţei drumului este caracterizat de lungimea /, înălţimea ho, 
succesiunea şi frecvenţa neregularităţilor. La acelaşi număr de neregularităţi, 
intensitatea oscilaţiilor poate să se modifice pe diferite drumuri din cauza înălţimii 
neregularităţilor. Considerând că, în mod normal, forma neregularităţilor este lină, 
profilul lor se poate admite sinusoidal. în acest caz ecuaţia profilului este: 

BUPT



TEZA DE DOCTORA T 

h = ( 1 . 1 ) 

unde co este pulsaţia factorului perturbator, a cărei mărime se calculează cu relaţia: 

(1.2) 

( 1 . 1 ) 

co = 2k-
l 

în care este viteza automobilului şi / este lungimea neregularităţii. 
în unele cazuri profilul neregularităţilor se consideră sinusoidal: 

h = h^ • sin(x)-t, 0<(x)t<n 
Compararea vibraţiilor produse de suprafeţele drumului, care au ecuaţia 

profilului (1.1) şi (1.1 ), a arătat că între aceste două legi este o diferenţă mică. 
în realitate, de cele mai multe ori, neregularităţile suprafeţei drumului nu pot 

fi descrise prin funcţii periodice, funcţia h(t) fiind aleatoare (fig.l.l.a). Aceasta 
constă dintr-o distribuţie continuă de funcţii sinusoidale la toate frecvenţele, ale 
căror amplitudini şi faze variază într-un mod ce nu poate fi prevăzut. Cunoaşterea 
valorilor instantanee ale funcţiei aleatoare la un moment dat nu dă nici o informaţie 
asupra valorilor ulterioare ale acesteia. Funcţia poate să fie descrisă numai în 
termeni statistici, indicându-se probabilitatea de apariţie a unor anumite 
amplitudini şi fi-ecvenţe. 

T 

CO 2FO 3CO 4CO (O 

a) b) 
Figura 1.1. Amplitudinea neregularităţilor drumului 

Prin analogie cu funcţia periodică h(t) oarecare, la funcţia aleatoare se 
defineşte un spectru continuu al distribuţiei amplitudinilor (fig. 1.1 .b). Din punct de 
vedere matematic funcţia aleatoare h(t) se exprimă prin relaţia: 

00 X 

(1-3) 
o -OC 

Spectrelor discrete şi continue ale distribuţiilor amplitudinilor le corespund 
spectre similare de distribuţie a acceleraţiilor caroseriilor autovehiculelor. 

1.3. SURSE PERTURBATOARE INTERIOARE 

Sursa principală de vibraţii existentă pe autovehicul este motorul cu ardere 
internă, iar factorul perturbator este momentul de torsiune care solicită arborele 
cotit [37]. Deoarece acest moment de torsiune Mg este o funcţie periodică, el poate 
fi dezvoltat în serie Fourier: 
Mg = M gQ + M gj sin(Qt + y ̂ ) + M g2 sin( 2Qt + y 2 ) + ... + M gi^ sin{kQt + y 

(1.4) 
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unde: 
- valoarea medie a momentului de torsiune Mg; 

M.^k - amplitudinea armonicii k a momentului Mg; 
Ŷ  - faza iniţială a componentei armonice k; 
Q - pulsaţia fundamentală în timp. 

Valoarea coeficienţilor din relaţia (1.4) se obţine prin analiză armonică, pe 
baza diagramei indicate a motorului. Dacă viteza unghiulară de rotaţie a arborelui 

cotit este co, atunci Q = ^ la motoarele în patru timpi şi Q = (o la motoarele în 

doi timpi. 
Se defineşte ca ordin al unei armonici numărul de vibraţii efectuate în timpul 

unei rotaţii complete a arborelui. Rezultă că, la motoarele în patru timpi se 
întâlnesc ordinele 1/2, 1,2/3, iar cele în doi timpi ordinele l,2,3,...etc. 

Cuplul motor periodic variabil excită întreaga construcţie a autovehiculului, 
de aceea de relaţia (1.4) trebuie să se ţină seama la studiul vibraţiilor de torsiune 
ale arborelui cotit şi ale transmisiilor mecanice, a vibraţiilor motorului faţă de 
cadrul autovehiculului, etc. Trebuie precizat că relaţia (1.4) corespunde unei 
anumite turaţii a motorului şi ca urmare este necesar să fie prelucrate un număr 
mare de diagrame indicate pentru un număr mare de turaţii şi sarcini deci trebuie 
combinată cu caracteristicile exterioare şi parţiale ale motorului. 

Un alt factor perturbator interior este momentul de frecare transmis de către 
ambreiaj în timpul procesului de cuplare la pornirea de pe loc şi la schimbarea 
treptelor de viteze. Modelarea momentului de frecare din ambreiaj poate să se facă 
în mai multe moduri. Considerând , de exemplu, că la pornirea de pe loc momentul 
de frecare variază liniar în timp, se poate scrie: 

^^M,jpentrut > t^ 
unde: 

M,i - momentul de torsiune nominal al motorului; 
- coeficientul de rezervă dinamic şi respectiv static al ambreiajului; 

to - timpul de cuplare al ambreiajului. 
Pe de altă parte tot pentru calculul momentului de frecare din ambreiaj poate 

fi utilizată relaţia 

= ) ] { ' " ® J (1-6) 
V / 

unde: 
Mao - momentul nominal de frecare din ambreiaj; 
n - coeficient care caracterizează ritmul de creştere a momentului de 

frecare la cuplarea ambreiajului; 
(ô  - viteza unghiulară de rotaţie a arborelui; 
cô , - viteza unghiulară de rotaţie a discului condus al ambreiajului; 
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X - coeficient care caracterizează înclinarea caracteristicii discului 
condus, care indică dependenţa momentului de frecare de viteza de 
alunecare din ambreiaj. 

O sursă de vibraţii permanente în transmisia autovehiculului o constituie 
articulaţiile cardanice, mai ales atunci când montajul nu se face corect sau când 
apar dezechilibrări dinamice. După cum este cunoscut, o articulaţie cardanică 
modifică vitezele unghiulare şi legea de variaţie a momentului de torsiune între 
elementul conducător şi cel condus. în general, legătura dintre vitezele unghiulare 
ale celor două elemente este: 

tg(p.s'ma ' cosa 
COS'a+ îg'(p^ COS" COS"« + sin" 

unde: 
co; - viteza unghiulară a elementului conducător, 
co^ - viteza unghiulară a elementului condus; 
q); - unghiul de rotaţie al elementului conducător; 

a , a - unghiul dintre cei doi arbori şi respectiv viteza unghiulară 
corespunzătoare. 

Dacă a = ct relaţia (1.7) devine: 
cosa 

(02 = ^ ^ ^ — W ; (1.8) 
cos (pycos a + sifi (p/ 

şi în acest caz legătura dintre momentele de torsiune aplicate elementelor 
conducător Md şi condus Mt2 va avea forma: 

= (1.9) 
cosa 

Pentru realizarea sincronismului la transmisiile autovehiculelor se înseriază 
de obicei două articulaţii cardanice. 

1.4. ELEMENTE DE DIAGNOSTICARE VIBROACUSTICĂ 

Diagnosticarea prin vibraţii a stării de funcţionare a instalaţiilor, utilajelor şi 
maşinilor se bazează pe faptul că în procesul de transfer energetic, orientat către 
realizarea unei funcţiuni date, diferite componente, situate pe traseul de transfer 
energetic, pot fi excitate mecanic, intrând astfel în vibraţie. 

Modalitatea de manifestare a vibraţiei este apreciată prin deplasare, viteză, 
acceleraţie, evoluţie în timp, spectru de frecvenţă sau de amplitudine, etc. şi este 
individualizată atât în funcţie de structura şi particularităţile constructive şi 
funcţionale ale sistemului, cât şi prin starea de funcţionare, performanţele, dar şi 
eventualele defecte. 

Procesul se desfaşoară constant atâta timp cât vibraţia componentelor 
excitate se manifestă constant. Orice modificare a stării de funcţionare modifică 
implicit condiţiile dinamice ale sistemului, condiţiile de propagare a undelor 
elastice precum şi caracteristicile vibraţiilor. 

11 
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Variaţia forţelor, pe traseul organe mobile-reazeme-organe fixe, specifică 
funcţionării, se manifestă ca vibraţie şi se măsoară fie ca mişcare relativă a unor 
componente, fie ca mişcare absolută. 

Vibraţia poate fi considerată ca reflexie a raportului dintre forţă şi 
impedanţa mecanică. Modificarea vibraţiei, este un rezultat al modificării stării de 
funcţionare. în acelaşi timp, deşi se consideră că impedanţa este factorul mai 
cunoscut, se observă că şi aceasta depinde de structura şi de particularităţile 
elementelor sistemului. 

Deoarece în funcţionarea unei maşini nu acţionează o singură forţă ca sursă 
de vibraţii şi propagarea vibraţiei se poate face pe mai multe căi, este evident că 
răspunsul în vibraţie la diversele solicitări poate deveni deosebit de complicat. 
Interpretarea răspunsului cere nu numai experienţă, date şi informaţii satisfăcătoare 
cu privire la particularităţile de vibraţie ale maşinii, ci şi aplicarea unor criterii de 
selecţie şi de apreciere a corelaţiei calcul experiment. 

Modificările în starea de funcţionare a maşinii erau sesizate prin evidenţierea 
zgomotelor şi vibraţiilor, care erau comparate subiectiv cu zgomotul şi vibraţiile 
specifice condiţiilor sau stării normale de funcţionare [79]. Această monitorizare 
elementară beneficia de două importante avantaje: 

> fineţea de analiză a organelor senzoriale ale omului 
> posibilitatea de a controla, analiza şi diagnostica pe parcursul 

funcţionării, fără să se ajungă la defectare. 
Diagnosticarea se bazează pe aprecieri subiective, se realizează fie indirect 

prin sondă de contact, fie direct prin organ auditiv sau mână: 
> bătaie înfundată - deformarea, smulgerea şuruburilor de bielă; 
> bătăi metalice seci - piston sau cilindru uzat; 
> şuierături - ruperea coliviei rulmentului axial din ambreiaj; 
> huruituri - defectarea rulmenţilor; 
> trosnituri - ruperea dinţilor la pinioane. 
Diagnosticarea obiectivă prin vibraţii s-a dezvoltat repede, odată cu 

dezvoltarea tehnicii de măsurare şi de prelucrare a semnalelor, practica aplicării ei 
dovedindu-se de mare eficienţă. 

Diagnosticarea prin vibraţii este preferată, cu rare excepţii, diagnosticării 
prin zgomot, care este afectată de sursele de zgomot din mediul ambiant, 
necesitând fie metode şi aparatură specială, fie condiţii speciale pentru măsurare. 

Diagnosticul global, compară una din caracteristicile vibraţiei, deplasare, 
viteză sau acceleraţie mediată în timp, cu valorile limită prestabilite la nivelul 
ansamblului sau subansamblurilor. 

dB Nivel de avarie 

Nivel de avertizare 

Nivel de referinţa 

Hz 
Figura 1.2. Nivele stărilor de funcţionare 
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Determinarea concretă a stării normale de funcţionare oferă un suport mai 
sigur în luarea deciziilor ulterioare: depăşirea cu 6-8 dB, indică modificări notabile 
de stare; iar depăşirea cu 20 dB, indică defecţiuni grave şi necesitatea opririi pentru 
remedieri (pentru frecvenţe < 1 kHz; fig.1.2). In figura 1.2 sunt prezentate poziţiile 
\ârfurilor determinate experimental, pentru studierea şi compararea în timp a 
zonelor de coincidenţă pe baza unor spectre de referinţă. 

O privire comparativă evidenţiază că analizele în domeniul frecvenţă sau 
timp oferă mai multă informaţie calitativă şi cantitativă în comparaţie cu analiza în 
amplitudine. 

Identificarea surselor posibile de vibraţii se realizează pe baza studiului 
procesului de funcţionare; identificarea se rezumă la găsirea frecvenţelor de bază şi 
a armonicelor specifice acestor surse. Vibraţia ca mişcare complexă, captată de 
traductori, este analizată în componentele ei de frecvenţă. 

Vârfurile evidente în spectrul de frecvenţă se corelează cu defectele sau 
fenomenele specificate, prezentate în fig.1.3. 
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Figura 1.3. Apariţia defectelor 
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In scopul separării surselor de vibraţii în spectrul de frecvenţă, (fig. 1.4), sunt 

prezentate, orientativ, în paralel, comportările unor surse diferite, atât în domeniul 
frecvenţă, cât şi în domeniul timp: 
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Figura 1.4. Comportarea surselor de vibraţii 

13 

BUPT



TEZA DE DOCTORAT 

> Spectrul de frecvenţă, pentru un semnal cu variaţie sinusoidală, se reduce la 
un singur vârf; dacă perioada semnalului este T, vârful este poziţionat la 
frecvenţa l/T [Hz] (tlg.l.4.a); 

> un semnal periodic dreptunghiular corespunde vibraţiilor care apar la 
strângerea insuficientă a lagărelor; în spectrul de frecvenţă se observă vârfuri 
corespunzătoare armonicelor impare ale excitaţiei, situate la l/T, 3/T, 
5/T...[Hz] (fig.l.4.b); de remarcat este faptul că într-o situaţie reală, pe 
lângă armonicele impare, se manifestă şi cele pare, frecvenţa principală fiind 
frecvenţa de rotaţie a arborelui; 

> defectele în rulmenţi şi angrenaje constituie surse de tip impuls în domeniul 
timp; în domeniul frecvenţă, armonicele sunt distanţate corespunzător 
intervalului de timp dintre impulsuri şi modulate în funcţie de uniformitatea 
încărcării corpurilor de rulare, dezechilibrare, etc.(fig.l.4.c); 

> semnalul periodic cu perioada T2, este modulat cu perioada Ti; în domeniul 
de frecvenţă apar vârfuri la poziţia I/T2 [Hz], dar şi vârfuri laterale situate la 
distanţele l/T, [Hz] etc. (tlg.l.4.d). 
Imaginea spectrului de frecvenţă este deosebit de complexă, greu de analizat 

şi interpretat în mod obişnuit deoarece: 
- un utilaj sau o maşină complexă prezintă numeroase vârfuri; 
- dintre acestea, experimentul confirmă doar o parte; 
- există posibilitatea suprapunerii vârfurilor pe aceeaşi frecvenţă; 
- pe traseul undei elastice, componentele care, excitate, intră în 

rezonanţă, pot deveni, la rândul lor, puternice surse de vibraţii, cu 
numeroase moduri posibile de vibraţii. 

Desigur că experienţa monitorizării, a diagnosticării, intervine cu criterii de 
selecţie individualizate pe tip de utilaj, sau chiar maşină separată sau element. 

In cazul rulmenţilor, cercetările experimentale au arătat că, în spectrul de 
frecvenţă, zona frecvenţelor joase conţine modificări care corespund defectelor 
care au apărut şi sunt relativ dezvoltate, în timp ce zona frecvenţelor înalte este 
interesantă pentru defectele care sunt în curs de apariţie. 

La arbori, cu numeroase moduri proprii de vibraţii, există criterii de selecţie 
în funcţie de ponderea lor ca surse de vibraţii. 

Separarea surselor principale de cele excitate prin rezonanţă se realizează în 
scopul simplificării diagnosticării. Procesarea digitală a semnalului permite analize 
de frecvenţă în timp real, astfel încât repetarea analizei, odată cu creşterea turaţiei, 
conduce la separarea vârfurilor corespunzătoare surselor principale, în frecvenţă, în 
creştere odată cu turaţia, de vârfurile rezonanţelor, fixe în frecvenţă, indiferent de 
turaţie . 

De asemenea, tehnicile noi de procesare a semnalului, în cazul în care 
componentele semnificative sunt suprapuse cu alte componente lipsite de 
importanţă, conduc la o filtrare, în scopul unei interpretări mai corecte. 

Acelaşi interes de simplificare îl poate prezenta şi aplicarea metodei 
Cepstrum sau Wavelet pentru care aparatura modernă oferă posibilităţi adecvate de 
grupare a armonicelor comune aceleiaşi surse de bază. 
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în domeniul frecvenţă, rezultatul analizei constituie „semnătura" maşinii, 
inimitabilă şi irepetabilă în toate amănuntele. Conţinutul de informaţii al acestei 
„semnături" este suportul diagnosticării prin vibraţii. 

Analiza în timp a semnalului global, sau filtrat pe o anumită frecvenţă sau 
zonă de frecvenţă, asigură, cu aparatură simplă, unele concluzii deosebit de utile cu 
privire la modificările de stare semnificative: începutul defectării, analiza de 
frecvenţă pentru diagnostic, predicţia în timp a defectării finale, necesitatea 
reparaţiei preventive sau întreruperea automată, înaintea defectării (fig. 1.5). 
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Figura 1.5. Nivelele modificărilor de stare 

Apariţia vârfijrilor „noi", în raport cu un spectru de frecvenţă de referinţă, 
prezintă numărul vârfurilor pentru un anumit nivel în unitatea de timp sau raportul 
dintre media amplitudinii la nivel de vârfuri şi media amplitudinii pentru semnalul 
de bază (fig.1.6). 
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Figura 1.6.Factorul de vârf 
b. 

Astfel, la rulmenţi, evoluţia factorului de vârf se modifică de la 3:1, în stare 
normală, la 10:1... 15:1, în stadiul iniţial de defectare, pentru ca odată cu 
dezvoltarea dimensiunilor defectelor, să scadă din nou la 3:1. 

Pentru un număr mare de sisteme, instalaţii şi maşini simple sau de 
importanţă tehnică şi economică mai redusă, există practica utilizării până la 
oprirea prin defect, fară supraveghere, sau cu supraveghere redusă. Diagnosticarea 
prin demontare, control divers şi montare, pe parcursul exploatării, sau în final, 
este o metodă obiectivă recunoscută, simplă, cu o însemnată notă de precizie în 
concluziile privitoare la proiectarea, execuţia, montajul şi exploatarea maşinilor. 
Un asemenea diagnostic „post factum" este însă neeconomic şi adesea îngreunat de 
suprapunerea unor cauze şi fenomene în stadiile finale ale defectării. 
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Acumularea unor date statistice, pe categorii de maşini, corelând starea de 
funcţionare cu diverşi parametri, inclusiv vibraţia, analiza evoluţiei în timp a 
acestor parametri (tlg.1.6), analiza ratei defectărilor au permis organizarea 
întreţinerii şi reparaţiilor preventive. Acestea s-au stabilit în funcţie de anumite 
procente de defectare acceptate, de exemplu 2%. 

informaţiile obţinute asupra sistemului în funcţiune se pot dirija, printr-o 
supra\'eghere periodică sau continuă, cu funcţie de protecţie şi alarmare, automată 
sau comandată, către analiză şi diagnostic, apoi către predicţie. 

1.5. MONITORIZAREA ŞI DIAGNOSTICAREA PRIN VIBRAŢII 

Supravegherea funcţionării maşinilor şi utilajelor în exploatare prin 
parametri specifici procesului de funcţionare (vibraţii, temperatură, etc.), este 
recunoscută ca o importantă cale de mărire a fiabilităţii, eficienţei de exploatare, a 
reducerii costurilor de producţie şi de exploatare. Scopul utilizării instalaţiilor sau 
sistemelor de monitorizare este acela de a verifica normalitatea funcţionării, de a 
detecta eventualele abateri şi de a furniza informaţii-suport pentru decizii şi 
intervenţii de deconectare sau oprire şi pentru diagnosticare. 

O definiţie a monitorizării poate fi formulată astfel: activitatea de obţinere a 
informaţiei de stare de funcţionare, dintr-un sistem dat, prin intermediul unor 
observaţii adecvate asupra unor instrumente şi aparate de măsură, în scop de 
supraveghere şi intervenţie pentru corecţie. 

Funcţiile sistemului de monitorizare pot fi de: 
> protecţie (supraveghere, întrerupere şi alarmare), cu oprirea automată a 

funcţionării dacă starea maşinii o impune; 
> analiză şi diagnosticare, cu determinarea cauzelor modificărilor de stare 

şi, prin aceasta, predicţie, cu selecţia principalelor modificări de stare, în 
evoluţia lor, de prevenire a defectelor, prin stabilirea celor mai eficiente 
soluţii de intervenţie pentru eliminarea cauzelor de defectare. 

Este evident, că proporţiile calitative şi cantitative ale sistemelor de 
supraveghere-monitorizare sunt în strânsă corelaţie cu complexitatea, 
performanţele şi caracteristicile, cu importanţa tehnică şi economică a maşinilor 
sau instalaţiilor respective. 

Pe lângă alte criterii de clasificare, în funcţie de poziţia în timp, în raport cu 
durabilitatea maşinii, monitorizarea poate fi plasată: 

> pe parcursul procesului tehnologic, după montaj, în legătură cu precizia 
de execuţie a componentelor, cu precizia de montaj; monitorizarea se 
poate face „la cald"- în condiţii de funcţionare; sau „la rece"- cu 
antrenare din exterior; 

> în timpul rodajului în condiţii de funcţionare în gol sau în sarcină, în 
legătură cu verificarea atingerii parametrilor de proces, cu precizia de 
execuţie sau de montaj, cu depistarea defectelor de proiect sau cu 
îmbunătăţirea acestuia; 

> la pornirea maşinilor noi sau a celor reparate, pe locul de aşezare finală; 
diversitatea amplasamentelor, a condiţiilor concrete de lucru face ca 
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această monitorizare să aibă cele mai mari pretenţii cu privire la 
pregătirea personalului sau la aparatura folosită; monitorizarea de pornire 
permite verificarea proiectării, a echilibrării, solicitărilor tranzitorii, 
precum şi iniţierea programului de monitorizare de rutină prin 
individualizarea datelor generale. 

Diagnosticarea prin vibraţii este posibilă şi pe parcursul monitorizării de 
rutină, în cazul unor modificări semnificative de stare. Ea devine cu atât mai 
necesară, deşi mai dificilă, în situaţiile de excepţie, care pot culmina cu oprirea 
sistemului, atât pentru diagnosticarea în timp real, dacă aparatura, personalul şi 
timpul permit lucrul, cât şi pentru diagnosticarea ulterioară. Informaţiile oferite de 
sistemul de monitorizare trebuie deci să asigure: stabilirea naturii defectului, 
aprecierea gravităţii situaţiei, a consecinţelor, orientarea către acţiunile de 
intervenţie necesare. 

Pe plan funcţional, experienţa acumulată în domeniul sistemelor de 
monitorizare permite câteva concluzii: 
> Folosirea la nivelul treptelor primare ale sistemului a prelevării imediate de 

semnal pentru funcţia de alarmă sau de protecţie, a automatizării prin circuite 
electrice sau electronice, cu înregistrare în timp, continuu sau periodic, în 
vederea asigurării unei fiabilităţi superioare; 

> Calculatorul cu program specializat oferă avantaje rentabile la nivelul dirijării 
informaţiilor, păstrării şi procesării lor în vederea interpretării pentru 
diagnostic. Câteva din aceste avantaje sunt: 

- calculatoarele cu viteze mari de exploatare pot furniza secvenţe de 
evenimente, în timpul defectărilor semnificative, pentru operatori sau 
experţi; 

- parametri controlaţi pot fi corelaţi cu ajutorul unor programe adecvate; 
- evenimentele zilnice de excepţie pot fi reţinute şi urmărite în timp; 
- calculatorul asigură, cu precizie ridicată, efectuarea a numeroase lucrări 

de rutină, poate îndeplini numeroase funcţii de analiză: analiză digitală în 
frecvenţă sau amplitudine, comparare de spectre, detecţie de defectare, 
analiză cepstrum, analiză şi mediere în timp. 

1.6. BAZELE MONITORIZĂRII PRIN VIBRAŢII 

Proiectarea sistemelor de monitorizare prin vibraţii se realizează fie odată cu 
proiectarea maşinilor sau utilajelor de monitorizat, fie pentru maşini sau utilaje 
executate în strânsă legătură cu destinaţia, performanţele, dar şi cu amploarea şi 
consecinţele unor eventuale avarii. 

Monitorizarea prin vibraţii urmăreşte starea de funcţionare a maşinii prin 
intermediul direct sau indirect al vibraţiei unor componente, care, în stare normală 
şi cu atât mai mult în stare defectă, pot constitui surse de vibraţie: angrenaje, 
rotoare cu discuri, cu palete, arbori, lagăre, etc. 

Monitorizarea apare ca o etapă superioară în dezvoltarea sistemelor de 
control şi supraveghere: y » 

^ ^ 
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> Funcţionarea până la defect, pentru maşini nepretenţioase sau dublate, dacă 
întreruperile de producţie nu au consecinţe economice sau tehnice grave şi dacă 
reparaţiile simple fac posibilă exploatarea. Controlul prin vibraţii prezintă 
interes numai dacă oferă indicaţii asupra unor elemente care cedează cu 
precădere. 

> Monitorizarea preventivă se recomandă pentru maşinile care nu sunt dublate 
integral sau pentru care întreruperile neplanificate duc la mari pierderi de 
producţie. Monitorizarea periodică sau continuă a acestor componente poate 
proteja maşinile împotriva unor defectări grave, prin oprire imediată. 

> Monitorizarea predictivă vizează în primul rând maşinile, instalaţiile, 
întreprinderile, cu flux tehnologic continuu, în care opririle accidentale, precum 
şi perioadele de oprire pentru reparaţii, revizii, în general, implică însemnate 
pierderi de producţie. 

In acest caz, starea de funcţionare a maşinilor este urmărită intermitent, 
periodic sau continuu, până când modificarea parametrilor controlaţi este de natură 
să impună reparaţia sau oprirea, în legătură cu defectări iminente sau prevăzute. 

Efectuarea analizei în domeniul frecvenţă şi desigur aparatura utilizată 
implică următoarele [77]: 
> Reprezentarea valorilor de amplitudine în scală logaritmică (dB), care oferă 

posibilitatea acoperirii unui domeniu dinamic satisfăcător (lOOdB, faţă de cca 
20 dB pentru scala liniară, cu o precizie de 10% în citiri). 

> Reprezentarea valorilor de frecvenţă în: 
- scală logaritmică, satisfăcătoare pentru detecţia şi predicţia defectărilor, 

în domeniu larg de frecvenţe; astfel, pentru o transmisie cu angrenaje de 
mare putere şi turaţie, analiza trebuie să cuprindă domeniul 
20Hz...20KHz care include atât frecvenţa mişcărilor de precesie în 
lagărele cu alunecare (oii whirl), cât şi primele armonice pentru frecvenţa 
contactelor din angrenaje; 

- scală liniară pentru problemele de diagnosticare, depistarea armonicelor 
egal distanţate în frecvenţă fiind simplificată; 

- scală liniară în multipli ai turaţiei arborelui, cu o mai bună separare a 
armonicelor excitaţiei şi a frecvenţelor de rezonanţă, mai ales dacă 
încercările sau măsurările se repetă la diverse turaţii, frecvenţele de 
rezonanţă deplasându-se în spectru, în timp ce armonicele excitaţiei au 
poziţii fixe. 

> Realizarea spectrului de frecvenţă se obţine prin: 
- utilizarea analizei cu bandă îngustă, cu analizor de baleiaj, pentru fiecare 

spectru; această metodă se poate folosi numai în lipsa altor posibilităţi, 
datorită timpului îndelungat de prelucrare, la un număr restrâns de puncte 
de control, dar cu costuri care nu sunt de neglijat; 

- aceeaşi metodă ca mai înainte, dar cu utilizarea prealabilă a unui 
înregistrator digital cu mari posibilităţi de comprimare şi dilatare a 
semnalului, care reduce timpul analizei; 

- analiza în timp real, cu compresia în timp a semnalului, transformarea 
rapidă Fourier (FFT), cu spectru afişat continuu, în domeniu de frecvenţă 
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- analiza în timp real prezintă avantajul incontestabil al informaţiei oferite 
cu mare rapiditate, pentru fenomenele tranzitorii, unde deciziile se impun 
imediat, precum şi în cazurile în care este necesară o mediere statistică 
de spectre; analiza digitală FFT, pe un calculator de tip universal, nu este 
justificată; 

- analiza prin filtrarea digitală a semnalului cu bandă procentual constantă, 
poate prezenta interes în cazul în care se monitorizează un mare număr 
de puncte de control, cu orientare spre detecţia defectărilor. 

> Sporirea rezoluţiei în analiza spectrală se poate realiza în legătură cu: 
- utilizarea unor funcţii speciale de pondere sau funcţii de tip „fereastră" 

prin filtre adecvate introduse în schemă; 
- utilizarea efectului ZOOM prin expandarea spectrului în jurul unei 

frecvenţe semnificative. 
> Depistarea tendinţelor ca şi diagnosticarea sunt înlesnite dacă se recurge la 

comparaţia în timp a spectrelor de frecvenţă, pentru evidenţierea şi aprecierea 
modificărilor. Comparaţia se realizează, fie printr-o simplă suprapunere de 
grafice, fie asistată de calculator. 

Spectrul de referinţă corespunde situaţiei de fijncţionare normală, fiind 
rezultatul unei măsurări concrete, sau este stabilit prin mediere. 

Compararea unor parametri, cu variaţie în timp (fig. 1.5.), cu valori de 
referinţă şi mai ales, adoptarea pe această bază a unor decizii de reparaţie 
preventivă sau de oprire, impune o serie de precauţii. 

Modificări minore de turaţie, în spectre cu rezoluţie fină în frecvenţă, conduc 
A 

la concluzii nejustificate, prin suprapuneri necorelate frecvenţă-turaţie. In legătură 
cu aceasta, fie că se recurge la normalizarea spectrului în funcţie de turaţia 
arborelui, fie că pentru spectrul de referinţă se practică extensii. Se apreciază astfel 
ca suficientă extensia la nivelul vârfurilor cu câte o linie la dreapta şi la stânga. In 
figura 1.7. se poate observa spectrul normal pentru vibraţia la nivelul unor lagăre 
de compresor (fig.l.7.a), spectrul extins de referinţă (fig.l.T.b) şi spectre măsurate 
la interval de o lună, care arată în creştere, impunând în final o reparaţie. 

( J G 10 SN im A N sm 1K a SK ia •sţ. Hz ^ J G ig gi im zn ^ ^̂  ^ ^ 
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a. b. 
Figura 1.7. Spectrul normal al lagărelor 

Analiza concomitentă pe două canale pentru studiul în paralel al excitaţiei şi 
răspunsului. 
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> în afara acestor resurse, pentru creşterea performanţelor analizei în frecvenţă, 
mai pot fi menţionate următoarele: 

- medierea în timp a mai multor spectre pentru eliminarea zgomotului de 
fond şi evidenţierea mai pronunţată a vârfurilor semnificative (fig.l .8); 

Mediere 

Frecventă Frecventă 

Mediere 
sincronă 

i i i . J i i L I i i 
Frecvenţă 

Figura 1.8. Medierea specîrelor 

Frecventă 

efectuarea medierii sincrone a spectrelor numai pentru armonicile de 
interes, eliminarea zgomotului de fond şi a componentelor 
nesemnificative oferă condiţii avantajoase pentru interpretare; 
repetarea analizei la intervale de timp prestabilite şi reprezentarea 
rezultatelor în 3D, în funcţie de timp, frecvenţa excitaţiilor, respectiv 
viteza arborelui de rotaţie, etc; 
reluarea în analiză de frecvenţă a logaritmului amplitudinii semnalului în 
spectrul de frecvenţă, pentru evidenţierea periodicităţilor din spectrul de 
frecvenţă; 
analiza de tip interspectral pentru a reliefa caracteristici mutuale de 
semnal în domeniul frecvenţă, interpretarea rezultatelor solicitând criterii 
de selecţie adecvate pentru evitarea unor erori; 
analiza interspectrală permite determinarea funcţiei de răspuns sau de 
transfer pentru raportul intrare/ieşire sau între două puncte oarecare 
dintr-un sistem; rezultatele, în magnitudine şi fază pot conduce la 
identificarea rigidităţilor, maselor, amortizării sistemelor de vibraţie, 
asigurând totodată şi informaţii necesare pentru analiza modală; funcţia 
de răspuns se obţine înregistrând concomitent excitaţia, de tip periodic, 
aleator sau impuls, şi răspunsul de vibraţie; dacă experimentul asigură 
evitarea înregistrării unor semnale secundare sau parazite, ca şi alterarea 
prin distorsiuni, rezultatele oferă cu destulă claritate, zonele de rezonanţă 
ale sistemului, caracterizate prin vârfuri ale funcţiei de răspuns în modul 
şi variaţii bruşte de fază (fig. 1.9); 
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Figura 1.9. Analiza interspectrală 

analiza prin funcţia de coerenţă dă indicaţii de precizie asupra corelaţiei 
dintre două semnale, funcţia de coerenţă se calculează prin raportarea 
funcţiei interspectrale la spectrele de densitate de putere pentru fiecare 
din cele două puncte din sistem analizate; valoarea „O" indică lipsa 
corelaţiei dintre senmalele celor două puncte, iar valoarea „1", o perfectă 
dependenţă sau corelaţie (fig. 1.10); 

Coerenta 

Frecventa 

Figura l.IO. Funcţia de coerenţă 

- analiza prin funcţia de coerenţă se poate desfăşură la nivelul spectrelor 
de putere, pentru identificarea surselor, prin multiplicarea, în domeniul 
frecvenţă, a spectrului funcţiei de răspuns în putere, pentru o poziţie 
oarecare, cu funcţia de coerenţă între semnalul acestei poziţii şi o altă 
poziţie de referinţă; dacă nivelul global este rezultanta acţiunii mai 
multor surse care nu sunt reciproc coerente, puterea coerentă rezultantă 
dă indicaţii asupra participării fiecărei surse în semnalul global; 

- în sfârşit, analiza modală, folosind funcţia de răspuns în frecvenţă, 
determinată în diferite puncte ale unei structuri în vibraţie pentru diferite 
amplasamente sau particularităţi de excitaţie, dă posibilitatea cunoaşterii 
calitative şi cantitative a modurilor de vibraţie; în acest fel, pentru un 
model conceput eficient pe cale teoretică şi experimentală, proiectantul 
poate obţine nu atât informaţii suplimentare asupra unor comportări 
cunoscute, cât informaţii despre modificări posibile în comportarea 
modelului, ca răspuns la modificări ale unor componente sau 
caracteristici; asemenea reprezentări arată zonele cu tensiuni maxime şi 
minime, zonele de rigiditate maximă (noduri), punctele recomandate 
pentru fixarea pe fundaţie, etc. 

Analiza în domeniul timp apare într-o primă apreciere ca una dintre cele mai 
simple metode şi oferă rezultate semnificative în situaţii destul de numeroase în 
care componentele semnalului sunt puţine la număr şi de tip periodic. 
Componentele numeroase nu pot fi separate şi cu atât mai mult explicate în apariţia 
şi evoluţia lor. 
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Inteipretarea se complică mult dacă semnalul analizat este dc tip aleator (fig. 
1.11 .a). Practicarea unei procesări de mediere în raport cu un fenomen periodic 
oarecare (angrenare, paletă de turbină în vibraţie, etc.) clarifică forma de 
reprezentare (fig. 1.11 .b). 

Timp , a. b. 
Figura 1.11. Semnal aleator 

Tirnp 

Eşantionul de semnal este astfel prelevat în timp, încât procesul de 
eşantionare începe şi se termină concomitent cu impulsul de sincronizare de 
referinţă. Alte componente care pot să apară accidental, care nu sunt corelate cu 
fenomenul de bază şi deci, cu impulsul de sincronizare, nu sunt aplicate prin 
însumare în timp şi prin mediere tind către zero. 

Analiza funcţiei de autocorelaţie, tot în domeniu timp, este orientată către 
determinarea unor eventuale periodicităţi într-un semnal cu o formă arbitrară în 
evoluţia sa în timp. Funcţia de autocorelaţie stabilită experimental poate oferi, de 
asemenea, indicaţii asupra intervalului de timp între diferite emisii şi surse, implicit 
asupra traseului de undă. 

Analiza de intercorelaţie urmăreşte definirea relaţiei de dependenţă dintre 
doi parametri. De asemenea, se pot stabili date cu privire la traseul de undă pe baza 
intervalului de timp dintre diferite poziţii de măsurare. Aportul de informaţii este 
doar calitativ şi puţin eficient în diagnosticarea periodicităţilor. 

Tot în domeniul timp, folosirea unei tehnici de filtrare adaptivă a semnalului 
a oferit posibilităţi de înlăturare a zgomotului de fond, de îmbunătăţire a raportului 
semnal-zgomot pe baza sumării semnalului contaminat de zgomot cu un alt semnal 
corelat cu zgomotul de filtrat adaptiv (fig. 1.12); analiza ulterioară în frecvenţă va 
interveni cu caracteristici suplimentare de precizie. 

o ^ 
Figura 1.12. Filtrarea adaptivă a semnalului 

/V 
In domeniul amplitudine măsurarea densităţii de probabilitate a amplitudinii 

dă indicaţii asupra împrăştierii rezultatelor sau caracterului aleator al semnalului. 
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1.7. NOŢIUNI DE PROBABILITATE IN DIAGNOSTICARE 

7.7.7. Generalităţi 

Diagnosticarea stării de funcţionare a sistemelor, maşinilor şi utilajelor pe 
baza unor informaţii, care nu pot fi decât limitate în cantitate şi calitate, constituie 
una dinti"e problemele de actualitate ale tehnicii şi prezintă interes nu numai pentru 
exploatare, ci şi pentru proiectare şi concepţie. 

Pentru starea unui sistem, în dependenţă de parametrii independenţi Xj, se 
poate scrie x=x(xi,x2,x3,...,xj), în care pentru parametrul Xj pot fi cunoscute mj 
valori sau date [68], [88]. 

Un parametru „simplu" poate prezenta numai două informaţii specifice sau 
date (mj=2), de exemplu, „se roteşte" sau „nu se roteşte". 

Alţi parametri pot prezenta mai multe informaţii semnificative, de exemplu 
pentru nivelul de vibraţii, apreciat prin trepte de amplitudine a acceleraţiei (xo): 

10-̂ <.v„<10-̂ ; 10-̂ <A-„<10-'; x,>10-'m/5 = 
A , ^ A-,, A-,., A-,3 A , , 

In condiţiile unei aparaturi dezvoltate, de asemenea, în condiţii de informare 
suficientă, starea de funcţionare se poate descrie printr-un vector, cu variaţie 
continuă, într-un spaţiu multidimensional: 

X(XI,X2,XI, ...XJ), 

fiecare vector-parametru Xj prezentând o repartiţie continuă. 
Problema diagnosticării stării de funcţionare poate fi formulată, în general, 

astfel: 
Pentru un sistem dat în funcţiune prezintă interes stabilirea prin diagramă a 

unui număr de stări în care sistemul se poate afla. Fiecare stare se caracterizează 
prin parametri, cu repartiţii discrete sau continue. 

în cele ce urmează se prezintă unele elemente ale metodelor probabiliste, cu 
posibilităţi de aplicare în cazul diagnosticării prin vibraţii şi zgomot. 

1.7.2. Metode probabiliste de diagnosticare 

Metoda Bayes [79] apare ca un instrument eficace, putând, în vederea 
interpretării condiţiilor de diagnosticare, să considere atât parametrii cu repartiţii 
de valori discrete, cât şi continue. 

Dacă se notează cu Z), starea de funcţionare pentru diagnostic şi x, un 
parametru de tip simplu, atunci probabilitatea de manifestare a ambelor evenimente 
este dată de: 

P(D„Xj) =P(D,)P(x/Di) =P(Xj)P(D, /xj), (1.10) 
din care rezultă 

P(D„Xj) =^P(D,)P(x/DJ/P(Xj) (l. 11) 
unde: 

P(Di) - probabilitatea diagnosticului D, stabilită pe baza datelor statistice, la 
un timp dat; 
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P{x,) - probabilitatea de manifestare a parametrului x, în sistemele urmărite, 
indiferent de starea lor; 

P(D,/Xj)- probabilitatea diagnosticului A , în condiţiile cunoscute ale 
influenţei parametrului Xj asupra sistemului, respectiv stării de 
funcţionare; 

P(x/Dj- probabilitatea de manifestare a parametrului Xj în starea D,. 
Dacă din totalul de sisteme, la un moment dat, în starea D, se află N, sisteme, 

atunci: 
P(DJ^N,/N (1.12) 

Dacă printre cele N, sisteme aflate în starea la N,j se manifestă parametrul 
A/, atunci: 

P(x/D,)=N,/N, (1.13) 
în sfârşit, din totalul de sisteme N, parametrul Xj se manifestă numai la Nj 

sisteme şi deci: 
P(Xj)=Nj/N (1.14) 

Se consideră în continuare mulţimea x(xi,x2,...xj) de tip multi-informaţional 
şi A* o realizare concretă a unei asemenea mulţimi de parametri. Pentru un 
parametru oarecare Xj, informaţia cu indicele nij se scrie xj^x*j,„j. 

Relaţia lui Bayes, pentru o mulţime de parametri multi-informaţionali este 
următoarea: 

P(p,x*) =P(D,)P(x*/DJ/P(x), (1.15) 
în care P(D„x) este probabilitatea stării D, dacă complexul de parametri are 
realizarea x . Cum sistemul diagnosticat se poate afla „într-una şi numai una" stare 
de funcţionare: 

±P{D,) = \ (1.16) 
1=1 

Probabilitatea de manifestare a mulţimii de parametri devine: 

P(x*) =^P(D,)P(xyD,)+... +P(DJP(xyDJ=P(Di)P(x*/Di) (1.17) 
1=1 

şi relaţia lui Bayes devine: 

^P(D,)P(x ID,) 

în majoritatea cazurilor practice se consideră că parametrii Xj nu sunt 
interdependenţi, deci relaţia generală 

P(x*/D,)= P(x*i/D,)P(x*2/x*,Di)... P(x*,/x*i x*2... x*„.,Di) (1.19) 
se simplifică astfel: 

P(x*/DJ= P(x*i/D,) P(X*2/D,)... P(X*,/DJ (1.20) 
Dacă, de exemplu, parametrii Xi şi X2 sunt interdependenţi, 

P(x*, x\/DI)9^P(xi/Di) P(x%_/DJ ' (1.21) 
şi: 

P(/,/D^) P(X*2//,DJ= P(X*, X%/DJ, (1.22) 
care va înlocui produsul primilor doi factori în expresia (1.15). 
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în ipoteza considerării absenţei manifestării unui parametru, de exemplu x i, 
cu notaţia .vi, se observă că: 

PCX\/D,)=1-P(X*,/DJ (1.23) 
care va înlocui P(x*i/D,) în formula (1.16). 

De notat de asemenea că: 
"'/ r -l 

= 1 (1.24) 
MI = \ 

respectiv suma probabilităţilor de manifestare a parametrilor Xj,„j în starea D, este 
egală cu unitatea. 

în cazul unor distribuţii continue pentru parametrii Xj, pentru fiecare stare D, 
trebuie cunoscută densitatea de repartiţie f(x/DJ pe calea unor analize statistice 
prealabile, desigur mai amănunţite decât în cazul precedent. De regulă, pentru 
această repartiţie se stabileşte repartiţia normală. Coloanele P(x*ji/D,)... P(x*j,„j/D,), 
corespunzătoare parametrului Xj pentru care se cunoaşte legea de repartiţie, se 
înlocuiesc cu expresiile specifice repartiţiei normale: 

f(x/Dj^ P(x'/Di)= ^ e x p [ - ( . v ; - ^ . f n c j r , ] (1.25) 

în care: 
(T,̂ , - dispersia repartiţiei continue a parametrului Xj pentru starea /; 
x*j - valoarea semnificativă a parametrului Xj; 
-V;, - media repartiţiei continue normale a parametrului Xjj pentru starea i. 
Ca recomandare generală, se poate reţine că, pentru un sistem, cel mai 

semnificativ diagnostic „/" asigură condiţia 
P(D„x*)=max (1.26) 

în acelaşi timp cu condiţia: 

±P{DJx) = \ (1.27) 
1=1 

Pe de altă parte, dacă probabilităţile calculate P(D„x ), deşi maxime, nu sunt 
suficient de mari (de exemplu mai mici de 0,4...0,5), bazele de stabilire a 
diagnosticului trebuie reluate. 

Se poate stabili astfel regula: - complexul de parametri determinaţi 
experimental sau în practică x poate defini o stare A dacă P(Di,x J^max şi dacă 
P{Di,x*)>Pi, unde P, este o probabilitate limită pentru starea D, (se poate 
recomanda P, >0,9). 

Se observă astfel ca semnificativ diagnosticul de stare Di (creşterea pasului 
lanţului), în raport cu parametrii x 12, x*2i, (vibraţii şi puterea motorului), D3 
(funcţionarea normală) în raport cu parametrii x*]2_ x*22 (absenţa vibraţiilor şi 
menţinerea normală a puterii motorului); diagnosticarea stării D2 (defectarea 
sistemului de întindere) nu apare ca semnificativă în decizii, datorită în primul 
rând, probabilităţii reduse de apariţie; intervenţia parametrului x*2i sau x*22 
(reducerea puterii motorului) nu apare ca semnificativă în diagnosticarea stării Z)/ 
sau Di în ipoteza că nu se consideră şi alţi parametri semnificativi (alimentare 
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etc.); diagnosticarea stării pe baza parametrilor .y*// a*// apare ca 
nerealizabilă, fapt explicabil. 

De remarcat este faptul amplificării volumului analizei o dată cu numărul 
stărilor de funcţionare şi al parametrilor semnificativi pentru aceste stări. 

Astfel, dacă numărul de stări pentru diagnostic este n şi numărul de valori 
pentru fiecare din cei j parametri semnificativi este nij, atunci numărul relaţiilor de 

tip (1.10) este • Aplicarea criteriilor de selecţie, prin reducerea numărului 
/=i 

de valori semnificative ale parametrilor x*j, constituie o primă cale de simplificare. 
Metoda statistică s-a dezvoltat în special în radiolocaţie, dar se aplică cu 

rezultate bune şi în problemele de diagnostic tehnic. 
Se efectuează astfel măsurări asupra parametrului .y (de exemplu, nivelul de 

vibraţii) şi pe baza rezultatelor obţinute urmează să se stabilească diagnosticul D/ 
(stare normală) şi decizia de continuare a funcţionării, sau D: (stare 
necorespunzătoare), respectiv decizia de oprire. 

Se presupun cunoscute repartiţiile parametrului în cele două stări, Y)i;fi(x); 
D::f:(x), conform figurii 1.13, şi se adoptă un nivel limită, pentru vibraţii, Xq. 

f 

y 
X 
Xjn 

L » 

f 

D,/ 

f- i r 

J 
X X. i f- i r 

Figura 1.1 S. Repartiţiile parametrului x 

Urmează: 
x<xo; xsDj, stare normală; 
x>xo; xeD2, stare necorespunzătoare. 

Se observă, de asemenea, că adoptarea nivelului limită xq implică un risc 
anumit, ilustrat prin intersectarea domeniilor Z)/ şi D2. 

Apar deci două tipuri de risc: riscul „alarmei false", când un sistem 
corespunzător este apreciat ca necorespunzător şi „riscul nerealizării scopului", 
când sistemul necorespunzător este apreciat ca normal (riscul producătorului şi 
riscul beneficiarului sau eroare de ordinul I şi II). 

Pentru xq dat, probabilitatea alarmei false este: 

a = / , {x)dx (1.28) 

şi probabilitatea scopului este: 

I3=]f,{x)dx (1.29) 
- C C 

Dacă se stabilesc pe baze statistice probabilităţile de stare P(Dj), respectiv 
P(D2), şi dacă costurile pe care le implică alarma falsă se notează cu C21, respectiv 
costurile nerealizării scopului cu C/?, costul riscului global este: 
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C=C:,P(D,) \f,{.x)dx+ C,2P(D2) \f2{x)dx (1.30) 

Pentru condiţia de minim, 
dC 

e.x, 
= - C:,P(D,)f,(xo) + C,:P(D:)f:(xo)-0 (1.31) 

Şl 
f,(xo)/f:(xo)-CrP(D:) /C:,P(D,) (1.32) 

care asigură costuri minime, valabilă pentru repartiţiile monomodale şi din care se 
poate deduce xq. 

Metoda Newman-Pearson, pentru sistemele cu un singur parametru (.y), 
consideră un nivel admis pentru probabilitatea de alarmă falsă, din care se deduce 
valoarea XQ. 

Mx)dx = a , (1.33) 

Se poate considera şi posibilitatea de determinare a valorii XQ din condiţia de 
nivel admis pentru nerealizarea scopului: 

'f,{x)dx = b (1.34) 
- X 

unde: 
b<l/kN (1.35) 

cu k^l ...\0 ş\ yv numărul total de sisteme aflat în exploatare; în orice caz, b<0,05 
astfel ca riscul de nerealizare a scopului să fie redus. 

Metodele statistice, în cazurile în care costul nerealizării scopului sau al 
alarmei false este foarte ridicat, admit existenţa unor zone de nedeterminare 
(fig.1.13), delimitate de valorile Xb ale parametrului x, astfel că: 

x<xa, xeDi ; x>Xb, xeDj ; xa<x<xb (1.36) 
Dacă se notează cu Q costul nedeterminării stării de funcţionare, reluând 

relaţia (1.30) pentru costul global C, se obţine: 

C=C2,P(D,)]f,{x)dx+ C,2P(D2) ]f,{x)dx+Co[P(D,) j/,(A-)c/.v + 

+P(D2) ]f,{x)dx] (1.37) 

Condiţiile de minimum devin: 

^^ =C,2P(D2)f,(Xa) - Co[P(Di)fl(xJ+ P(D2)f2(Xa)]=0 

= -C2,P(D,)f,(xb)+Co[P(D,)fj(xb)+ P(D2)f2(xb)J=0 (1.38) 
ac 
dx, 

de unde rezultă: 
f,(Xa)/f2(Xa)=(C,2-Co)P(D2)/CoP(D,) 
fi(xb)/f2(xb)=CoP(D2)/(C2rCo)P(D,), 

din care se determină Xa, Xb. 
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2. DIAGNOSTICAREA DEFECTELOR LA CUTII DE VITEZA 

2.1. ROLUL CUTIEI DE VITEZE 

Rezistenţele la înaintarea automobilului variază mult în funcţie de condiţiile 
de deplasare şi corespunzător acestora trebuie modificată şi forţa de tracţiune. 
Marea majoritate a automobilelor actuale sunt echipate cu motoare cu ardere 
internă, a căror particularitate constă în faptul că permit o variaţie limitată a 
momentului motor, respectiv a forţei de tracţiune. Din această cauză, automobilele 
prevăzute cu motoare cu ardere internă sunt înzestrate cu cutie de viteze având 
rolul: 

- să permită modificarea forţei de tracţiune de variaţia rezistenţelor la 
înaintare; 

- să permită deplasarea automobilului cu viteze reduse ce nu pot fi 
asigurate de către motorul cu ardere internă, care are turaţia minimă 
stabilită relativ mare; 

- să permită mersul înapoi al automobilului fară a inversa sensul de rotaţie 
a motorului; 

- să realizeze întreruperea îndelungată a legăturii dintre motor şi restul 
transmisiei, în cazul în care automobilul stă pe loc, cu motorul în 
funcţiune. 

Cutiile de viteze trebuie să asigure automobilului cele mai bune calităţi 
dinamice şi economice la o caracteristică exterioară dată a motorului; acţionare 
simplă şi comodă; funcţionare silenţioasă; construcţie simplă; randament ridicat; 
siguranţă în fiancţionare; fiabilitate ridicată; greutate mică; gabarit redus; întreţinere 
uşoară. 

2.1.1. Clasificarea cutiilor de viteze 

Cutiile de viteze utilizate la automobile se clasifică după modul de variaţie a 
raportului de transmisie şi după modul de schimbare a treptelor de viteze. 

După modul de variaţie a raportului de transmitere, cutiile de viteze pot fi: 
- în trepte (cu etaje), la care variaţia raportului de transmitere este 

discontinuă; 
- continue sau progresive, care asigură între anumite limite o variaţie 

continuă a raportului de transmitere; 
- combinate, care reprezintă o asociere între o cutie de viteze progresivă şi 

una în trepte. 
Cutiile de viteze în trepte se clasifică in funcţie de poziţia axelor arborilor şi 

după numărul treptelor pentru mersul înainte. 
După poziţia axelor arborilor, în timpul funcţionării, cutiile de viteze în 

trepte pot fi: 
- cu axe fixe (simple), la care arborii au axa geometrică fixă; 
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- planetare, la care axele unor arbori execută o mişcare de revoluţie 
După numărul treptelor de viteze, cutiile de viteze pot fi cu trei, patru, cinci 

sau mai multe trepte. 
Cutiile progresive se clasifică, după principiul de transformare a 

momentului, în: 
- mecanice, de tipul cu fricţiune şi cu impulsuri; 
- hidraulice, de tipul hidrodinamice sau hidrostatice; 
- electrice. 
Cutiile de viteze combinate reprezintă, în general, o asociere între un hidro-

transformator şi o cutie de viteze în trepte, de obicei planetară. 
După modul de schimbare a treptelor de viteză, cutiile de viteze pot fi: 
- cu acţionare directă, la care schimbarea treptelor se face, în general, 

manual sau cu ajutorul unui servomecanism; 
- cu acţionare semiautomată, la care numărul de operaţii necesare la 

trecerea în treapta următoare se reduce (stabilirea treptei de viteză se face 
de către conductor, dar schimbarea se efectuează de către un 
servomecanism); 

- cu acţionare automată, la care schimbarea treptelor se face în mod 
automat, în funcţie de condiţiile de mers (caracterizate de poziţia clapetei 
de admisie a carburatorului, respectiv pârghia de comandă a pompei de 
injecţie şi de viteza automobilului, asigurând automobilului regimul 
optim de mişcare în ce priveşte calităţile dinamice sau economice. 

2.1.2. Cutii de viteze mecanice în trepte cu arbori cu axe fixe 

In prezent cele mai răspândite la automobile sunt cutiile de viteze cu variaţia 
în trepte a raportului de transmitere, cu arbori cu axe fixe şi cu acţionare mecanică. 
Aceste cutii de viteze permit obţinerea variaţiei raportului de transmitere în limitele 
necesare pentru o construcţie nu prea complicată, cu un randament ridicat şi la un 
cost scăzut. 

Părţile componente ale unei cutii de viteze în trepte sunt: 
- mecanismul reductor (cutia de viteze propriu-zisă); 
- sistemul de acţionare; 
- dispozitivul de fixare a treptelor; 
- dispozitivul de închidere a treptelor. 
Mecanismul reductor constituie partea principală a cutiei de viteze şi 

serveşte la modificarea raportului de transmitere, respectiv a momentului motor, în 
funcţie de variaţia rezistenţelor la înaintarea automobilului. 

Mecanismul reductor se compune din doi sau trei arbori pe care se află 
montate mai multe perechi de roţi dinţate (cu ajutorul cărora se transmite mişcarea 
între arbori) şi dintr-un carter. Sistemul de acţionare serveşte la cuplarea şi 
decuplarea treptelor, dispozitivul de fixare nu permite trecerea dintr-o treaptă în 
alta sau în poziţia neutră, decât la intervenţia conductorului, iar dispozitivul de 
zăvorâre (blocare) nu permite cuplarea simultană a mai multor trepte. 
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Cuplarea treptelor la cutiile de viteze se poate obţine: prin roţi dinţate cu 
deplasare axială; prin roţi dinţate cu angrenare permanentă şi mufe de cuplare. 

Cuplarea treptelor cu roţi dinţate cu angrenare permanentă şi mufe de 
cuplare poate fi: cu mufe de cuplare simple; cu mufe de cuplare cu dispozitiv tip 
roată liberă. 

2.1.3. Solicitarea transmisiei la cuplarea treptelor 

în figura 2.1. este reprezentat modelul dinamic al transmisiei automobilului 
pentm detemiinarea solicitărilor la cuplarea treptelor. 

Ip 1 2 3 4 U 

O 

6 
- J f - (0 

7 6 4 

Figura 2.1. Modelul dinamic al transmisiei 

Pentru cuplarea treptei este necesar ca pinionul 3 să se deplaseze pe 
canelurile arborelui secundar 5 până va angrena cu pinionul 4 al arborelui 
intermediar 6. Se consideră că, înainte de cuplarea pinioanelor 3 şi 4, arborele 
secundar 5 şi arborele intermediar 6 au viteze unghiulare diferite (̂ ŝ ^ iar în 
cazul pornirii din loc a automobilului arborele secundar are = 0. In ambele 
cazuri, în momentul cuplării pinioanelor, vitezele lor tangenţiale trebuie să se 
egaleze instantaneu. Pinionul condus 3 este solidar la rotaţie cu arborele secundar 
pe care se găseşte volantul convenţional, cu momentul de inerţie al masei 
automobilului, aflate în mişcare de translaţie, şi al celorlalte piese ale transmisiei 
(transmisia longitudinală, transmisia principală, diferenţialul, arborii planetari şi 
roţile motoare), legate cinematic permanent de arborele secundar, când cutia de 
viteze se găseşte în poziţia neutră. Pinionul conducător 4 este solidar la rotaţie cu 
arborele intermediar, iar prin intermediul roţii 7 şi al pinionul 2 cu arborele primar 
1 pe care se găseşte volantul convenţional, cu momentul de inerţie Ip, echivalent cu 
momentul de inerţie al pieselor legate cinematic cu arborele primar, când 
ambreiajul este decuplat (partea condusă a ambreiajului şi arborele intermediar). 

La cuplarea celor două sisteme ce se rotesc cu viteze unghiulare diferite şi 
posedă o mare inerţie, apar forţe percutante foarte mari, deoarece angrenarea, prin 
egalarea instantanee a vitezelor tangenţiale a pinioanelor este similară cu o ciocnire 
între două corpuri rigide. Acţiunea forţelor percutante care intervin într-o ciocnire 
se exprimă cu ajutorul percuţiei P. 

Pentru determinarea percuţiei care acţionează asupra arborelui secundar, la 
intrarea în angrenare a pinioanelor 3 şi 4, se porneşte de la relaţia cunoscută 
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A/, = ckojdî. Prin înlocuirea momentului M, = Fr^ se obţine Fr^dt = Iscloj. Dacă se 
integrează această expresie, în ipoteza că sub acţiunea momentului M, viteza 
unghiulară a arborelui secundar creşte de la până la , se obţine: 

/; f F J / = - ^̂  j (2.1) 

în care: 
P= (- Fdt - percuţia 

F - forţa percutantă care acţionează asupra danturii; 
f } - raza cercului de divizare a roţii 3 
Rezultă, deci, pentru arborele secundar relaţia: 

(2 .2) 

Pentru a scrie o relaţie asemănătoare pentru arborele intermediar, trebuie 
redus la acest arbore momentul de inerţie Notând cu /, momentul de inerţie 
redus la arborele intermediar, din condiţia egalităţii energiei cinematice 
/, -(Oj/I = (O-;/!, rezultă 7, = 7̂  - a l / a ; . 

Cunoscând momentul de inerţie 7„ se poate scrie o relaţie analogă şi pentru 
arborele intermediar: 

(2.3) 

în care: 
co, = cOp •/-Jr, este viteza unghiulară a arborelui intermediar înainte de 

intrarea în angrenare a roţilor; 
co]=co]-rJr^ este viteza unghiulară a arborelui intermediar după 

angrenarea roţilor. 
Dacă se ţine seama că percuţiile P şi P' sunt egale, din relaţiile (2.2) şi(2.3) 

rezultă viteza unghiulară co]: 
IcoJ^. + Ico^ 

co ^ (2.4) 
Ii- +I 

p CVI s 

în care: 
'o, = fih'i -^J^A ^ste raportul de transmitere dintre arborii primar şi secundar. /N , 

înlocuind pe co^ în relaţia (2.2), rezultă momentul percuţiei care apare la 
schimbarea treptelor: 

.2 (2.5) 
' p^cvi ' s 

Din analiza relaţiei (2.5), rezultă că momentul percuţiei este direct 
proporţional cu diferenţa (co^-i^^.co^). Pentru a micşora şocul care apare la 
cuplarea roţilor, trebuie ca această diferenţă să fie cât mai mică sau egală cu zero. 
In cazul cutiilor de viteze, reducerea diferenţei dintre vitezele unghiulare se obţine 
prin utilizarea cutiilor de viteze cu sincronizatoare sau utilizarea dublei debreieri. 
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Considerând că treapta cu raportul de transmitere /V,/ se cuplează în procesul 
de demarare al automobilului, atunci înainte de angrenarea pinioanelor 3 şi 4, când 
cutia de viteze se atlă în treapta / - / , între vitezele unghiulare ale arborelui primar 
şî arborelui secundar există relaţia: 

co =(oi , (2.5') 
în care: 

este raportul de transmisie al cutiei de viteze în treapta / - / , care a 
precedat treapta i care se cuplează. 

De asemenea, momentul de inerţie Ip redus la arborele secundar va deveni 
= l A , • 

Ţinând seama de relaţiile lui l\ şi , momentul percuţiei devine: 

(2.6) Kvi-\ _ I 
A- + A l L y 

Din analiza relaţiei (2.6), rezultă următoarele: 
- momentul percuţiei (şocul), care acţionează asupra dinţilor pinioanelor 

care se cuplează, este cu atât mai mare cu cât viteza unghiulară a 
arborelui secundar cô  este mai mare; 

- momentul percuţiei este cu atât mai mare cu cât raportul dintre rapoartele 
de transmitere a două trepte vecine este mai mare. 

2.2. MODELAREA ELEMENTELOR CUTLILOR DE VITEZĂ 

In acest subcapitol sunt prezentate modelele globale de analiză a 
mecanismelor de transmitere cu roţi dinţate şi metodele de analiză a acestora. 
Aceste mecanisme considerate au un comportament neliniar, iar analiza statică este 
etapa prealabilă pentru studiile dinamice realizată prin liniarizarea 
comportamentului în jurul punctului de funcţionare. 

Mecanismele de transmisie de putere sunt formate din structuri cu 
comportament liniar (arbori, carcasă,...) şi de elemente de legătură cu 
comportament neliniar (rulmenţi, angrenaje,...). Modelarea trebuie să ţină cont de 
aceste caracteristici. 

Tehnicile prezentate în acest capitol se referă la modelarea elementelor 
componente ale unei cutii de viteze de autoturism. Elementele componente ale 
cutiei de viteze sunt prezentate în figura 2.2. 

Elementele neliniare ale cutiei de viteze sunt: 
Rulmenţi: 

- R l l , R12, R31, R32 cu role conice; 
- R21 cu bile; 
- R22 cu role cilindrice; 
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Figiira 2.2. Cutia de viteze 

Angrenaje cilindrice exterioare : 
- Angrenajul de intrare; 
- Angrenajul treptei 1 de viteză; 
- Angrenajul treptei 2 de viteză; 
- Angrenajul treptei 3 de viteză; 
- Angrenajul treptei 4 de viteză; 
- Angrenajul treptei 5 de viteză; 
- Angrenajul de ieşire. 

Arbori: 
Arborele de intrare; 
Arborele secundar, 
Arborele de transmisie (ieşire). 

2.2.1. Modelarea mimentilor 

Ideea esenţială urmărită este de discretizarea rulmentului în "elemente de 
rostogolire" cu role sau bile şi de asociere fiecărui element un element fmit. 
Aproximarea prin metoda forţelor clasice pentru rulmenţi [88], [102], [162] a fost 
înlocuită cu metoda deplasărilor în scopul utilizării unei metode globale care 
permite legătura între calculul rulmentului şi calculul structurii globale. 
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Aceste elemente numite "elemente de rostogolire" considerate ca fiind o 
placă plană face legătura între un nod al inelului interior şi un nod al inelului 
exterior prin intermediul unei matrice de rigiditate cu dimensiunile 10x10. Această 
matrice stabileşte legătura între cele zece grade de libertate active (2x3 grade de 
libertate de translaţie şi 2x2 grade de libertate de rotaţie) şi asigură transmiterea a 
trei forţe şi două momente. Gradele de libertate corespunzătoare rotaţiei 
rulmentului sunt libere de toate legăturile nici un moment nu este transmis pe 
direcţia respectivă. 

Inel exterior — v 
Element de rostogolire • 

Corpuri de 
rostogolire 

Inel interior 

(V 
)lscretizar© 

Figurai.3. Discretizarea rulmenţilor în "elemente de rostogolire" 

Discretizarea inelelor a fost verificată prin următoarele ipoteze: 
> secţiunea transversală a inelelor este nedeformabilă. 
> pentru fiecare corp de rostogolire corespunde un nod al inelului 

exterior şi un nod al inelului interior. Aceste noduri sunt situate 
într-un plan radial care conţine centrul corpului de rostogolire. 

Pentru ansamblul lagărelor cu rulmenţi, la care bilele sau rolele pot fi 
asimilate cu corpuri solide, principiile determinării elementelor rulmenţilor prin 
aproximarea cu elemente fmite clasice sau prin calculul numeric sunt identice. 
Integrarea elementelor constă în a determina, pentru deplasările date de nodurile 
legate Ni şi N:, ale inelului interior respectiv exterior (fig.2.3.), deplasările 
elementare ale centrului C al corpului de rostogolire, asigurând echilibrul acestuia 
din urmă în plan radial. 

legătură \ 
r 

legătură-

U 

i N2 

•hm 

Figura 2.4. Secţiuni prin " elementul de rostogolire" 
/V 

într-adevăr, pentru deplasări cunoscute ale nodului din fiecare inel, corpul de 
rostogolire va fi supus la forţe de contact Ia nivelul căii de rulare şi umeri. Aceste 
eforturi Q sunt estimate de teoria lui Hertz la presiune de contact: 
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Q = C,6" (2.7) 
unde 

- 5 reprezintă detbmiarea corpurilor în contact, n fiind un exponent care 
depinde de natura contactului 
- C/ este constanta de rigiditate a contactului definită de Hertz şi depinde de 
geometria rulmentului şi caracteristicile materialelor. 
Pentru fiecare iteraţie sunt determinate forţele care acţionează asupra 

corpurilor de rostogolire şi inele precum şi umerii acestora. Acest calcul se face 
ţinând cont de elementele geometrice ale rulmentului. 

Cu toate că echilibrul este insuficient, forţele între corpurile de rostogolire, 
inele şi umeri sunt cunoscute, deci matricea de rigiditate tangentă între corpurile de 
rostogolire şi inele este cunoscută. O matrice de rigiditate echivalentă poate fi 
determinată între nodurile inelului interior şi exterior al rulmentului. Această 
matrice corespunde matricii de rigiditate tangente asociate elementului de 
rostogolire. 

Diferenţa esenţială între elementele considerate, conform [102], [119], este 
că oscilaţiile în plan radial sunt definite prin intermediul unei matrice de rigiditate 
tangenţială pentru fiecare corp de rostogolire. In toate cazurile asamblarea 
"elementelor de rostogolire" conduce la un model cu element finit neliniar clasic, 
unde matricea de rigiditate depinde de deplasări. 

Poziţia de echilibru a sistemului „inele-corpuri de rostogolire" este calculată 
pe bucla iterativă Newton-Raphson. 

Metoda Newton-Raphson [8], [154] presupune determinarea iterativă a 
matricei deplasării generalizate a fenomenelor neliniare: 

M{.v-})}=[^({x-})]{/)-{F„}={0) (2.8) 
unde: 

- {x } este vectorul de deplasare generalizat; 
- [K(x)] este matricea de rigiditate a sistemului; 
- {P'ext} este vectorul forţelor exterioare aplicate sistemului; 
- {R(x)} este vectorul eforturilor reziduale. 
La fiecare iteraţie se determină: 

forţele şi momentele exercitate asupra corpurilor de rostogolire de 
inele şi eventual de umeri; 
matricea de rigiditate tangenţială între corpurile de rostogolire şi 
inele; 
vectorul eforturilor suplimentare care acţionează asupra 
corpurilor de rostogolire. 

Aceste calcule se fac ţinând cont de jocuri şi de elementele geometrice ale 
rulmentului. 

Pentru fiecare rulment se asociază un sistem de axe Si(0,x,y,z) în care axa z 
corespunde axei rulmentului. Poziţia de referinţă a centrului C,. a unui corp de 
rostogolire este determinat de unghiul O al sistemului de axe S2(Cr,r,n,z) legat de 
corpul de rostogolire. 
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Figura 2.5. Sistemele de axe asociate 

în planul radial (Cr,r,z) se determină echilibrul corpului de rostogolire. 
Sistemul de coordonate S: este sistemul de referinţă în care sunt definite 
elementele geometrice ale corpului de rostogolire şi poziţiile nodurilor Ni şi N: în 
raport cu centrul Cr. Vectorii de deplasare vor fi: 

K 

O 

inel 
interior 

O 

inel 
exterior 

(2.9) 

Figura 2.6. Vectorii de deplasare generalizată 

Pentru calculul elementelor finite globale, vectorii de deplasare generalizată 
ale nodurilor Nj şi M sunt calculaţi la fiecare iteraţie şi pot fi exprimaţi în sistemul 
de coordonate Sj. Pentru determinarea echilibrului sistemului „corpuri de 
rostogolire-inele" se consideră doar deplasarea relativă a inelelor. Considerăm 
inelul exterior ca bază de referinţă şi vom determina deplasările relative ale 
centrelor corpurilor de rostogolire într-un sistem de coordonate Si(C,.,r ,n,z) legat 
de acest inel, dar vom ţine cont de eventualele oscilaţii ale secţiunii inelului 
exterior în sistemul de referinţă Sj. 

z' 
y 

•"w 

Figura2.7. Unghiul de oscilaţie 
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Unghiul de oscilaţie y al inelului exterior in planul radial de calcul, se 
exprimă în funcţie de deplasările 0i şi 6: ale nodului Ni în sistemul de referinţă Si 
prin: 

Y = -s\w(p-6^+QOS(p-6^. (2.10) 
în acest sistem de coordonate poziţia nodurilor Nt şi N: se exprimă prin 

vectorul: 
cos/ O s in / 

O 1 O 
- s i n / O cos / 

o O 

(2.11) 
unde: 

i\ = ( - i\ s in / + z, s in / ) z, = (r, cos / + z, cos / ) 
Matricele geometrice [G/] şi [G?] permit să determinăm deplasările în plan 

ale punctului C,. şi inelului interior şi exterior în sistemul de coordonate S}, în 
funcţie de deplasările în spaţiul SD ale nodurilor Ni şi Nj definite în sistemul de 
coordonate 5/. 

-) 

o: 
7 w 

(2.12) 

(2.13) 

Aceste relaţii se obţin prin calcularea deplasărilor punctelor Ni în sistemul de 
coordonate Ss, plecând de la deplasările în sistemul de coordonate Si\ 

9? l->3 

O m 
O 

i->3 j y 

{iep{N,)l (2.14) 

unde este matricea de rotaţie ce permite trecerea de la sistemul de 
coordonate Si la sistemul S3. 

cos / cos^ cos/sin <59 s in / 
-sin(^ cos(p O (2.15) 

_- sin / cos (p - sin / sin (p cos / 
Vom exprima deplasările de translaţie şi rotaţie ale fiecărui inel în punctul Cr 

prin asimilarea secţiunilor inelelor cu corpuri solide. Pentru fiecare inel vom 
obţine: 

= + 1 ^ } , X (2.16) 

{«(Cji . 
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unde [ T ] şi {R} sunt torsorii de translaţie şi de rotaţie a inelului considerat. 
Matricea geometrică, pentru trei deplasări relative reţinute în plan radial, se 

exprimă prin: 
cosycos(p cos7sin(;(!) s in / -zs\x\(p zcos(p O 

-sinrcos<;z7 -sm/smcp cos/ /•sin(;i? -rcoscp O 
O O O -sin(;p cos(p O 

G (2.17) 

unde r şi r reprezintă coordonatele vectorului {N^C,. } în sistemul de coordonate 
Ultima coloană, egală cu zero, indică faptul că rotaţiile în jurul axei rulmentului 

nu se iau în considerare. 

2.2.2. Determinarea echilibrului corpului de rostogolire 

Pentru determinarea echilibrului corpului de rostogolire vom efectua calcule 
în planul radial în raport cu sistemul de coordonate S3. In acest plan, deplasările 
inelului exterior sunt nule, iar cele ale inelului interior se exprimă în Cr, funcţie de 
deplasările relative ale nodurilor N2 în raport cu nodul Ni, în sistemul de 
coordonate Si cu relaţia: 

{ = 

u 

u, 
u 

(2.18) 

Echilibrul corpurilor de rostogolire este determinat de o buclă de iteraţie 
Newton-Raphson pentru vectorul de deplasare a centrelor corpurilor de rostogolire: 

rv}= 

u 

u. 
u. 

(2.19) 

Pentru un vector {v} dat şi utilizând ipoteza de nedefomabilitate a 
corpurilor de rostogolire şi a secţiunii inelelor, ca şi geometria rulmentului, se pot 
determina punctele de contact şi deplasarea corpurilor solide. Când această 
deplasare este superioară jocurilor, forţele şi momentele rezultante în C pot fi 
determinate. Corpurile de rostogolire sunt deci supuse unor forţe de contact de 
ambele inele, iar forţele suplimentare se exprimă prin: 

(2.20) 

Metoda Newton-Raphson constă în a determina ca la fiecare iteraţie, 
vectorul {av} ca şi vectorul forţelor suplimentare calculat pentru deplasările 
{v}+ {AV|) să fie un vector nul. Pentru fiecare iteraţie vectorul {AV} este evaluat în 

funcţie de {v} şi de {î } prin rezolvarea sistemelor liniare: 
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AVU K (2.21) 

unde [K,] este matricea de rigiditate tangenţială, asociată sistemului inele-corpuri 
de rostogolire calculată în punctul C,. Ea se exprimă ca suma matricelor de 
rigiditate tangenţiale asociată contactelor corpurilor de rostogolire cu inelul 
exterior şi inelul interior: 

sIF'' \ 
K f ii 

av 
+ 

V , 

ei?'' 

a v 
K'r + Kl' (2.22) 

V, 

Echilibrul corpurilor de rostogolire este atins când: 
Av R 

Datele caracteristice ale încărcării corpurilor de rostogolire: forţele la nivelul 
căilor de rulare a rulmentului umerilor, unghiurile de oscilaţie sau de contact sunt 
cunoscute. 

2.2.3. Calculul matricii de rigiditate tangenţială între noduri 

Calculul matricelor de rigiditate K: Şl definite anterior se face în 
sistemul de coordonate Sj. Ele leagă deplasările din planul radial ale centrului C, al 
corpurilor de rostogolire de punctele C ale fiecărui inel [50], [51], [52]. O matrice 
de rigiditate echivalentă poate fi definită între punctele Cr ale fiecărui inel: 

K - K L 
K = (2.23) 

6x6 - K K 

utilizând relaţia: 

K 3x3 K: K'r + KI-
1-1 

K: (2.24) 
Utilizarea matricii geometrice definită anterior permite exprimarea acestei 

matrice K într-un sistem de referinţă „3Z)" - S/, şi definirea matricei de rigiditate 
elementară asociată corpurilor de rotaţie între nodurile Ni şi 

• G] K (2.25) 
I 2 r l 2 

unde : 
G i . . . O 

0... G, 

6x\2 

(2.26) 

Aceasta este matricea globală asociată matricelor altor corpuri de rostogolire 
şi restului structurii înaintea rezolvării problemei de nonliniaritate. 
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2.2.4. Forţele aplicate de corpurile de rostogolire asupra nodurilor 

în acclaşi mod, forţele aplicate de corpurile de rostogolire asupra nodurilor 
Ni şi /Vj, pot t'i calculate în funcţie de forţele aplicate asupra inelelor, în plan radial 
şi e\'aluate în punctul C,: 

( V i l 
t.v3 3vl 

(2-27) 
V 

6 v3 3 vi 

Aceşti vectori de forţe elementare sunt asamblaţi cu vectorii de forţe 
suplimentare a problemei nonliniare generale. 

Rble , Inel interior 

Inel exterior 

Figura 2.8. Parametrii geometrici ai rulmentului 

Parametrii geometrici ai unor rulmenţi cu role cilindrice şi inele cu doi umeri 
prezentaţi în figura 2.8 sunt: 

- Rs - raza sferei exterioare maxime; 
- X, - distanţa de la centrul sferei exterioare maxime la centrul de rulare Cp 
- ff - unghiul de contact a umerilor inelului; 
- Rbr - raza de bombare a rolei; 
- Rhje - raza de bombare a inelului exterior; 
- Rb/i - raza de bombare a inelului interior; 
- Jb - jocul iniţial inel-rolă; 
- Je - jocul iniţial rolă-umăr inel; 
- L,. - lungimea generatoarei rectilinii a căii de rulare; 
- Le - lungimea efectivă de rulare. 
în sistemul de referinţă Si legat de inelul exterior şi pentru deplasările ji/} şi 

{v} date, rolele şi inelul interior oscilează. Considerăm unghiul orientat Ac dintre 
axa inelului exterior şi axa rulmentului, şi unghiul orientat Â  între axa inelului 
interior şi axa rolei, care vor fi definite în funcţie de componentele deplasărilor 

şi 
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Figura 2.9. Deplasările dintre role şi inele 

în mod similar, putem defmi unghiul /i,, asociat fiecărui umăr al inelului 
exterior şi interior, ca fiind unghiul efectiv între normala în punctul de contact şi 
axa rolei. 

Inel exterior Inel interior 

1 
,1 w w w VII! " ^ 

Figura 2.10. Unghiurile umerilor inelelor 

2.2.5. Calculul forţelor care acţionează între căile de rulare şi role 

Vor fi calculate numai forţele de pe direcţia r în sistemul de coordonate S3. 
Pe această direcţie deplasările şi de, ale rolei în raport cu fiecare cale de rulare a 
rulmentului se exprimă prin: 

S,=u,-v,-J, (2.28) 
Când aceste valori sunt pozitive, există contact între rolă şi calea de rulare a 

rulmentului. Calculul forţelor corespunzătoare se efectuează prin împărţirea în N 
zone de contact potenţial între role şi căile de rulare. Această discretizare se face 
simetric, în raport cu centrul Cr a rolelor: 

Figura 2.11. Discretizarea în raport cu centrul rolei 

Pentru eşantioane înguste şi dese de, exprimate prin: 

' N 
situate în jurul unui nod k de abscisă strivirea între cele două corpuri se exprimă 
ţinând cont de unghiul 0/ de oscilaţie relativă a celor două corpuri şi de 
eventualele raze de curbură, cu relaţia: 
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Ad = S + azi , - hi - hi (2.29) 

unde h[ este un teiTnen care ne permite să luăm în considerare eventuale curburi 
Ra ale corpurilor /. Dacă punctul k se află în afara generatoarei rectilinii, ceea ce 
înseamnă: 

L. 
~k > 

2 
şi a\'em o curbură, termenul ĥ  se exprimă prin: 

= Ra -
1 

Ki - ^k - (2.30) 

iar în alte cazuri este nul. 
Forţele de contact se exprimă după teoria lui Hertz pentru domenii înguste 

prin: 

Q,=C^ {Adf d^ (2.31) 
Aceste forte generează un moment în punctul C/. 

M , = Q , z , (2.32) 
Forţele şi momentele cu care acţionează căile de rulare ale rulmentului 

asupra rolelor vor fi: 

Qi = i a Ml = I M , (2.33) 
A-=l k=\ 

în concluzie, şi M s u n t forţele şi momentele care 
acţionează asupra rolelor în punctul Ce, datorate inelului exterior, iar 
şi datorate inelului interior. 

2.2.6. Calculul forţelor din umerii inelelor 

Direcţiile efective de contact între extremităţile rolelor şi umerii inelelor au 
fost prezentate în figura 2.10. De-a lungul acestor direcţii, jocul dintre rolă şi 
umărul / se exprimă în funcţie de jocul iniţial Je, de unghiul contact în gol de 
unghiul de contact sub încărcătură /.tj şi de distanţa prin: 

7, X, (cos /i, - cos /u") (2.34) 
Apropierile dintre umeri şi rolă de-a lungul direcţiei de contact se exprimă 

prin: 

= v^ cos f f + V,. sin f f - J j 

= - V . cos a^ + V,. sin - J-, 
^ (2.35) 
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Când b, este pozitiv, există contact între rolă şi umărul /, iar efortul rezultant 
QE, dirijat de-a lungul normalei în contact se exprimă prin legea lui Hertz pentru un 
contact punctual prin: 

v3 2 (2.36) 

şi momentul rezultant în Cp prin: 
(2.37) 

Ecuaţiile de echilibru şi matricele Jacobiene ale sistemului rolă-inel se scriu, 
în sistemul de coordonate Ŝ  ţinând cont de forţa centrifugă F,. şi de momentul 
giroscopic Mg care se exercită asupra rolei: 
F, (V,., , ) = - O/, - Oi-2 sin /v" - sin /i" + Q,, - Q^^ sin(;/" +Uo)- Qeî sin(//" -iio) + F^. -

Ie, rola Iii rola 

= f ! ' ( vv + v ^ + V , ) + F , " ( V , + v ^ + ) + F , 

= cos/i"-QE\ COS(/i° +U0)-QE3 COS(//"-Uo) = 
Ie rola 

, ^ - M - M f r ; ^ = 

fi i rola 

Ie • rola Iii rola 

(2.38) 

(2.39) 

(2.40) 

Necunoscutele problemei sunt v,.,v0,v.. Matricele de rigiditate tangenţială 
asociate contactelor inel exterior-rolă şi inel interior-rolă sunt matricele Jacobiene 
asociate relaţiilor forţe-deplasare, exprimate prin: 

K Ie 

dF^' dF," dFl' 
dv. dv0 dv. 

dM'e' dM'j du'i 
dv. dVg dv. 

dF^' dFl' dFl' 
dv. dVQ dv. 

K; 
Ii 

dFj} dF/' dF,'-
dv. dvQ dv. 

dM^' dM^' dMU 
dv. dvQ dv. 

dF^' dF^' dF^' 
dv. dvQ dv. 

(2.41) 

2.2.7. Modelarea statică şi dinamică a angrenajelor cilindrice exterioare 

2.2.7.1. Geometria şi configuraţia elementelor 

Elementele angrenajelor cilindrice exterioare sunt permanent unite prin 
intermediul unei matrice de rigiditate între un nod de pe arborele de intrare şi un 
nod de pe arborele de ieşire [155]. Elementele angrenajelor cilindrice exterioare 
sunt prezentate în figura 2.12. 
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Arbore 2 Cercuri de baza 

Cercuri d^rostoqolire 

Figura 2.12. Elementele angrenajelor 

Pentru modelele dinamice, nodurile Ni şi NJ corespund centrelor pinioanelor 
{di^d:=0). în funcţie de încărcarea statică aplicată putem considera două 
configuraţii de angrenare diferite, corespunzătoare contactului dintre profilurile 
roţilor dintate (fi2.2.13). 

" f 1 

X L X L 

Poziţia 1 Poziţia 2 

Figiira 2.13. Contactul dintre profdul dinţilor 

Pentru fiecare poziţie de angrenare se poate defini un sistem de referinţă 
legat de această poziţie conform figurii 2.14. 

YlI YO 

Roata 1 

Roata 2 

X L 

Figura 2.14. Sistemul de referinţă pentru cele două poziţii 

Ipoteza de modelare statică şi dinamică presupune asimilarea pinioanelor cu 
solide nedeformabile, cu excepţia punctelor situate pe normala punctelor de 
contact. Cunoaşterea deplasărilor generalizate a nodurilor de legătură a elementelor 
în angrenare, în sistemul de coordonate Ro(Xo,Yo,Zo), permite calcularea 
deplasărilor punctelor primitive de angrenare. Vectorii de deplasare şi de rotaţie ai 
nodurilor Ni, în sistemul RQ, vor fi: 

w . 

^ rx. 
(2.42) 

i J rz, 
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Putem calcula deplasările punctelor primitive de angrenare pentru fiecare 
pinion: 

ştiind că: 

[lep{L E S, = ^ep{N, + [IN, }x {rot(N, (2.43) 

JN.. = 
Mi 

-d 

(2.44) 

unde d, este distanţa algebrică NjOj măsurată pe axa Zq. 
Valorile coeficienţilor jit, şi \ depind de modul de angrenare din figura 2.9: 

= 
= 

(2.45) 

'tgcc 

IA. = R,. • tga 

= K 

Deplasările punctelor primitive de angrenare se exprimă prin: 
u . + Ă . + d ty 

i i i y i 
V,. - drx, - ^ r z , 

Expresia normalei de contact în sistemul Rq, depinde de modul de angrenare 
şi de valorile unghiului elicei de bază jŜ . Transformarea pentru modelul static şi 
dinamic este legată doar de sensul elicei roţii 1. Dacă elicea roţii 1 este la dreapta, 
unghiul elicei (j(3) este negativ, iar dacă este la stânga, el este pozitiv. Normala la 
profilul de contact a roţii 1 exprimată în sistemul de coordonate Rq este: 

{dep[leS)} = (2.46) 

k k =' 
COSŷ  

O 
sin p 

COSŷ  
O 

- sin p 

(2.47) 

Strivirea dintelui poate fi scrisă sub forma: 
Z = e 6 ( 2 . 4 8 ) 

Deci, vectorul de deplasare generalizată {Q} a nodurilor ataşate elementului 
angrenajului cilindric exterior va fi: 

{Q]Ry{u\ n rx^ ry^ rz^ Uj V2 W2 rx2 
(2.49) 

Strivirea dintelui mai poate fî scrisă sub forma: 

(2.50) 

unde: 
^W-jco^J O sili^J -;isiii^) -CO^) O -sili^J sil̂ ŷ J ) 

(2.42) 
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2.2.7.2. Matricea de rigiditate echivalentă 

Linia de angrenare este modelată printr-un resort de rigiditate k", poziţionat 
pe nomiala comună în punctul de contact. Energia potenţială pierdută în acest 
element se exprimă prin: 

(2.52) 
Matricea este matricea de rigiditate echivalentă a elementelor 

angrenajului cilindric exterior exprimat în sistemul de coordonate Ro, prin : 
(2.53) 

2.2.8. Forţele exterioare echivalente la o excitaţie dinamică 

Introducerea unei excitaţii datorate erorilor de transmisie, prin intermediul 
unei forţe exterioare, constă în modelarea eforturilor produse asupra danturii de 
către acestea. In cadrul modelului global prezentat anterior, linia de angrenare 
poate fi schematizată printr-un arc şi un amortizor montate în paralel între punctul 
// corespunzător roţii unu şi punctul /? corespunzător roţii a doua, conform figurii 
2.15: 

V 

Figura 2.15. Modelul redus de angrenare 

Mărimea e poate fi determinată prin studiu cvasistatic şi depinde de 
contactul corpurilor. Această mărime va genera o forţă exterioară )} asupra 

roţii unu şi {^(72)} asupra roţii a doua, aplicată în punctele 7/ şi I: situate pe 
normala comună în punctul de contact: 

(2.54) 

Roţile se consideră nedeformabile şi putem calcula torsorul forţelor 
echivalente aplicate în polurile angrenării care sunt noduri comune: 

(2.42) 
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Aceste expresii ale torsorilor pot fi exprimate într-un sistem de referinţă al 
elementelor de angrenare definit anterior. Coordonatele vectorilor {a?}, în sistemul 
de referinţă Ro, au fost defmite anterior în funcţie de modul de angrenare. 

Vectorii {Oj/i} şi {O2/2} se exprimă în sistemul de referinţă Ro cu relaţiile: 

K • tgcc 
-K 

o 

- K • tgci 

O 
(2.56) 

pentru poziţia 1 de angrenare, şi pentru poziţia 2 cu: 

K • tscc 

O 

- • tgcc 

O 

(2.57) 

2.2.9. Modelarea dinamică a arborilor 

Arborii sunt modelaţi ca elemente de grindă cu două noduri, care au şase 
grade de libertate fiecare. 

ZO 

YO I 

• o, 

iT"-' I ; u 1 

VI 
^ W1 > W2 

XO 

Figura 2.16. Modelul dinamic al arborilor 

Elementele considerate sunt pentru o grindă de secţiune constantă, ţinând 
cont de eventualele încastrări la solicitarea statică de compresiune a grinzii. 

Caracteristicile elementului de grindă sunt: 
- Modulul lui Young E; 
- Modulul lui Coulomb G; 
- Secţiunea grinzii S; 
- Lungimea grinzii L; 
- Coeficienţii de forfecare ky şi k ;̂ 
- Momentele de inerţie ly, L; 
- Masa volumică (densitatea); 
- Forţa axială statică F. 
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2.2.9.1. Matricea de rigiditate 

Matricea de rigiditate a grinzii se obţine pornind de la calculul energiei 
cinetice a grinzii la încovoiere, tracţiune-compresiune şi torsiune. Dacă Oy şi cD̂  
sunt eforturile de forfecare asupra de formaţii lor la încovoiere, vom avea: 

MEI \2EL. (2.58) 
GSk.â GSk„L^ 

Vom face notaţiile: 

Vom putea exprima matricea de rigiditate sub [K] forma: 

iAl = 

" ESL 0 0 0 0 0 - ES L 0 0 0 0 0 

0 0 0 0 0 - 1 2 6 . - 3 6 : 0 0 U }Lc 

0 0 0 0 0 0 - 1 2 6 ^ - 3 ( r 0 -bbL-3Lc 0 

: 0 0 0 GJ;L 0 0 0 0 0 -GJL 0 0 i 
1 

0 0 -tbL-}Lc 0 0 0 0 6bL^3Lc 0 0 -tbL-}Lc 
-L-c 

1 0 0 0 0 0 -6bL-3Lc 0 0 0 
1 + 4Z.V -L'c 

0 0 0 0 0 ESiL 0 0 0 0 0 

' 0 - 1 2 6 - 3 6 : 0 0 0 66.Z. + 3Z.C 0 126, ^3(r 0 0 0 L - }U 

0 - 1 2 6 . - 3 ( r 0 0 0 0 126. + 3 ( r 0 -bbL-3Lc 0 

1 ^ 
0 0 0 0 0 0 0 GJL 0 0 

i 
1 

i 0 U 0 0 0 0 -(^L-3Lc 0 0 
1 -Lc 

-(^L-3Lc 
-h4Z.-c 

1 

1 ! 0 0 0 0 0 6 6 Z . + 3 I C 0 0 0 1 
-Lc ' ^ALc 

(2.60) 

2.2.9.2. Matricea maselor 

Matricea maselor grinzii se obţine pornind de la calculul energiei cinetice a 
grinzii la încovoiere, tracţiune-compresiune şi torsiune, neglijând efectele 
giroscopice. 

Notăm termenii de inerţie ai secţiunii grinzii cu by şi b ,̂ exprimaţi prin: 

b y = - ^ L (2.61) 

Matricea maselor [M] se va exprima prin: 
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13 

; o 
I I 
i o 
! 
i o 

0 0 0 0 0 

\\L ^ 

1 
6 

0 0 0 0 0 

13/ . 
0 0 0 

-\\L ^ 

2 1 0 

-K 3/) L 
0 0 0 0 

- 1 3 / , 

4 2 0 

- 36 A 

0 0 2 1 0 ^ 0 0 0 0 4 2 0 0 
JS > 

+ 36 . L 

0 0 
J 

' 3 5 
0 0 0 0 0 

J / 
6 5 

0 0 

0 
- l i z . ^ 

2 1 0 

+ 3/), A 
0 

^ 4/ ) , L-
0 0 0 

13A _ 
4 2 0 

-

0 
- I: 

140 

- 6 l: 
0 

L L + - L U ^ - L-
2 1 0 0 0 0 0 . 4 2 0 ^ 0 0 0 140 

:>b L ^Ab L + 3 6 L - 6 1/ 

0 0 0 0 0 

13A 

1 
3 

0 0 0 0 (1 

\\L 
0 0 0 

- 1 3 A + 

4 2 0 0 0 0 0 2 1 0 

0 0 / 4 2 0 0 0 0 1 + 3 6 6 . 0 0 

0 0 

13Z. _ 

J 
• 6 5 

0 

-L' 

0 0 0 0 

- I I Z , ^ 

J . 
3 5 

0 0 

0 4 2 0 

- L 
0 140 

-b^L' 
0 0 0 ' 2 1 0 

+ 3 6 L 
0 / 105 

+ 4 6 A-
0 

-L WL ^ 
^ 2 1 0 

L-
4 2 0 0 0 0 140 0 

WL ^ 
^ 2 1 0 0 0 0 105 

'^b.L -bC- ^Ab.L 

(2.61) 

2.2.9.3. Formulele lui Palmgreen pentru calculul rigidităţii echivalente a 
rulmenţilor » 

în formulele lui Palmgreen [130] sunt folosite notaţiile următoare: 
- br - deplasarea radială în mm; 
- ba - deplasarea axială în mm; 
- Fr - forţa radială în daN; 
- Fa - forţa axială în daN; 
- Z)„. - diametrul corpurilor de rostogolire în mm; 
- Dr - diametrul nominal al rulmentului în mm; 
- la - lungimea efectivă a corpurilor de rostogolire în mm; 
- z - numărul corpurilor de rostogolire; 
- i - numărul de rânduri a corpurilor de rostogolire; 
- OL - unghiul de contact; 
- Q - forţa maximală pe elementele rulante. 

Deformările elastice bj şi 6a din rulment se exprimă prin relaţiile din tabelul 
de mai jos: 
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Cazurile forţei 
radială: b, axială: ô  

Forţa pe elementele rulante SF 
/ • - • c o s a z • sin a 

Tipul rulmentului 
Rulment radial cu bile . 0.0032, = 

cosa ^ 1 
-

Rulment radial cu role 
S, = 0.002 3 

V o,. 
-

Rulment radial axial cu bile ^ 0.002, 
cosa ]] 

^ _ 0.002 Ig-
sin a ] D,̂  

Rulment radial-axial cu role 
pe două rânduri 

^ _ 0.0006 
cosa 

0.0006 
sma Z^' 

Rulment radial-axial cu role 
pe un rând 

^ 0.0012 
• ,12 cosa / y 

^ 0.0012 Q'^ 
" • ",12 sma / '^ Ui 

Rulment axial 
- i l f sma y Z),, 
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3. MODELAREA GLOBALA A CUTIEI DE VITEZE 

3.1. COMPORTAMENTUL DINAMIC AL CUTIILOR DE VITEZĂ 

Studiile dinamice ne permit să cuantificăm influenţa diferitelor elemente de 
modelare a lanţului cinematic asupra modurilor proprii ale elementului condus şi să 
punem în evidenţă rolul preponderent al lagărelor cu rulmenţi [15], [89], [130], Ele 
ne permit totodată să justificăm interesul studiilor statice globale prealabile şi să 
definim limitele acceptabile ale „liniarizării" comportamentului mecanismului, 
ipoteza principală a realizării modelelor dinamice propuse. 

Aceste studii, împreună cu rezultate experimentale, ne permit să garantăm că 
lanţul cinematic de ieşire este modelat corect. In acest capitol, excitaţiile inteme ce 
modelează funcţionarea cutiei de viteze şi carcasa, sunt introduse în modelele 
dinamice globale. 

3.1.1. Principii de modelare 

Comportamentul dinamic al carcasei este introdus în modelul global prin 
intermediul matricelor reduse, obţinute prin sub-structurare. 

Studiile prezentate au ca prim obiectiv verificarea fiabilităţii modelului. 
Pentru aceasta, a fost definit un prim model redus de carcasă ca şi noduri de 
legătură, nodurile de contact a corpurilor de rostogolire cu lagăre şi nodurile de 
fixare a cutiei pe blocul motor, având 672 de grade de libertate. Acest prim model 
a fost realizat prin menţinerea doar a primelor 19 moduri proprii ale carcasei cu 
legături fixe, având frecvenţa inferioară lui 1 800 Hz. Această valoare corespunde 
deci unei limite de „frecvenţă reprezentativă" a modelului global considerat. 

Fenomenul de angrenare, reprezintă principala sursă de excitaţie a 
mecanismelor de transmisie de putere cu roţi dinţate. Numeric, această excitaţie 
parametrică poate fi introdusă prin intermediul unei variaţii periodice a rigidităţii 
de angrenare. Această variaţie este dată de rotaţia arborilor, a numărului de dinţi în 
contact, de flexibilitatea dinţilor, de erorile de profil, etc. Metodele de calcul cvasi-
statice permit determinarea precisă a acestei mărimi în funcţie de caracteristicile de 
angrenare. 

Aceste studii au ca şi obiectiv cuantificarea influenţei carcasei asupra 
comportamentului dinamic global al sistemului, în repaus sau în funcţionare. în 
primul rând, rezultatele obţinute pentru un lanţ cinematic montat într-o carcasă 
„rigidă" au fost comparate cu modurile proprii obţinute cu modelul complet. în al 
doilea rând, a fost studiată influenţa carcasei asupra comportamentului lanţului 
cinematic supus unei excitaţii simple, iar în al treilea rând, variaţia sinusoidală a 
rigidităţii. 

51 

BUPT



TEZA DE DOCTORAT 

Figura 3.1. Modelul global 

3.2. STUDIUL INFLUENŢEI CARCASEI 

3.2.1. Legătura dintre deformaţiile carcasei şi cele ale lanţului cinematic 

Modelul complet considerat, conţine 40 de moduri proprii de frecvenţă 
inferioară frecvenţei de 1800 Hz. 

Aceste moduri proprii, după cum arată figura 3.2, sunt modurile globale, 
care reprezintă procentajul energiei de deformare în carcasă, prin intervenţia în 
paşii lanţului cinematic, al rulmenţilor şi al carcasei. 

o 5 10 15 20 25 30 35 40 

Figura 3.2. Energia de deformaţie în carcasă 

Pentru toate aceste moduri, există cel puţin 7% din energia de deformare 
localizată în carcasă. Nu există deci, doar mod de deformaţie a lanţului cinematic. ' î t 

Invers, nu există decât două moduri de deformaţie a carcasei sau, mai puţin de 1% 
din energia de deformaţie este localizată în lanţul cinematic şi rulmenţi: acestea 
sunt modul 4 de frecvenţă 280 Hz şi modul 15 de frecvenţă 625 Hz. Per global, 
sunt omise primele 3 moduri proprii, din ansamblul de moduri considerate, mai 
mult de 30% din energia de deformaţie se găseşte în carcasă. Aceasta înseamnă că 
există forţe de legătură între cele două structuri şi că comportamentul dinamic al 
ansamblului diferă semnificativ faţă de comportamentul dinamic al lanţului 
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cinematic singur. Aceste diferenţe de comportament se traduc prin frecvenţele 
proprii, vectorii proprii şi repartiţiile energetice diferite. 

3.2.2. Influenţa carcasei asupra frecvenţelor proprii şi a formelor proprii 

Pentru studiul realizat asupra lanţului cinematic dintr-o carcasă rigidă, 
numărul de moduri proprii de fi-ecvenţă, cuprins între O şi 1 800 Hz, este mai fiabil 
decât în cazul modelului complet. Figura 3.3. permite vizualizarea repartiţiei 
acestor frecvenţe în aceste două cazuri. Amplitudinea liniilor reprezentând 
frecvenţele este proporţională cu energia de deformaţie localizată, pentru modul 
corespunzător, în lanţul cinematic şi rulmenţi. 

Carcasa 
flexibila 

Carcasa 
rigida 

l!H • -l 

o 400 800 1200 1600 
frecventa [Hz] 

Figura 3.3. Repartiţia frecvenţelor 

Pentru primele trei moduri proprii, care sunt modurile de ansamblu ale 
lanţului cinematic, spectrul de frecvenţă obţinut datorită influenţei dinamice a 
carcasei este complex şi sensibil diferit de cel obţinut cu ipoteza de carcasă rigidă. 

3.2.3. Influenţa carcasei asupra energiilor de deformare 

Ţinând cont de deformaţiile dinamice ale carcaselor, vom obţine o 
diminuare a energiei de deformaţie din rulmenţi (fig. 3.4). Acest fenomen se 
explică prin mărirea flexibilităţii ansamblului. 

I%1 

100 
90 

1 r~r I I I 
1- - r 

400 

Carcasa 
flexibila 

2000 800 1200 1600 
frecventa (Hz) 

Figura 3.4. Energia de deformaţie în rulmenţi 
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Cu toate acestea, diagramele energetice caracteristice ale comportamentului 
modal al lagărelor rulmentului, definite pentru carcase rigide, rămân 
reprezentative, dar vârfurile caracteristice au amplitudinile mai mici şi sunt 
asociate frecvenţelor mai joase. 

25 
20 
15 
10 

5 

O 
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80 

60 
40 
20 

O 
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10 

5 

Rulment R11 Rulment R12 
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1 1 1 
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Rulment R21 

40 O 10 20 30 40 

Rulment R22 

t^ /I 

, 

L a — 
10 20 30 40 

Rulment R31 

"kJ U 
10 20 30 40 

20 
15 
10 

5 

O 

10 20 30 40 

Rulment R32 

I 

10 20 30 40 

Figura 3.5. Diagramele energetice caracteristice rulmenţilor 

Din punctul de vedere al angrenajului, introducerea carcasei în modelul 
global, este însoţită de o diminuare a energiei de deformaţie a dinţilor (fig. 3.6) 

2 

Carter rigid 
4 

Carter flexibil 
2 

500 1000 1500 2000 O 500 1000 1500 2000 

Figura 3.6. Energia de deformaţie a dinţilor 

3.2.4. Studiul unui mod atipic 

Modul atipic [102] se distinge de celelalte moduri printr-o frecvenţă de bază 
(111 Hz în cazul unei carcase flexibile, 115 Hz în cazul unei carcase rigide), şi 
printr-o participare energetică foarte importantă a rulmentului cu bile R21. Ca şi 
efect, 90% din energia de deformaţie se găseşte în acest lagăr. Următoarea 
propunere pentru modelarea lagărelor cu rulmenţi permite un studiu mai detaliat al 
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repartiţiei energiei de deformaţie între corpurile de rostogolire. Se pare că, (fig. 
3.7.a), numai două bile ale acestui rulment sunt încărcate şi energia de deformaţie a 
primului mod este localizată la nivelul contactelor acestor bile cu căile de rulare 
(tlg. 3.7.b). 

' V 

aV 
210 

A 330 

240 270 300 

a. b. 
Figura 3.7.Repartiţia energiei de deformaţie 

Acesta este un mod „pseudo-rigid" al lanţului cinematic, corespunzător 
deplasărilor axiale ale arborelui secundar (fig. 3.8) cuplat prin intermediul 
cuplajelor cu dinţi înclinaţi, a rotaţiilor arborilor rigizi primari şi secundari. Acest 
mod este însoţit şi de deformarea elastică la flexiunea arborelui secundar, dar de 
importanţă mai mică (aproximativ 3% din energia de deformaţie totală). 

Depasarea axiala a nodurilor lanţului cinematic 
Arbore Arbore 

Arbore primar secundar de ieşire 
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Rotatia axiala a nodurilor lanţului cinematic 
Arbore Arbore 

Arbore primar secundar de ieşire 
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Figura 3.8.Deformarea elastică a arborelui secundar 

3.3. RĂSPUNSUL LA O EXCITATIE 

3.3.1. Caracteristicile excitaţiei şi calculele realizate 

Sistemul format de lanţul cinematic şi eventual de carcasă este excitat de o 
variaţie sinusoidală a rigidităţii de angrenare a angrenajului al treilea: 
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K.n, (/) = 3.0 • 1 + 0.2 • 1 o ' * sin(2;r • • / ) (3.1) 
Problema dinamică se rezumă deci la rezolvarea sistemului de coeficienţi 

periodici: 

A/ v + + A ' ( / ) ] { . v } = ţ C (3.2) 

unde {C} corespunde cuplului static aplicat cutiei de viteze. 
Rezolvarea acestei ecuaţii se face printr-o metodă pseudo-modală. Sunt 

utilizate toate modurile proprii de frecvenţă inferioară lui 1800 Hz şi amortizarea 
este introdusă sub formă de amortizare modală de 3% pentru cele 40 de moduri 
proprii reţinute. 

Pentru determinarea vitezei critice de rotaţie a arborelui primar, pentru care 
parametrii observaţi (eroarea de transmisie dinamică, efortul dinamic din 
rulmenţi...) trec printr-un maxim, calculele sunt realizate pentru frecvenţe de 
angrenare cuprinse între 100 şi 1 700 Hz cu un pas de 5 Hz. In cazul angrenajului 
al treilea, acest domeniu de studiu corespunde vitezelor de rotaţie a arborelui 
primar, cuprins între 200 şi 3 700 rot/min şi un pas de 11 rot/min. Pentru fiecare 
valoare a frecvenţei de angrenare, limitele de integrare sunt suficiente pentru 
depăşirea regimului tranzitoriu. Pentru prima iteraţie, regimul este stabil pentm un 
timp de integrare superior lui 0.5s. (fig. 3.9) 

Eroarea de transmitere 
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0.2 0.4 0.6 0.8 
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0.4 0.6 
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Figiira 3.9. Regim stabil 
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Figura 3.10. Regim instabil 
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3.3.2. Influenţa carcasei asupra erorii de transmisie dinamică 

Parametrul observat în această parte este amplitudinea erorii de transmisie 
dinamică, măsurată la centrele pinioanelor angrenajului al treilea, atunci când 
regimul tranzitoriu este depăşit. Carcasa va modifica sensibil rezultatele obţinute 
(fig. 3.11.a). Numărul, poziţia frecvenţelor, amplitudinea vârfurilor de rezonanţă, 
diferă de la o configuraţie la alta. 

Când carcasa este introdusă în modelul dinamic (fig. 3.1 l.b), apare un vârf 
principal de 592 Hz, şi patru vârfuri secundare de amplitudine, vecine cu cele ale 
modelului fară carcasă. 

^ xIQS T3 
(O 

k _ 
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03 3 0) C 
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1 k I k 1 

10 
325 

I 400 800 1200 1600 
frcventa de angrenare (Hz] 

a. 

400 800 1200 1600 
frcventa de angrenare (Hz) 

b. 

Figura 3.11. Eroarea de transmisie dinamică 

Modul propriu corespunzător vârfului principal este un mod global de 
deformaţie a ansamblului sistemului. Energia de deformaţie asociată acestui mod 
se repartizează în modul următor: 

• 41% în carcasă 
• 48% în arbori, aceste deformaţii sunt deformaţiile la încovoierea 

arborelui primar {!%) şi secundar (41%) 
• 10% în rulmenţi şi în special rulmenţi conici 
• mai puţin de 1 % în dantură 
Aceste deformaţii modale sunt însoţite de deplasările „rigide" de translaţie 

ale arborelui de ieşire şi de rotaţia arborilor primar şi secundar. 
Deplasarea axiala a arborilor 
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Figura 3.12.Deformaţii modale 
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3.3.3. Eforturile dinamice asupra lagărelor cu rulmenţi 

Excitaţia, legată de variaţia rigidităţii de angrenare este transmisă carcasei 
prin intemiediul lagărelor cu rulmenţi. Parametrii examinaţi sunt amplitudinea, 
eforturile dinamice aplicate pe inelele interioare ale rulmenţilor, prin raportare la 
eforturile statice. Modelarea obţinută pentru lagărele cu rulmenţi permite 
transmiterea eforturilor şi a momentelor. Pentru fiecare rulment, pot fi analizate 
cinci tipuri de eforturi dinamice. 

Primul mod de verificare este asigurarea că rezultatele numerice obţinute 
rămân conform ipotezei de modelare. S-a demonstrat că pentru variaţii cvasi-
statice ale eforturilor aplicate rulmenţilor, cuprinse între ±12% a unei valori 
nominale, comportamentul dinamic al lagărelor poate fi modelat prin matricele de 
rigiditate tangenţiale calculate pentru toată încărcarea nominală. Când se introduce 
influenţa dinamică a carcasei, pentru toate eforturile considerate (5 pe rulment) 
amplitudinea eforturilor dinamice aplicată inelelor interioare rămâne mai mică cu 
5.5% decât efortul static, maximul fiind atins de rulmenţii conici R31 (fig. 3.13). 
Pentru acest rulment, eforturile dinamice radiale în lungul axei z şi momentele 
dinamice în lungul axei y pot, pentru anumite viteze, atinge 25% din valoarea lor 
statică. Dar, în cazul acestui rulment, încărcările statice de-a lungul acestor direcţii 
sunt exprimate relativ mai mici în raport cu alte direcţii ( Fy=3847 N, F^=500 N, 
My=1.6 N/m, Mz=12 N/m) pentru care ipotezele de modelare rămân valabile. 
Aceste variaţii nu sunt aşadar foarte semnificative. Cu toate acestea, în cazul unei 
carcase rigide, pentru rulmenţi reali şi direcţii reale, amplitudinea eforturilor 
dinamice este cuprinsă între 8% şi 10% din efortul static. 

Cele două vârfuri principale ( 1 120 Hz şi 1 245 Hz) corespund, în frecvenţă, 
celor două moduri energetice pentru rulmentul conic R31 (respectiv 43% şi 23% 
din energia de deformaţie). 

Fz/Fs My/Ms 

O 4 0 0 8 0 0 1 2 0 0 1 6 0 0 

frecventa [Hz] 
4 0 0 8 0 0 1 2 0 0 1 6 0 0 

frecventa (Hz) 

Figura 3.13.Energia de deformaţie 

Introducerea sau nu a influenţei dinamice a carcasei va modifica, într-o 
manieră semnificativă, aspectul general al curbelor evoluţiei amplitudinii 
eforturilor dinamice în funcţie de frecvenţa de excitaţie (proporţională cu viteza de 
rotaţie a arborelui de intrare). Cu toate acestea, nu este posibil să enunţăm o regulă 
generală asupra evoluţiei acestor răspunsuri. în cazul rulmentului cu bile R21 
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solicitat axial, rezultatele obţinute cu sau fară carcasă sunt diferite (fig. 3.14). 
Apare, în particular când carcasa este integrată, o viteză critică în vecinătatea 
frecvenţei de 1170 Hz (la 2 600 tur/min) pentru care eforturile statice din rulmentul 
cu bile trec printr-un maxim. Această frecvenţă nu corespunde exact unei frecvenţe 
proprii a sistemului la ieşire (frecvenţele proprii vecine sunt cele ale modurilor 28: 
1 155 Hz şi 29: 1 190 Hz). Modul 29 este al treilea mod energetic pentru rulmentul 
cu bile (mai mult de 20% din energia totală de deformaţie) şi este egal energetic, 
dar într-o manieră mai puţin semnificativă, pentru ceilalţi rulmenţi, figura 3.14, (în 
total 29% din energia de deformaţie este în rulmenţi). 

Cutie fara carcasa 
Fz/Fs 

Cutie cu carcasa 
FZ/FS (%1 

400 800 12001600 
[Hz] 

400 800 1200 1600 
(Hz] 

Figura 3 .14. Energia de deformaţie (rulment cu bile) 

Invers, pentru alţi rulmenţi şi alte direcţii ale eforturilor, figura 3.15, 
introducerea carcasei poate conduce la o diminuare a amplitudinii eforturilor 
dinamice. Acesta este cazul, spre exemplu, pentru încărcarea radială Fy a 
rulmentului conic al arborelui primar R l l . 
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Figura 3.15. Energia de deformaţie (rulment cu role) 

Cele două viteze critice, obţinute în cazul în care carcasa este neglijată, sunt 
de asemenea vitezele critice pentru eroarea de transmisie dinamică. 

Luarea în considerare a carcasei în modelul dinamic global al unei cutii de 
viteze de automobil modifică considerabil comportamentul vibrator al acestui 
sistem. 

Introducerea carcasei, se traduce printr-o mărire importantă a numărului de 
moduri proprii la ieşire. Acestea sunt în majoritate modurile globale ale lanţului 
cinematic şi carcasei. Această legătură puternică (fig. 3.16) dintre cele două 
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„Structuri'' pune în evidenţă, încă o dată, necesitatea modelării într-o manieră 
satistacătoare comportamentul vibrator al lagărelor cu rulmenţi. Prin comparaţie 
cu rezultatele obţinute cu o carcasă rigidă participarea energetică a rulmenţilor la 
deformările modale este mai puţin importantă. Diagramele energetice caracteristice 
comportamentului modal al rulmenţilor unei cutii de viteze, definiţi în capitolul 
precedent pentru o carcasă rigidă, rămân valabile chiar dacă este introdusă 
influenţa dinamică a carcasei. Aceste „semnături" energetice sunt deci 
reprezentati\ e pentru comportamentul modal general a lagărelor cu rulmenţi ai 
cutiei de \ iteze. 

Angrenaj 

Rulment 

Carcasa 

100 
80 

< Angrenaj 60 

- Rulment 40 
Carcasa 20 

0 

Figura 3.16. Energia de defonnaţie globală 

/ s 

In momentul studierii acestor „sub-vectori" proprii asociaţi gradelor de 
libertate a lanţului cinematic, rezultatele obţinute cu o carcasă rigidă (ipoteza 
clasică pentru studierea fenomenelor de angrenare [9], [178], [179], [180] şi cele 
obţinute cu o carcasă flexibilă sunt net diferite. Foarte puţine dintre moduri pot 
apare între cele două configuraţii şi abaterile în frecvenţă sunt relativ importante. 
Modurile proprii la ieşire sunt utilizate pentru determinarea vitezelor critice de 
funcţionare a sistemului excitat prin eroarea de transmisie. Pare deci mai dificil, 
chiar imposibil în cadrul studierii cutiilor de viteze a automobilelor, să neglijăm 
influenţa dinamică a carcasei, decât să modelăm „predictiv" fenomenele de 
angrenare. 

Comparaţia între răspunsul sistemului, cu sau fară carcasă, la o excitaţie 
„simplă" dar reală (variaţia sinusoidală a rigidităţii de angrenare a angrenajului), 
permite confirmarea acestei analize. Când fenomenul observat este eroarea de 
transmisie dinamică, măsurată în centrele pinioanelor (adică abaterea unghiulară 
între poziţia reală a roţii de ieşire în raport cu poziţia sa teoretică, dacă cinematica 
angrenajului este perfectă), numărul, poziţia frecvenţială şi amplitudinea erorii de 
transmisie a vitezelor critice depind puternic de luarea în considerare sau nu a 
carcasei. Calculul amplitudinii eforturilor dinamice transmise de lagărele 
rulmenţilor ne permite să verificăm că, în cazul modelului complet, incluzând 
influenţa carcasei, ipotezele de modelare a lagărelor rulmentului sunt respectate: 
eforturile dinamice nu depăşesc cu 6% din efortul static. în cazul carcasei rigide, 
pentru un rulment (cel conic de tip R31) şi două direcţii ale eforturilor (radiale F̂  şi 
My), amplitudinea eforturilor dinamice depăşeşte 20% din eforturile statice. Dar, 
valoarea , joasă" a eforturilor statice asociate permite aproximarea acestor rezultate 
care sunt, ca şi restul, puţin semnificative. în ansamblu, introducerea influenţei 
dinamice a carcasei va modifica semnificativ vitezele „critice" şi amplitudinile 
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eforturilor transmise de rulmenţi. Dar, este imposibil de definit reguli generale de 
influenţă a carcasei: pentru anumiţi rulmenţii amplitudinea eforturilor dinamice va 
creşte (efortul axial al rulmentului cu bile) şi pentru alţii această amplitudine va 
scădea (efortul radial al rulmentului conic R11). 

3.4. STUDIUL INFLUENŢEI LEGĂTURII ÎN MĂSURĂRI 

Caracterul discontinuu al angrenării este principala sursă de excitaţie a 
sistemelor de ti-ansmisie de putere cu roţi dinţate. Experimental, este imposibil să 
măsurăm direct această excitaţie, doar consecinţele sale asupra comportamentului 
dinamic al sistemului pot fi observate (eroarea de transmisie, eforturile dinamice, 
acceleraţiile, ...). In modelele numerice, această excitaţie este introdusă prin 
intermediul unei variaţii a rigidităţii angrenării şi este perfect cunoscută. Scopul 
este de a evalua relaţiile existente între diferiţii parametrii obser\'abili şi excitaţia 
introdusă de angrenaje, în cadrul studiului unei cutii de viteze şi a modelelor 
globale ce includ ansamblul componentelor tehnologice, şi de a cuantifica în final 
consecinţele rezultatelor experimentale asupra mărimilor măsurate. Două cazuri au 
fost evidenţiate, în primul, excitaţia este introdusă sub forma unei variaţii 
sinusoidale a rigidităţii angrenării a angrenajului treptei a treia. In al doilea caz, o 
sursă secundară de excitaţie este introdusă la nivelul angrenajului arborelui de 
ieşire. 

In mod experimental, tehnicile de măsurare a erorii de transmisie dinamică 
au fost elaborate la Laboratorul C.A.S.M. [8], [9], [150], [151]. Dezvoltarea 
acestor tehnici nu prezintă interes în acest studiu. Totuşi studiile experimentale ale 
măsurării erorilor de transmisie dinamică sunt actualmente realizate în laborator, 
asupra unei cutii de viteze în fiincţiune, comparabilă cu cea considerată în lucrare. 
Obiectivul acestui studiu este de a defini o relaţie între geometria internă şi 
măsurile externe. Dar, din motive tehnice, traductoarele nu au putut fi montate în 
centrele pinioanelor şi au trebuit montate în butucul arborilor (fig. 3.17) 

Arbore primar 

Traductor 1 

Arbore secundar 

h _ r ^ Traductor 3 

Figura 3.17. Schema de montaj a traductoarelor 

Excitaţiile generate de angrenaje se transmit carcasei prin intermediul 
lagărelor rulmenţilor şi pot fi o sursă de perturbare sonoră. Captatorii piezo-
electrici au fost plasaţi pe rulmentul cu bile R21 după cum indică figura următoare 
(fig. 3.18). Ei ne permit să măsurăm eforturile dinamice radiale care apar între 
inelele exterioare şi alezajele carcasei cutiei, în timpul funcţionării. 
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Cablu coax 
Inel de 
proiecţie 

Inel 

Figura 3.18. Montajul traductoarelor în rulmenţi 

Alegerea mlmentului cu bile a fost dictată de motive experimentale 
(datorate uşurinţei de montare, gabaritului, ...) şi de motive „numerice": calculele 
de simulare ne-au arătat influenţa mare a acestui lagăr asupra comportamentului 
vibrator al ansamblului. Dacă rezultatele experimentale sunt concludente, aceste 
măsurători vor putea fi aplicate şi altor rulmenţi ai cutiei. Studiile prezentate în 
această parte sunt completările numerice la studiile experimentale, când excitaţia 
este perfect cunoscută. 

Discretizarea inelului exterior Forţele inel/role 

\ 0 X L 

Yy 

>- 4 . - • vXx 
2 4 0 (6) 

a. b. 
Figura 3.19. Modelul dinamic al nodurilor 

Matricele de rigiditate tangenţială, care modelează comportamentul dinamic 
al lagărelor rulmenţilor, sunt calculate pentru o poziţie precisă a corpurilor de 
rulare. Cele 7 noduri ale reţelei inelelor exterioare reţinute în modelul dinamic 
corespund acestei discretizări (fig. 3.19.a). Aceasta pentru acele noduri pentru care 
sunt calculate eforturile dinamice „numerice" transmise carcasei de către rulment. 

Matricele de rigiditate nenule sunt asociate corpurilor de rostogolire care 
transmit un efort static (fig. 3.19.b), adică corpurile de rotaţie 1, 5, 6 şi 7. Doar ele 
singure pot transmite un efort dinamic. 

3.5. SURSA DE EXCITAŢIE UNICĂ A ANGRENAJUL TREPTEI A 
TREIA 

Modelul considerat este format de lanţul cinematic şi de carcasă. Acest 
sistem este excitat de variaţia sinusoidală a rigidităţii angrenării treptei a treia: 

(O = 3.0 • 10' + 0.2 • 10' * sin(2 • ;r • • /) 
ang (3.3) 
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Rezolvarea sistemului de ecuaţii de echilibru dinamic este realizată prin 
metoda pseudo-modală prin menţinerea primilor 40 de termeni ai subansamblului 
de ieşire, de frecvenţa inferioară valorii 1800 Hz, şi prin introducerea unei 
amortizări modale de 3% asupra fiecăruia dintre aceştia. 

3.5.1. Măsurarea erorii de transmisie dinamică 

Sursa de excitaţie a sistemului în acest prim studiu a fost asociată 
angrenajului treptei a treia, măsura principală a acestei excitaţii fiind eroarea de 
transmisie dintre arborii primar şi secundar. Figura 3.20 reprezintă, în funcţie de 
viteza de rotaţie a arborelui de intrare, amplitudinea erorii de transmisie dinamică 
calculată, fie în centrele pinioanelor angrenajului treptei a treia, fie în extremităţile 
arborilor conform celor ai dispozitivoilui experimental (fig. 3.17). 

10-- [rad] xlO"̂  [rad] 

(TJ O 
E 03 c 

TJ 
Q) ^ 

CD O 
m 

1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 
viteza (rot/minl 

1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 
viteza [rot/minl 

Figura 3.20. Eroarea de transmitere dinamică 

Rezultatele obţinute sunt aproape identice, vitezele critice sunt aceleaşi şi 
amplitudinea erorii de transmisie dinamică corespunzătoare este identică. în sfârşit, 
conform acestor rezultate, variaţia relativă AETD a amplitudinii erorii de 
transmisie dinamică dintre cele două configuraţii de măsurat este calculată cu 
formula: 

_ i^^^^in capotul arborelui) ~ ^^^^in centrele pinioanelor angrenajului^ ) 

(^ETD.^ pinioanelor aangrenajului 3 ^ 

AETD = *100 (3.4) 

1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 

Figura 3.21. Amplitudinea erorii de transmitere dinamică 
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Abaterile cele mai importante dintre cele două poziţii de calcul a erorii de 
transmisie dinamică (tlg. 3.21) corespunzătoare celor două viteze de rotaţie a 
arborelui primar, sunt cele pentru care amplitudinea erorii de transmisie dinamică 
este cea mai mică (fîg. 3.20). Aceste abateri nu sunt deci semnificative şi nu 
corespund vitezelor critice de funcţionare. Totuşi, pentru majoritatea vitezelor 
considerate, variaţia relativă este pozitivă, cu alte cuvinte, amplitudinea erorii de 
transmisie măsurată în lagăml arborelui, este superioară celei calculate în centrele 
pinioanelor (=2,5%). 

Examinarea buclei de putere în cutia de viteze (fig. 3.22) permite explicarea 
ansamblului acestor rezultate: slaba influenţă a modului de supraveghere şi o 
amplitudine puţin mai ridicată a erorii de transmisie dinamică, deşi ea este 
măsurată în capătul arborelui. 

Angrenaj treapta 3 

Nod masurare ^ 
eroare dinamica Nod masurare 

eroare dinamica 

Angrenaj de ieşire 

Figura 3.22. Bucla de putere în cutia de viteze 

Punctele de măsură fiind plasate în exteriorul buclei de putere, diferenţele 
observate între cele două măsurări, provin din deformările la torsiune a zonei 
arborelui secundar cuprinsă între centrul pinioanelor treptei a treia şi acest punct. 
Această zonă fiind relativ scurtată (136 mm) şi diametrele arborilor mari (între 25 
mm şi 80 mm), rigiditatea în torsiune echivalentă este mare (—4.2 N.m. rad-'). 
Deformaţiile induse sunt deci mici ceea ce explică abaterea mică între cele două 
măsurări. Excitaţia indusă la nivelul danturii angrenajului treptei a treia va genera o 
eroare de transmisie între arborele secundar şi arborele de ieşire (fig. 3.23), dar 
amplitudinea acestei erori este mult mai mică. 

xlO'̂  

1000 2000 3000 
viteza [rot/min] 

4000 

Figura 3.23.Eroarea de transmitere 
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3.5.2. Eforturi dinamice: inelul exterior al rulmentului - alezajul carcasei 

Parametrul analizat în acest subcapitol este amplitudinea efortului radial 
transmis de rulmentul cu bile R21 carcasei, la nivelul a 7 noduri de discretizare a 
inelelor exterioare. După cum s-a arătat, eforturile dinamice nu sunt transmise 
decât pentru direcţiile radiale alăturate direcţiei de încărcare statică, fie 
considerând modelul cu 4 noduri de discretizare. Figura 3.24., indică, pentru 
aceste noduri amplitudinea eforturilor dinamice transmise, în funcţie de viteza de 
rotaţie a arborelui primar. 
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Figura 3.24. Amplitudinea efortului radial 

Pentru o excitaţie datorată unei variaţii a rigidităţii de angrenare „simplă" 
dar reală, amplitudinea eforturilor dinamice transmise de rulmentul cu bile 
carcasei, este suficient de importantă pentru ca măsurătorile experimentale să poată 
fi realizate cu ajutorul unui film piezo-electric. Curbele precedente permit 
verificarea, dacă amplitudinea eforturilor dinamice radiale transmise sunt la fel de 
ridicate, dacă încărcarea statică a corpurilor de rostogolire corespunde direcţiilor 
considerate (direcţiile 6 şi 7). Pentru aceste direcţii, eforturile dinamice rămân 
inferioare cu 10% efortului static radial. Ipotezele de liniarizare a 
comportamentului dinamic a palierelor rulmentului sunt deci verificate. Totodată, 
pentru aceste direcţii, apare o viteză „critică" (2 550 rot/min, fiind o frecvenţă de 
angrenare de 1150 Hz), pentru care eforturile dinamice radiale trec printr-un 
maxim de 25 N, reprezentând 3% din efortul static. Această frecvenţă de angrenare 
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corespunde în frecvenţă celui de al 28-lea mod propriu al sistemului de ieşire (1155 
Hz). Este un mod mediu energetic pentru rulmenţi: 10% din energia de deformare 
este localizată în lagăre din care 7% în rulmentul cu bile. 

3.6. SURSA DE EXCITATIE MULTIPLA 

Lanţul cinematic considerat în acest capitol (fig. 3.25) este constituit din 
două angrenaje în contact susceptibile de a excita sistemul simultan. Este vorba 
despre angrenajul treptei a treia (cu număr de dinţi Z\ şi Zi) al celui de ieşire (cu 
număr de dinţi Z3 şi Z4). 

Angrenaj treapta 3 

Angrenaj de ieşire 

Figiira 3.25.Lanţul cinematic al angrenajelor 

Obiectivul este de a estima interferenţele eventuale dintre cele două excitaţii. 
Pentru aceasta, au fost introduse variaţiile sinusoidale „identice" (dar de frecvenţe 
diferite) a rigidităţii angrenajelor treptei a 3-a şi a arborelui de ieşire (4.5). 
Rezultatele obţinute cu această excitaţie dublă au fost comparate cu cele obţinute 
în cazurile precedente, pentru o excitaţie unică la nivelul angrenajului treptei a 
treia. 

(O = 3.010^ + 0.2 10̂  * sm(2 • ;r • • /) (3.5) 
Frecvenţa de angrenare fang a fiecărui angrenaj se exprimă în funcţie de 

viteza de rotaţie a arborelui de intrare w / (în rotaţii pe minut) şi de numărul de dinţi 
Z, a angrenajelor considerate: 

f = 
J ang3 

f ieşire 

60 
Z, 

co. 

Z, 
(3.6) 

O), 
60 60 

A fost realizată o explorare fină a vitezei între 170 rot/min şi 3780 rot/min 
/V 

cu un pas de 10 rot/min. In acest domeniu de analiză, frecvenţele de excitaţie sunt 
inferioare celei de 1800 Hz, care reprezintă limita de validitate a modelului 
dinamic considerat. Ca şi în cazul precedent, rezolvarea numerică a fost realizată 
prin superpoziţia modală, cu o amortizare modală identică a tuturor modurilor. 
Rezultatele analizate corespund regimului staţionar. 

Combinarea a două excitaţii sinusoidale va modula răspunsul temporal. 
Analiza amplitiidinii dinamice a semnalului temporal nu mai este în acest caz un 
parametru de analiză eficace. Parametrul global care permite observarea evoluţiei 
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răspunsului în funcţie de viteza de rotaţie, este amplitudinea în dB a primei 
armonici de angrenare a fiecărui angrenaj. Pentru o viteză de rotaţie w, şi un 
răspuns temporal r(t) date, amplitudinea H|(co,) a primei armonici a frecvenţei de 
angrenare fan̂ ; este dată prin: 

H,((o.) = R_dB.„.(t;ng) (3.7) 
unde: 

R_dB,.(f) = 20 log 
V,. 

(3.8) 

în care R(f) este transformata Fourier a semnalului r(t) şi V^ este o valoare de 
referinţă. 

în cazul semnalelor discrete, transformata Fourier a semnalului este de 
asemenea discretă cu pasul de discretizare dj CZXQ depinde de durata de înregistrare 
Ta semnalului r(î)\ 

./ j 
(3.9) 

Numai pentru o variaţie fmă a vitezei, frecvenţele de angrenare nu vor 
corespunde exact cu pasul de discretizare a semnalului în frecvenţă şi valoarea 
amplitudinii primelor armonici se estimează prin amplitudinea semnalului asociat 
frecvenţei mai apropiate. Abaterea frecvenţială Zl/oi dintre frecvenţa de angrenare 
reală şi valoarea măsurată variază cu viteza coj considerată: 

^ f \ f ^ 
Jang n. „ n, CO: 

CO - E 
J n, 5 

(3.10) 
/ J 

unde E reprezintă partea întreagă a funcţiei de intrare. 
Variaţia preciziei amplitudinii datorată variaţiei vitezei va provoca 

modificări în jurul curbei reale a răspunsului numeric conform figurii 3.26.a). 
Pentru evitarea acestei fluctuaţii valorice, este necesar să mărim durata de achiziţie 
Ta semnalului temporal, pentru diminuarea abaterii în domeniul frecventă Sr. 

/s ' 

In general, a doua metodă nu poate fi utilizată în cazul frecvenţelor de 
excitaţie multiple. Aceste fenomene de oscilaţie nu apar pentru un pas mai mare al 
vitezei de rotatie. 

o 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 

viteza arb. primar [rot/min] 

a. 

o 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 

viteza arb. primar [rot/min] 

b. 
Figura 3.26. Variaţia amplitudinii 
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Curba b). din figura 3.26 este obţinută pornind de la curba a)., dar 
considerând un pas al vitezei de rotaţie de 50 rot/min în jurul valorilor 
experimentale. 

3.6.1. Analiza erorilor de transmisie dinamică 

Curbele de evoluţie a amplitudinii primei armonici de angrenare a treptei 3-
a, determinate pornind de la eroarea de transmisie dinamică calculată în centrele 
pinionului 3, pentru o excitaţie singulară figura 3.27.a) şi pentru excitaţii multiple 
figura 3.27.b) sunt aproape identice. Vitezele critice sunt aceleaşi şi abaterile de 
amplitudine provin datorită unei discretizări a vitezei uşor diferită între cele două 
cazuri. 

Excitatie unica 
[dB] 

100 

80 

60 

40 

20 

(10 -5 
Excitatie mult ipla 

O 1000 2000 3000 4000 
viteza arbore primar [rol'min] 

a. 

o 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 
viteza arbore primar [rol'min] 

b. 
Figura 3.27.Abaterile amplitudinii 

Această concordanţă bună a rezultatelor apare atunci când eroarea de 
transmisie dinamică este calculată în alte puncte. 

Vitezele critice de pe aceste curbe corespund cu cele determinate la analiza 
amplitudinii semnalului temporal. 

Considerând variaţiile sinusoidale identice ale rigidităţii de angrenare a 
roţilor treptei a treia şi a celor de pe arborele de ieşire, alegând amplitudinea 
primei armonici de angrenare ca parametru de analiză a erorilor de transmisie 
dinamică, reiese că rezultatele obţinute sunt independente de numărul surselor de 
excitaţie prezentate în acest model. Aceasta înseamnă că evoluţia în funcţie de 
viteză a primei armonici de angrenare a angrenajului treptei a treia nu depinde 
decât de acest angrenaj şi este independentă de excitaţiile legate de alte roţi dinţate. 

Pentru analiza primei armonici de angrenare a pinionului de ieşire rezultatele 
obţinute plecând de la erorile de transmitere calculate în capătul arborelui primar şi 
secundar, sau în centrele pinioanelor de ieşire, sunt diferite figura 3.28. 

Amplitudinea primei armonici a angrenajului este mult mai înaltă când este 
determinată plecând de la eroarea de transmisie la capătul arborelui. 
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Figura 3.28. Analiza primei armonici de angrenare 

Compararea rezultatelor obţinute pentru prima armonică de angrenare pentru 
oricare treaptă, calculată pornind de la eroarea de transmisie dinamică la capătul 
arborelui, arată că amplitudinea primei armonici a angrenajului de ieşire este mai 
înaltă decât a angrenajului treptei a treia şi că vitezele critice asociate fiecărui 
angrenaj sunt distincte. 

[dBl 

1000 2000 3000 
viteza arbore primar (rot/min) 

4000 

Figura 3.29. Prima armonică de angrenare pentru oricare treaptă 

Pentru prima armonică de angrenare a fiecărui angrenaj considerat, prima 
viteză critică care apare la 240 rot/min respectiv 500 rot/min, corespunde unei 
frecvenţe de excitaţie apropiate de prima frecvenţă a sistemului. 

3.6.2. Forţele transmise de rulment asupra carcasei. 

Parametrii analizaţi sunt amplitudinea primei armonici a frecvenţei de 
angrenare calculată în fiecare punct de discretizare a inelului exterior al 
rulmentului pornind de la funcţia de transfer FT(f) între forţele radiale transmise de 
rulment carcasei şi erorile de transmitere dinamică măsurate la capătul arborelui. 
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Pentru un nod al inelului exterior şi o viteză de rotaţie (Oi dată, vom avea: 
f f t [ F ; ' ' {Î) 

Fio { / ) = 
FFT[ETD''' { f ) 

(3.11) 

unde: 
- F,'.'̂ ' {t) este forţa radială transmisă de rulmentul cu role carcasei în 

perioada T de observare; 
- ETD^" (r) este eroarea dinamică măsurată în capătul arborilor primar şi 

secundar. 
Pentru prima armonică de angrenare a angrenajului treptei a treia, rezultatele 

obţinute când una sau două surse de excitaţie sunt introduse pentru acest model, 
sunt foarte apropiate, iar vitezele critice şi amplitudinile corespunzătoare sunt 
identice. 

Excitatie unica Excitatie multipla 

O 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 O 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 

viteza arbore primar [rot/min] viteza arbore primar (rot/min) 

Figura 3.31. Prima armonică de angrenare cu excitaţii diferite 

In cazul unei excitaţii simultane, a angrenajului treptei a treia şi de ieşire şi 
de analiza funcţiilor de transfer a forţelor radiale şi erorilor de transmisie dinamice 
amplitudinea armonicii treptei a treia este mult mai mare decât a celei de ieşire. 

P o z i ţ i a 7 Pozi ţ ia 6 

O 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 

viteza arbore primar [rot/min| 
O 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 

viteza arbore primar [rot/min] 
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Pozi ţ ia 5 

O 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 
v i t e z a a r b o r e p r i m a r ( r o t ' m i n ) 

O 1 0 0 0 2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0 
v i t e z a a r b o r e p n m a r [ r o t / m i n ] 

Figura 3.32. Amplitudinea armonicilor 

Obiecti\ail acestui studiu este de a analiza rezultatele din punct de vedere 
experimental în scopul evaluării influenţei unei excitaţii cunoscute asupra erorii de 
transmisie dinamică şi a forţelor de transmise de rulment asupra carterului. 
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4. ANALIZA SEMNALELOR 

4.L SEMNALE DE ZGOMOT ŞI VIBRAŢIE 

Evoluţia în timp a zgomotului sau a semnalului vibrator presupune 
înregistrarea directă a variaţiei unei presiuni acustice, o deplasare, o viteză sau o 
acceleraţie sinusoidală în timp, care permite o reprezentare a semnalului în 
domeniul timp. 

Un aparat de măsură a vibraţiei sau zgomotului, va furniza deci, direct 
ni\ elul rădăcinii pătrate a evoluţiei în timp, măsurată pe o bandă de largă frecvenţă 
ce este definită de limitele aparatului. 

Aceste niveluri directe ale rădăcinii pătrate a semnalelor vibratoare sau 
zgomotului reprezintă, în general, suma totală a mai multor unde simple de 
frecvenţă; în timp ce evoluţiile în timp pot fi sintetizate prin însumarea undelor 
simple de frecvenţă, folosind procedurile de analiză Fourier. 

Este de preferat ca semnalul măsurat să fie convertit din domeniul timp în 
domeniul frecvenţă, astfel încât componentele de frecvenţă variabile să poată fi 
identificate prin analiza frecvenţei sau analiza spectrală [73], [126], [146". 

Aşa cum orice semnal de zgomot sau vibraţie poate fi generat prin însumarea 
undelor sinusoidale, reciproca este de asemenea adevărată prin aceea că semnalele 
pot fi descompuse în unde sinus, astfel încât să-i descrie frecvenţa. 

Figura 4.1 este o ilustrare schematică elementară tridimensională a 
semnalului care e alcătuit din două unde sinusoidale; domeniul frecvenţă permite 
identificarea componentelor frecvenţă din semnalul global şi amplitudinile lor 
individuale, iar domeniul timp permite identificarea undei globale şi amplitudinea 
vârfului său. 

n\ 

Frecventa 

Timp 

<D c 
TD 

Q. 
E < 

Timp 

<D 
•o ZJ 

Frecventa 

Figura 4.1.Componentele de timp şi frecvenţă 
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Contribuţiile individuale ale componentelor dintr-o maşină la vibraţia 
maşinii şi radiaţia zgomotului este în general foarte dificil de identificat în 
domeniul timp, mai ales dacă sunt implicate multe componente de frecvenţă. 

Este cu mult mai uşor în domeniul frecvenţă, întrucât frecvenţele vârfurilor 
majore pot fi uşor asociate cu parametrii ca: vârful frecvenţei de rotaţie, frecvenţă 
de angrenare a dinţilor unei roţi dinţate, figura 4.2. 

Frecventa 

Figura 4.2. Componentele de frecvenţă la angrenare 

Un defect dezvoltat într-o maşină va genera întotdeauna o creştere a vibraţiei 
la o frecvenţă asociată cu defectul. Oricum, defectul poate fi bine dezvoltat înainte 
ca el să afecteze nivelul global al vibraţiei (RMS), fie nivelul vârfului (Peak) în 
domeniul timp. 

Analiza frecvenţei unei vibraţii ne va oferi o avertizare mult mai timpurie a 
defectului, cât timp este selectivă, şi ne va permite să identificăm creşterea 
vibraţiei la frecvenţa asociată cu defectul conform figurii 4.3. 

Nivel limita 

Frecventa 
Figura 4.3. Nivelul vibraţiilor în funcţie de defecte 

4.2. SEMNALE DETERMINISTICE ŞI ALEATOARE 

Evoluţiile în timp ale semnalelor de zgomot şi vibraţie observate pot fi 
clasificate ca fiind fie deterministice fie aleatoare. 

Semnalele deterministice pot fi exprimate prin relaţii matematice explicite şi 
semnalele aleatoare trebuie exprimate în termeni de probabilitate şi medii statistice. 

Din punct de vedere practic, semnalele deterministice produc un spectru 
liniar discret de frecvenţă ilustrat în figura 4.4. 
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Frecventa Frecventa 

a. Spectru periodic b. Spectru quasi-periodic 

Figura 4.4. Spectrul de frecvenţă discret 

Când liniile spectrale arată o relaţie armonică, adică sunt multipli ai unor 
frecvenţe fundamentale, semnalul deterministic este descris ca fiind periodic. Un 
exemplu tipic de semnal periodic este vibraţia unui arbore de rotaţie. 

Când nu există relaţie armonică între diferitele componente ale frecvenţei, 
semnalul deterministic este descris ca fiind aproape periodic sau cvasiperiodic. 

Este important de asemenea să notăm că mai potrivit ar fi să analizăm 
cantitatea totală de energie în tranziţie, decât puterea medie (puterea este 
energia/unitatea de timp), care este un parametru mai fidel pentru semnale 
continue. 

Deci, spectrul semnalelor tranzitive are legătură cu energia şi sunt 
considerate ca şi densităţi spectrale de energie. Spectrul semnalelor deterministe 
continue şi a semnalelor aleatoare continue are legătură cu energia şi sunt 
considerate de obicei ca şi densităţi spectrale de putere. 

Semnalele deterministice pot fi de asemenea tranzitive sau aperiodice. 

T/2 T/2 1/T 2/T3/T 

/ 
1 

\ 
i \ 

u . 
-2/T 

2XT/ 

-T/2 T/2 1,5/T 2,5/T 3,5/T 

Figura 4.5. Semnale tranzitorii şi spectrul 
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Exemplele tipice includ pulsuri rectangulare, vârfuri de ton şi jumătatea 
cosinusului pulsului, ilustrate în figura 4.5 cu spectrul lor corespunzător. 

Semnalele de vibraţie aleatoare sunt semnale continue şi ele produc spectru 
continuu ca şi în figura 4.6. Datorită naturii lor aleatoare, nu pot fi descrise prin 
relaţii matematice explicite şi trebuie să fie analizate în termeni de parametrii 
statistici. Ei sunt valori medii-pătratice, variaţii, distribuţii probabilistice, funcţii de 
corelaţie şi funcţii spectm a densităţii puterii. Deoarece ele sunt funcţii continue, 
spectrul asociat cu semnalele aleatoare este mai de grabă densitatea spectrală a 
puterii decât densitatea spectrală a energiei. Cele mai multe semnale aleatoare din 
domeniul ingineriei pot fi aproximate ca fiind staţionare de exemplu: distribuţiile 
probabilistice sunt constante. Aceasta implică faptul că mecanismele ce produc 
semnale staţionare sunt invariante în timp. 

o c 
'•a 

•q. 
E < 

Frecventa 

Figura 4.6. Spectrul continuu al semnalelor aleatoare 

Chiar dacă semnalele aleatoare sunt nestaţionare (ex: distribuţiile 
probabilistice şi mecanismele ce produc semnale variabile în timp), ele pot fi în 
general descompuse în segmente mai mici cvasistaţionare sau în segmente mai 
mici tranzitive. 

Cele mai multe semnale industriale de zgomot şi vibraţie sunt deterministic 
staţionare (sinusoidale, periodice sau aproape periodice), aleator staţionare sau 
tranzitive. 

4.3. TEHNICI DE ANALIZĂ A SEMNALELOR FUNDAMENTALE 

Tehnicile de analiză a semnalelor pot fi clasificate în patru categorii 
fundamentale: 

- analiza amplitudinii semnalului; 
- analiza în domeniul timp a semnalelor individuale; 
- analiza în domeniul frecvenţă a semnalelor individuale; 
- analiza semnalului dual în domeniul timp sau în domeniul frecvenţă. 

Analiza amplitudinii semnalului şi analiza în domeniul timp oferă informaţii 
de bază despre semnal şi de aceea necesită doar instrumente de analiză 
nesofisticate, pe când analizele din domeniul frecvenţei şi a semnalului dual oferă 
informaţii foarte detaliate despre semnal şi de aceea necesită expertize de 
specialitate şi instrumente de analiză destul de sofisticate. 
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Tchnicile de analiză a semnalului care sunt folosite de obicei pentru a 
cuantifica un semnal măsurat experimental sunt totalizate în figura 4.7. 

Figura 4.7. Analiza semnalului 

4.4. ANALIZA AMPLITUDINII SEMNALULUI 

Uneori doar amplitudinea totală a semnalului este de interes real. Cercetări şi 
experienţe importante despre performanţa unei anumite piese a unei maşini oferă 
adesea indicii pentru a permite stabilirea continuării sau nu la nivelele următoare. 

Câteva exemple simple includ: nivelul admisibil dinamic total şi viteza 
vibraţiei asociată unor puncte critice ale unei piese, a maşinii, nivelul admisibil de 
vârf a presiunii sunetului datorat unor procese de impact, sau nivelul admisibil al 
sunetului datorat unor surse de zgomot continue. In aceste circumstanţe, tot ce se 
cere sunt echipamente de analiză relativ simple pentru evaluarea amplitudinii totale 
a semnalelor. Este o practică obişnuită să monitorizăm continuu amplitudinea 
totală a semnalului de vibraţie sau zgomot, iar analiză spectrală să o facem doar 
periodic. 

Analiza amplitudinii semnalului implică deci monitorizarea şi analiza 
parametrilor ca: nivelul mediu al semnalului, nivelul mediu pătrat al semnalului, 
nivelul de vârf şi variaţiile semnalului. Aceşti patru parametri oferă informaţii 
despre amplitudinea semnalului. Ocazional sunt necesare informaţii despre 
proprietăţi statistice ale amplitudinii semnalului pentru a stabili frecvenţa relativă a 
apariţiei acestora. Este necesară cunoaşterea probabilităţii funcţiilor de densitate 
(p(x)) şi probabilitatea funcţiilor de distribuţie P(x) ale semnalului. 

Probabilitatea funcţiei de densitate p(x), reprezintă probabilitatea p(x)dx ca 
un semnal x(t) să se afle în domeniul x la x+dx. Cele două funcţii sunt exprimate 
prin: 
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P{x)= \p{a)da<\ (4.1) 
- O C 

unde: a. este o variabilă de integrare. 
P(x)=l când limita superioară de integrare x reprezintă amplitudinea maximă 

a semnalului; domeniul total în care probabilitatea fiincţiei densitate trebuie să fie 
tot timpul unitară. Această relaţie este ilustrată în figura 4.8. Diferenţiind ecuaţia 
4.1. vom vedea că probabilitatea funcţiei densitate este panta probabilităţii funcţiei 
distributie: 

^ = (4.2) 
ax 

P(x) 

Figura 4.8. Relaţia dintre densitatea de probabilitate şi distribuţie 

în principiu, flecare fenomen fizic are propria sa probabilitate a funcţiei 
densitate. Din fericire procesele aleatoare staţionare sunt în general de natură 
Gaussiană şi deci au bine cunoscută probabilitatea Gaussiană a distribuţiei 
densitătii care este dată de: 

p{x) = 
1 -{x-m^y H a-

\ l / 2 
(4.3) 

cj{2Ky 
unde: 

mx - valoarea medie a semnalului; 
a - deviaţia sa standard. 

Celălalt tip de probabilitate a funcţiei densitate este cea a unei unde sinus. 
Probabilitatea distribuţiei densitătii sale este dată de: 

1 
p{x) = (4.4) 

pentru -X<x<X. 
Ambele probabilităţi ale distribuţiilor densităţii sunt prezentate în figura 4.9. 
Este util să notăm că, doar valoarea medie şi valoarea medie pătrată a 

semnalului aleator staţionar este necesară pentru a calcula probalitatea distribuţiei 
densitătii sale. 
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P(X) 

Figiira 4.9. Distribuţia densităţii probabile 

O altă aplicaţie foarte importantă a analizei amplitudinii semnalului este 
studierea distribuţiei valorilor vârfurilor sau extremelor evenimentelor discrete. 

Destul de des, distribuţiile nu sunt Gaussiene şi se poate observa o înclinare 
marcantă. Informaţia statistică despre înclinarea distribuţiei este deci necesară. 

Valoarea medie a distribuţiei este primul element statistic dat de ecuaţia: 
1 ^ ' 

£ ' [ , Y ( / ) ] = - J A - ( / }lt = lxp{xyix 
T 

(4.5.) 
- X 

Valoarea medie pătratică este al doilea element statistic dat de ecuaţia: 

' ' ]x'p{x)dx (4.6.) .v 
Ti 

x-dt = 

înclinarea distribuţiei este al treilea său element statistic. Convenţional este 
dat într-o formă nondimensională de: 

x 1 

cr' 
x^p{x)dx = 

1 
cr ' • T o 

x'dt 

sau: 

- lim 
1 N 

Hxfdit) 

(4.7) 

(4.8) 
cr" n^xa^N i=] 

înclinarea este o măsură a simetriei probabilităţii funcţiei densitate [125]. O 
funcţie care este simetrică faţă de mijloc, are o înclinare O, înclinarea pozitivă fiind 
la stânga şi cea negativă la dreapta. Pentru analiza distribuţiilor înclinate sunt 
disponibile diferite tipuri de funcţii de distribuţie probabilistice. Acestea includ: 
distribuţii log-normal, distribuţii echi-pătrate, distribuţii student, distribuţii 
Maxwell, distribuţii Weibull şi distribuţii Gumble. 

Distribuţiile Weibull a vârfurilor şi relaţia logaritmică Gumble sunt două 
proceduri convenabile pentru estimarea probabilităţii depăşirii (sau nedepăşirii) 
unui anumit nivel, a unui eveniment definit nongaussian, a cărui distribuţiei 
probabilistică este înclinată semnificativ. Ele sunt folositoare în special pentru 
analiza statistică a multor rezultate experimentale separate şi pentru corelarea 
fostelor rezultate cu cele care vor urma. Procedurile sunt cunoscute şi ca analiza 
valorii extreme. 
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Newland [125], a oferit discuţii amănunţite despre diferite aspecte ale 
subiectului. Fhay [74], a utilizat recent relaţiile logaritmice Gumble pentru a estima 
probabilitatea nedepăşirii raportului specific al vitezei la efort, la învelişurile 
cilindrice comprimate sau necomprimate, pentru a corela nivelurile stress/efort cu 
vibraţiile peretelui ţevii, pentru aplicaţiile de analiză statistică a energiei. Relaţiile 
logaritmice Gumble au mai fost folosite pentru a prezice nivelurile de vârf ale 
presiunii sunetului. 

4.5. ANALIZA ÎN DOMENIUL TIMP 

Semnalele individuale pot fi analizate în domeniul timp, fie studiind 
înregistrările în timp, fie generând funcţiile lor de autocorelare. Funcţiile de 
autocorelare oferă o măsură a gradului de corelare a semnalelor cu ele însele ca o 
funcţie a dispersiei în timp. 

Semnalele pot fi observate în domeniul timp pe un osciloscop şi aceasta este 
o cale utilă de a analiza forma evoluţiei în timp şi de identificare a vârfurilor 
semnalului. Este o practică inginerească să monitorizăm evoluţia în timp a 
semnalelor înregistrate înainte de a efectua o analiză a frecvenţei, astfel încât să 
obţinem o viziune de ansamblu a calităţii semnalelor, să observăm nivelurile 
semnalului şi să detectăm orice particularităţi. Dacă semnalul este obţinut digital, 
medierea înregistrării în timp este un mijloc util de extragere a semnalelor dintr-un 
zgomot aleator la o frecvenţă apropiată. Medierea implică obţinerea câtor\'a 
înregistrări independente în timp pentru a obţine o medie aritmetică. 

După o perioadă de timp suficient de lungă, mediile zgomotului aleator tind 
spre o valoare de mijloc zero şi dacă este prezent un impuls, el va fi detectat. 
Medierea înregistrărilor în timp este folosită pentru a extrage pulsurile sonore 
ascunse în zgomotele aleatoare ale maşinii. Raportul semnal/zgomot pentru 
medierea înregistrării în timp este dat de: 

S/n(dB)=10-log,on 
unde n este numărul înregistrărilor în timp ce sunt mediate. 

După cum creşte n, raportul semnal zgomot (S/n) se îmbunătăţeşte. 
Funcţiile de autocorelare pentru câteva semnale deterministe şi aleatoare 

tipice sunt ilustrate în figura 4.10. 
Funcţiile de autocorelare definite mai devreme au următoarele proprietăţi: 

- pentru funcţii periodice Rxx(T) este periodic; 
- pentru funcţii aleatoare RX.X(T) scade spre O pentru rmari; 
- R;c.x(T̂ ) ajunge în vârf la întârzieri de timp 0; 
- Valoarea lui Rxx(T) pentru r >0 este valoarea medie pătratică. 

Ele pot fi folosite pentru a identifica pulsuri în semnale şi întârzierile 
asociate lor şi pentru a detecta orice componentă sinusoidală care poate fi inclusă 
într-un semnal de vibraţie sau zgomot aleator. 
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Semnal sinus 

J 

Semnal cu zgomote aleatoare pentru o banda de frecventa înalta 

Semnal cu zgomote aleatoare pentru o banda de frecventa vida 

Semnal cu zgomote aletoare pentru un semnal sinusoidal 

Figura 4.10. Funcţiile de autocorelare 

Este important că funcţiile de autocorelare nu oferă nici o informaţie de fază 
despre un semnal de timp. Uneori funcţiile de autocorelare sunt definite în funcţie 
de covariantele lor [147]: 

= e[x{t)x(t + T)] (4.8) 

Covarianta Cxx(x) este definită ca: 
C , , ( T ) = E[x(t)x(t + T ) ] - m ; (4.9) 

unde rUj, este valoarea de medie a semnalului deci: 
RjT)=C^(T)+mi (4.10) 

Când T=0, 
CJO)=[x'(t)J-mJ=ai (4 .9 ) 

şi deci coeficientul de corelaţie: 

Pxx(^) = (4.11) 
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este pur şi simplu o covarianţă normalizată. 
Valoarea 1 implică o corelaţie maximă şi valoarea O nu implică nici o 

corelaţie (valoarea 1 implică faptul că semnalul este defazat cu 180® faţă de el 
însuşi). Analiza în domeniul timp a semnalelor duale include funcţii de 
intercorelaţie şi funcţii răspuns impuls. 

4.6. ANALIZA ÎN DOMENIUL FRECVENŢĂ 

în principiu, analiza în domeniul frecvenţă a semnalelor continue necesită o 
conversie a evoluţiei în timp a semnalului, într-o funcţie densitate autospectrală cu 
ajutorul unei transformări Fourier a funcţiei de autocorelare. In practică, sunt 
utilizate tehnicile de transformare rapidă Fourier digitală (FFT), înainte ca 
echipamentele de procesare a semnalului digital să fie disponibile. 

f 

Semnal sinus 

Semnal cu zgomote aleatoare pentru o banda de frecventa inalta 

Semnal cu zgomote aleatoare pentru o banda de frecventa vida 

Semnal cu zgomote aletoare pentru un semnal sinusoidal 

Figura 4.11. Autospectrul 
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Funcţiile de densitate autospectrală sunt funcţii cu valori reale şi este 
important de notat că aria unui autospectru reprezintă valoarea medie pătratică a 
unui semnal (ex: acceleraţia, viteza, deplasarea, fluctuaţia presiunii). De asemenea, 
deoarece este o funcţie cu valori reale, un autospectru nu conţine nici o informaţie 
despre faza semnalului. Autospectrul este de obicei folosit în analiza zgomotului şi 
vibraţiei şi exemple tipice pentru semnale deterministice şi aleatoare sunt ilustrate 
în figura 4.11. 

Spectrul semnalelor continue este privit ca densităţi spectrale de putere, 
deoarece ele au componente de putere şi pentru că spectrul semnalelor tranzitive 
este privit ca densităţi spectrale de energie deoarece ele au componente de energie. 

Este mai relevant să analizăm energia totală într-un semnal tranzitiv, decât 
puterea sau media energiei pe unitatea de timp. Deci, pentru un semnal tranzitiv de 
durată T, densitatea spectrală de energie Gxx(o)) este dată de:Gxx((o)=rGxx(C))), 
unde Gxx(co) este densitatea spectrală de putere. Singura diferenţă între densitatea 
spectrală de putere şi densitatea spectrală de energie este factorul T. Ca şi în cazul 
densităţii specti'ale de putere pot fi folosite atât densitatea spectrală de energie 
dublă-faţă (Sxx((o)) şi simplă-faţă (Gxx(co)). 

în ultimii ani au apărut noi tehnici puternice de analiză spectrală. Puterea 
cepstrum P^^JT) este o funcţie cu valori reale şi este inversa transformatei Fourier 
a logaritmului spectrului puterii unui semnal: 

C ^ , , ( r ) = F- '{log,oG,,(a7)}, (4.12) 

unde reprezintă inversa transformatei Fourier a termenului din paranteză, iar 
F{} reprezintă transformata Fourier directă. Variabila independentă r are 
dimensiunile timpului (este similară cu variabila întârziere în timp a funcţiei de 
autocorelare) şi este exprimată în literatură ca quefrency. 

Avantajul pe care puterea cepstrum o are faţă de funcţia de autocorelare este 
că efectele de multiplicare în puterea cepstrum devin aditive în spectrul logaritmic 
de putere, deci puterea cepstrum permite separaţia efectelor sursei, de calea de 
transmisie sau efectele funcţiei de transfer. Uneori cepstrumul de putere este 
definit ca pătratul modulului transformatei Fourier directe a logaritmului din 
spectrul de putere a semnalului, în loc de inversa transformatei Fourier. 

C p , , ( r ) = | F { l o g , o G , , ( a 7 ) f , (4.13) 
Se poate arăta că ambele definiţii sunt consecvente una faţă de cealaltă după 

cum distribuţia spectrală a frecvenţei rămâne aceeaşi singura diferenţă fiind 
factorul de scalare. 

Randall [143], [144], argumentează că ulfima definiţie este mai convenabilă 
deoarece este mai eficient să folosim transformatele Fourier directe. 

Cepstrumul de putere are câteva aplicaţii în zgomote şi vibraţii. El poate fi 
folosit pentru a identifica orice structură periodică în spectrul de putere. Este ideal 
pentru detectarea defectelor periodice cum ar fi detectarea modelelor armonice în 
spectrul vibraţiei maşinii, detectarea şi separarea familiilor de benzi laterale diferite 
dintr-un spectru (ex. cude de viteze). Cepstrumul de putere este folosit de 
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asemenea pentru detectarea ecoului şi a îndepărtării pentru analiza vorbirii şi 
pentru măsurarea proprietăţilor suprafeţelor retlectorizante. 

Analiza cepstrumului de putere este de obicei folosită ca instrument 
complementar în analiza spectrală. Ea ajută la identificarea noţiunilor care nu pot fi 
identificate prin analiza spectrală. Principala sa limitare constă în reducerea 
intbrmaţiei despre conţinutul spectral total al semnalului, conţinut spectral care 
poate a\ea informaţii folositoare. Este recomandabil ca analiza cepstrum să fie 
folosită întotdeauna împreună cu analiza spectrală. Figura 4.10, ilustrează 
diagnosticul potenţial al analizei cepstrum de putere pentru semnalul vibraţiei unei 
cutii de viteze. Densitatea spectrală de putere a semnalului vibraţiei unei cutii de 
\ iteze nu permite detectarea nici unei structuri periodice în vibraţie, în timp ce 
cepstrumul de putere identifică clar prezenţa a două familii de benzi laterale 
amionice, cu inter\ ale de 85Hz şi 50Hz corespunzătoare vitezelor de rotaţie a celor 
două roţi (notăm că armonicele sunt referite în cepstrum ca şi rahmonics). 

Un alt tip de cepstrum care este folosit uneori în analiza semnalului este 
cepstrumul complex. El este definit ca şi transformata Fourier inversă a 
logaritmului din transfomiata Fourier directă a semnalului timp: 

C (r) = F CAV V / 
unde: 

G = 

[log,o ^ { 4 0 } } , 

2F{x{ty 

T 

(4.14) 

(4.15) 

şi Teste lungimea înregistrării finite. 
Ecuaţia 4.15, este echivalentă analizei semnalului digital din relaţia de 

transformare integrală pentru semnale continue. 
In ciuda numelui său cepstrumul complex este o funcţie cu valori reale, 

deoarece F{x(t)} este chiar conjugata. 

7 8 9 
frecventa [kHz] 
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O 1 0 2 0 3 0 4 0 5 0 
quefrerita [ms] 

60 7 0 80 

Figura 4.11. Analiza cepstrum a vibraţiilor cutiei de viteze 

Ea conţine informaţii despre faza semnalului. Deoarece informaţia de fază 
este redusă, se poate obţine întotdeauna un cepstrum complex, ignorând orice 
componente quefrency nedorite ale spectrului, şi apoi să revenim din 
domeniul quefrency în domeniul timp, deci reproducând semnalul iniţial fară 
efectele nedorite. 

Această procedură este folosită în îndepărtarea ecoului şi în analiza 
semnalelor seismice prin separarea pulsului undei seismice din impulsul de 
răspuns al pământului din poziţia de măsurare. 

4.7. ANALIZA SEMNALULUI DUAL 

Tehnicile de analiză a semnalului dual sunt disponibile atât în domeniul timp 
cât şi frecvenţă. Ele implică relaţii între două semnale de intrare într-un sistem, sau 
două semnale de ieşire dintr-un sistem sau un semnal de intrare şi ieşire. Cele 
două, cel mai des utilizate relaţii în domeniul timp sunt funcţia de intercorelaţie şi 
funcţia răspuns impuls. In domeniul frecvenţei sunt folosite de obicei trei relaţii în 
analiza spectrală. Ele sunt funcţia densitate interspectrală, funcţia de răspuns în 
frecvenţă (uneori referită ca o funcţie transfer) şi funcţia de coerenţă. Funcţia de 
intercorelatie este dată de relaţia: 
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l (4.16) £[.v(Ov(/ + r)j= Hm - + 
r-^oc/o 

Ea este similară cu funcţia de autocorelare cu excepţia faptului câ oferă o 
indicaţie a similarităţii între două semnale diferite ca şi o funcţie a variaţiei 
timpului r. Spre deosebire de funcţiile de autocorelare, funcţiile de intercorelaţie 
nu sunt simetrice faţă de origine conform figurii 4.12.a.,b. 

- V 

0 7 

Figura 4.12.a. Autocorelare 

Figura 4.12.b. Intercorelaţie 

După cum am menţionat, intercorelaţiile sunt folosite pentru a detecta: 
întârzierile de timp dintre două semnale diferite, întârzierile căilor de transmisie în 
încăperile acustice, analiza zgomotului aeropurtat, identificarea surselor de 
zgomot, aplicaţii radar şi sonore. 

Dacă un semnal transmis, cum ar fi o undă sinus de frecvenţă cercetată (de la 
o sursă dată), a fost primit la o altă locaţie după o întârziere de timp x şi dacă 
semnalul primit conţine unda sinus cercetată, plus zgomot exterior (fară legătură), 
o intercorelaţie între cele două semnale va produce, un semnal a cărui întârziere în 
timp corespunde întârzierii transmisiei. 

Dându-se viteza sunetului în mediu, funcţia de intercorelaţie permite o 
estimare a distanţei dintre sursă şi receptor. 

Funcţia de intercorelaţie poate fi de asemenea folosită pentru a stabili căi de 
transmisie diferite pentru semnalele de zgomot şi vibraţie. Prin intercorelaţia dintre 
o sursă unică şi o singură poziţie de recepţie, prima poate fi uşor identificată şi 
stabili căile de transmitere diferite. Această aplicaţie importantă a funcţiei de 
intercorelaţie e ilustrată în figura 4.13. 
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i N . X 

Receptor 

/ 

Figura 4.13. Identificarea căilor de transmisie prin intercorelaţie 

Procedura poate fi extinsă la sisteme unde sunt mai multe surse 
independente, fiecare cu calea sa proprie de transmisie. Acest lucru e ilustrat în 
figura 4.14. 

Este important să recunoaştem că funcţia de intercorelaţie oferă doar 
informaţie despre contribuţia totală a unei căi sau surse particulare la ieşire. 

x / t ) . 

X2(t). 

X3(t). 

Traiectoria *1 

Traiectoria*3 

Traiectona*2 \ , Traiectona*2 •Ieşire, y(t) 

2y 
R 3y 

Figura 4.14. Identificarea căilor de transmisie pentru surse multiple 

Funcţia de coerenţă, care va fi discutată pe scurt, oferă informaţie despre 
corelaţia dintre componentele de frecvenţă individuale. 

Funcţia răspuns impuls este o altă relaţie în domeniul timp a semnalului 
dual. Ea este reprezentarea în domeniul timp a funcţiei răspuns frecvenţă a 
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sistemului (ex. ea este legată de funcţia răspuns frecvenţă a sistemului, prin 
intemiediul transformatei Fourier). 

Ca şi intercorelaţia, ea poate fi folosită pentru a identifica vârfurile asociate 
cu diferite căi de propagare. Uneori, când un semnal este dispersat (ex. viteza sa de 
propagare variază cu frecvenţa), funcţia de intercorelaţie tinde să fie lipsită de 
definiţia funcţiei răspuns impuls. 

în aceste cazuri, funcţia răspuns impuls este mult mai folositoare. Funcţiile 
răspuns impuls sunt folosite de asemenea pentru a măsura coeficienţii de absorbţie 
acustică, pentru a caracteriza filtrele electronice şi pentru a determina căile de 
transmisie a zgomotului. 

O altă aplicaţie particulară des utilizată a funcţiei răspuns impuls este 
identificarea modurilor structurale de vibraţie prin intermediul transformatei 
Fourier. 

Modurile structurale de vibraţie a unei structuri complexe sau maşini pot fi 
stabilite oferind sistemului o intrare de tip impuls (cu un ciocan care conţine un 
traductor de forţă calibrat), şi monitorizând răspunsul de ieşire tranzitiv. 

Funcţia răspuns frecvenţă a sistemului este obţinută ulterior prin 
transformata Fourier a funcţiei răspuns impuls a sistemului. 

Relaţia pentru determinarea semnalului de ieşire este dată de: 
Y{co) = H{co)x{o)) (4.17) 

unde: 
X(co) - transformata Fourier a mărimii de intrare; 
Hfco) - funcţia de răspuns în frecvenţă a sistemelor liniare. 

Transformata Fourier a mărimii de intrare este: 

= = ^ (4.18) 
ItT 271 

iar a mărimii de ieşire: 
Y{co) = ^ " \ h { t y ' d t (4.19) 

-00 2;r_ 
Prin înlocuirea relaţiilor 4.18. şi 4.19. în relaţia 4.17. vom obţine: 

H{CO)= ]h{ty''''dt (4.20) 
-oc 

unde H(CO) este transformata Fourier a ftincţiei de răspuns în frecvenţă h(t), mai 

puţin factorul . Aplicând inversa transformatei Fourier obţinem: 
ITT 

H{co) = ^ ] H { t y ' d t (4.21) 

Această procedură de testare a impulsului este ilustrată schematic în figura 
4.15. Avantajele sale principale sunt acelea că nu sunt necesare accesorii pentru 
structura de test, munca poate fi îndeplinită, echipamentul este relativ uşor de 
folosit, şi testele pot fi efectuate rapid. 
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Traductor de 
tortă Semnal impus 

Accelerometru 

Structura testată 

Transformata Fourier 

Frecventa 

Figura 4.15. Model structural pentru testarea impactului 

Principalul dezavantaj este acela că, întrucât există o mică intrare de energie 
în sistem, răspunsul frecvenţă la semnalul de intrare este limitat la aproximativ 
6000Hz (ex. testarea impactului nu este potrivită pentru identificarea modurilor 
structurale de înaltă frecvenţă). 

Densitatea interspectrală este o funcţie complexă şi este transformata Fourier 
a funcţiei de intercorelaţie. Ea este o măsură a puterii mutuale dintre două semnale 
şi conţine atât informaţia magnitudine cât şi fază. Ea este foarte folositoare pentru 
identificarea semnalelor majore care sunt comune atât intrării cât şi ieşirii unui 
sistem. Mai este de asemenea folosită pentru a analiza diferenţele de fază dintre 
două semnale. Modificările fazei ne ajută de asemenea să identificăm modurile 
structurale care sunt foarte apropiate în domeniul frecvenţă Nu este întotdeauna 
uşor să identificăm modurile structurale apropiate în spaţiu din spectrul frecvenţei. 
Aceasta este ilustrată în figura 4.16. 

Densitatea interspectrală sugerează prezenţa a două sau trei moduri 
structurale; informaţia nu este foarte clară, oricum, datorită zgomotelor străine din 
sistemul de măsură. 

80-

180 

-180 
0,4 [kHz] 1,8 

Figura 4.16. Densitatea interspectrală a sistemelor liniare 
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Infomiaţia de fază corespunzătoare oferă o imagine mult mai clară; prezenţa 
a două moduri este identificată uşor prin schimbarea fazei la -lOOOHz. 

Densităţile interspectrale pot fi folosite de asemenea pentru a măsura 
puterea. Puterea este produsul dintre fază şi viteză. 

{P) = E[F{î)v{t)\ 

acum putem scrie: 
E[F{t)v{t^T)] = R , , { T ) = [ G , X ^ y ' ' ' d m (4.22) 

şi: 
J^ Gp^ (m)e'^dnj = ^ G f y (m) cos mrci m + i^G f y i n r ) sin mrcl w 

(4.23) 
Deci: 

(P ) = ( r = 0) = f G , S ^ ) T d m (4.24) 

Puterea totală de intrare într-o structură, sau puterea de ieşire dintr-un sistem 
poate, deci, fi obţinută prin integrarea densităţii interspectrale a forţei şi vitezei. 

Integrarea din partea reală a densităţii interspectrale reprezintă deci pierderea 
de putere departe de sursă; componenta imaginară reprezintă puterea reactivă în 
vecinătatea sursei. 

Tehnicile de analiză a pierderii de putere sunt folosite pentru a măsura 
factorii pierduţi structurali şi alţi parametri ceruţi de analiza statistică a energiei. 

Funcţiile răspuns frecvenţă (uneori sunt definite ca funcţii de transfer) joacă 
un rol foarte important în analiza semnalelor de zgomot şi vibraţie - ele descriu 
relaţiile dintre intrările şi ieşirile unui sistem liniar. Avem la dispoziţie o varietate 
de funcţii răspuns frecvenţă. 

Ele includ rapoartele: 
Deplasare / forţă - receptanţă; 
Forţa /deplasare - rigiditate dinamică; 
Viteza / forţă - mobilitate; 
Forţa /viteză - impedanţă; 
Acceleraţie /forţă - inertanţă; 
Forţei /acceleraţie - masa aparatului. 

Pentru sistemele cu o singură intrare, şi o singură ieşire, ca şi cele din figura 
4.16, funcţia răspuns frecvenţă este definită ca raportul dintre transformata Fourier 
directă a ieşirii, F{y(t)}, şi transformata Fourier directă a intrării, F{x(t)}. 

= M (4.25) 
F W O } 

deci: 

/ / (=,) = ^ (4.26) 
F{xit)}F WO) 

unde: 
F {y(t)} - conjugata complexă a lui F{y(t)}\ 
Gyy(co) - densitatea autospectrală a semnalului de ieşire; 
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- densitatea autospectrală a semnalului de intrare. 
Factorul 2/T este omis deoarece el este comun atât la numitor cât şi la 

numărător. 
Efectele măsurătorii zgomotului pot fi reduse prin utilizarea relaţiilor 

funcţiei răspuns frecvenţă astfel încât H((o) să fie obţinut din densitatea 
interspectrală. 

în acest stadiu, este suficient să notăm că transformata Fourier directă poate 
fi re aranjată astfel încât: 

Hf^uj)- = ^ ^-vv(^) 
F{x{t)]F*{x{t)] 

(4.27) 

Funcţiile răspuns frecvenţă sunt folosite într-o varietate de aplicaţii. Acestea 
includ analiza modală a structurilor, estimarea amortizării structural, răspunsul 
vibraţional al unei stnacturi faţă de o excitaţie de intrare şi analiza transmisiei undei 
(ex. reflexia, transmisia, absorbţia, etc.) 

Deoarece ele sunt funcţii complexe, conţin informaţie şi despre amplitudine 
şi fază. Un exemplu tipic de funcţie răspuns frecvenţă a unui sistem liniar cu două 
frecvenţe naturale este ilustrat în figura 4.17. Sistemul este identic cu cel folosit în 
figura 4.15. pentru densitatea interspectrală. 

1 6 0 -

180 

-180 
0*4 [kHz] 1 8 

Figura 4.17. Funcţia de răspuns în frecvenţă a sistemelor liniare 

în primul, rând să notăm că funcţia răspuns frecvenţă oferă o imagine mult 
mai clară a răspunsului modal al sistemului, deci cele două moduri rezonante sunt 
identificate uşor atât din informaţia magnitudine cât şi din informaţia fază. 

Funcţia răspuns impuls a unui sistem este transformata Fourier inversă a 
funcţiei răspuns frecvenţă. Funcţia răspuns impuls pentru un singur mod rezonant 
este ilustrată în figura 4.18 şi ea a fost obţinută prin transformarea Fourier inversă a 
funcţiei răspuns frecvenţă. 
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[kHz] 
r 
25 

10 ^ 

o 

o [fTis] 10 

Figiira 4.18. Răspunsul în impuls şi frecvenţă a sistemelor liniare 

Funcţia de coerenţă, Y;,(CO), măsoară gradul de corecţie dintre semnalele în 
domeniul frecvenţă. 

Ea este definită ca: 
2 

Funcţia de coerenţă este astfel încât 0<y;^((o)<l, şi ea oferă o estimare a 
proporţiei în care ieşirea este datorată intrării. 

Pentru un sistem ideal cu o singură intrare şi o singură ieşire, fară zgomote 
străine la intrare sau ieşire: 

2 \H{m)G,,(cof 
V = ^ , , = ^ (4.29) 

In general, deoarece: 
în măsurători zgomotele străine sunt prezente 
în estimările spectrale sunt prezente erori de rezoluţie 
legătura sistemului x(t) la y(t) este nonlineară. 
ieşirea y(t) este datorată intrărilor adiţionale în plus x(t) 

Ca 
un exemplu, considerăm un sistem cu zgomote străine, n(t), la ieşire, cum 

am ilustrat în figura 3.19. 
Aici, y(t)=v(t)+n(t) 

şi: Gyy {(O) = G^ (co) + (co) (4.30) 

De asemenea, Gxy(o))=Gxv(co) cât timp zgomotul străin se poate presupune că 
este necorelat cu semnalul de mtraTc(ex.R,„(Ţ)=0 şi G^„(co)=0). 
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Acum: 

dar 

şi deci 

H { ( o y G , , { ( O ) 

H{co)- = G,,{co)/G,,{oj)~ = G,,{co)/G,,{co) 

G,, (co) = G,, {co) / G , , {co) ~ G , , (co) = r . î , ico)G^,., (co) 

(4.31) 

(4.32) 

(4.33) 
Deci, 

rlvico) = 
1 

(4.34) 
1 + 

Ecuaţia 4.33 reprezintă spectrul de putere de ieşire coerentă - (ex. densitate 
spectrală de ieşire care este asociată cu intrarea). 

Astfel, Gyy(co){l - Y"xy(co)} este acea parte a densităţii spectrale de ieşire care 
este datorată zgomotului străin. 

Ecuaţia 4.34, ilustrează că, coerenţa este partea fracţionară a densităţii 
spectrale de ieşire care este datorată intrării liniare. 

Raportul semnal la zgomot este evaluat uşor din funcţia de coerenţă. El este: 

S/n = (4.35) 

160-

Coerenta 
1.0 

[kHz] 

Figura 4.19. Coerenţă bună 

In figurile 4.19 şi 4.20, sunt prezentate exemple de funcţii răspuns frecvenţă 
asociate unor coerenţe bune şi reale. Ambele figuri se referă la acelaşi sistem liniar 
ce a fost folosit mai devreme la ilustrarea funcţiei de densitate interspectrală, a 
funcţiei răspuns frecvenţă şi a funcţiei răspuns impuls. 
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Coerenţa bună din figura 4.19, sugerează că zgomotul străin a fost eliminat, 
că ieşirea este complet datorată intrării, şi că funcţia răspuns frecvenţă este într-
adevăr reprezentativă pentru răspunsul sistemului la semnalul de intrare. 

2 0 0 -

Coerenta 
900 

[kHz] 

Figiira 4.20. Coerenţă săracă 

Figura 4.20, este rezultatul raportului dintre semnalul sărac şi zgomot (n=2) 
şi insuficient mediat - coerenţa săracă sugerează că funcţia răspuns frecvenţă nu 
este definită clar, cât timp ieşirea este în funcţie atât de intrare cât şi de câteva 
zgomote străine. 

Tehnicile de analiză a semnalului de zgomot şi vibraţie au câteva aplicaţii: 
ca instrument de diagnosticare; 
pentru identificarea căii de transmisie; 
pentru studiul caracteristicilor răspunsului sistemului; 
pentru identificarea sursei zgomotului. 

4.8. ANALIZA SEMNALULUI ANALOG 

înainte ca echipamentele de analiză a semnalului digital să fie disponibile, 
analiza frecvenţei se realiza folosind filtre analogice de bandă îngustă cu fiincţii 
răspuns de unitate de frecvenţă. 

Caracteristicile unui filtru analogic tipic, de bandă îngustă sunt ilustrate în 
figura 4.21. 

Analizele semnalului analogic sunt foarte des utilizate în practică. Un 
semnal tipic x(t) este alimentat într-un filtru variabil de bandă îngustă de frecvenţă 
(frecvenţa centrală co şi dimensiunea bandei Aco). Ieşirea filtrului este apoi 
alimentată într-un dispozitiv de ridicare la pătrat, un dispozitiv de calculare a 
mediei, şi în final împărţit cu dimensiunea bandei 
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Filtrare 
actuala 

Filtrare 
ideala 

Semnal de 
intrare 

Figiira 4.21. Caracteristicile tipice filtrării analogice 

Procedura, ilustrată în figura 4.22, oferă o estimare a funcţiei densitate 
autospectrală. 

x(t), intrare Filtru de 
bandă, co, Aco, 

IH(co)l=1 
x(co,Aco,t}̂  

Circuit de 
ridicare la 

pătrat w 
Filtru de 

bandă, co, Aco, 
IH(co)l=1 

Circuit de 
ridicare la 

pătrat 
X (co.Ao.t̂  Circuit de x̂ (co,Aco) Circuit de 

mediere divizare 

X (co.Aco) 
Aco 

Gxx(<y), ieşire 

Deci: 

Gxx(^) 

Figura 4.22. Metodă de filtrare analogică 

1 cT 2 

T^co 
X (O), ACO,t)dt, (4.36) 

unde x(co,A(o,t) este semnalul timp filtrat. 
Trebuie notat faptul că amplitudinea funcţiei frecvenţă răspuns a filtrului se 

presupune că este unitară în ecuaţia anterioară. Dacă nu ar fi unitară, ar avea o 
valoare arbitrară | H ( C O ) | , atunci: 

1 
x^(co,Ao),t)dt, 

TAo)H{co) 
(4.37) 

cât timp: 

E[y^] - ^ ^x'^{co,Acoj)dt = ^\H{cofG^^{co)dco « \H(cof AcoG 

(4.38) 
O estimare exactă a lui Gxx(co) este dependentă de: 

îngustarea filtrului 
caracteristicile de intrare şi ieşire 
timpul de mediere T 
amplitudinea oricărei faze schimbate între intrare şi ieşire. 
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Intuitiv, se poate aştepta o acurateţe mai bună cu timp de mediere mai mare 
- în practică, medierea analogică este obţinută folosind un filtru netezit RC trece-
jos cu un anumit timp constant. 

De asemenea cu cât îngustăm dimensiunea bandei, Aco, cu atât este mai 
exactă rezoluţia frecvenţei. 

Filtrele analogice sunt disponibile pentru bande de frecvenţă înguste, bande 
octavă şi bande o treime de octavă. 

4.9. ANALIZA SEMNALULUI DIGITAL 

Cu disponibilitatea uşoară a convertoarelor analogico-digitale (convertoare 
Aŷ D), funcţiile de densitate spectrală pot fi obţinute cu ajutorul transformării 
Fourier a unei reprezentări serie a timpului discret a semnalului timp original, fie 
direct, fie cu ajutorul funcţiei de autocorelare. Acest lucru important este ilustrat 
schematic în figura 4.23. 

Semnal 
temporal 
analogic 

Se 
temp 
disc 

îhi 
orale 
rete 

Mediere 
în 

timp 

1 
Funcţia de 

I 

autocorelare 

Transformarea 
Fourier 

Densitatea 
spectrală 

instantaee 

1 
Mediere 
spectrală 

Transformarea 
Fourier 

Densitatea 
spectrală 
mediată 

Figura 4.23. Analiza semnalului digital 

Medierea (calcularea mediei aritmetice) pentru fiabilitatea statistică este 
obţinută, în domeniul fi-ecvenţă, pentru procedura de transformare directă şi în 
domeniul timp, când folosim procedura de transformare de autocorelare Fourier. 

Procedura de transformare directă este de obicei referită în literatură ca şi 
transformata Fourier directă (DFT) şi este executată pe o serie finită şi discretă de 
valori alese. Seria timp discretă este generată printr-o alegere a unei lungimi finite 
a semnalului timp analogic peste o serie de intervale de timp egal distanţate. 
Această procedură este ilustrată în figura 4.24. 
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Semnal 
aleator 

Serii 
discrete 

x(t) 

( 

T = N A 

I 

Estimare 
asociata 
cu x^ 

Estimare 
asociata 

Figiira 4.24. Conversia analog-digitală a semnalelor continui 

Secvenţa transformării Fourier directă a semnalului în domeniul frecvenţă a 
fost îmbunătăţită semnificativ prin introducerea algoritmului transformatei Fast 
Fourier (FFT). Acest algoritm (FFT) este larg folosit de ambele analizoare 
spectrale disponibile comercial şi de sistemele de analiză a semnalelor de bază 
calculate. 

1 

27: 
x{t)e"'"dt, 

SI (4.39) 

X(co) = [ X{co)e"''dco 

Deoarece teoria clasică Fourier este valabilă doar pentru funcţiile care sunt 
absolut integrabile care descresc spre zero, transformata X(co) va exista doar pentru 
un semnal aleator, care este limitat de un interval fmit de timp. Aşa că, este 
introdus conceptul de transformată Fourier fmită X(co, T). 

Transformata Fourier fmită a unui semnal de timp x(t), este dată de: 

F{x{t)) = X{coJ) = ^ ^ x { t ) e 
Ln 

-icot dt (4.40) 

şi este limitată la intervalul de timp (0,T). 
Cum am notat mai devreme, F{} reprezintă transformata Fourier directă, şi 

F '{} reprezintă transformata Fourier inversă. 
Pentru un semnal staţionar aleator, densitatea spectrală unilaterală Gxx(co) 

este dată de: 

GAco)= \im-E[X {co,t)X{co,t)\ 
r^oo / 

(4.41) 
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Se poate arăta că această ecuaţie este identică cu funcţia densităţii spectrale 
definite în limitele funcţiei de auto-corelaţie. Gxx(co) poate fi astfel estimată de: 

G ^ c o ) = = \ (4.42) 

De asemenea, termenii inter-spectrali, cum ar fi G,y(a)), etc. pot fi defmiţi de 
asemenea în limitele transfomiatelor Fourier. 

Este important să notăm că funcţia de densitate spectrală Gxy(co) este definită 
de X+Y şi nu de XZ\ 

Conceptul de dezvoltare în serie Fourier pentru un semnal periodic armonic, 
poate fi extins la o serie discretă în timp a unui semnal timp aleator (fig.4.25). 
Spectrul frecvenţei este astfel aproximat de o serie de linii de frecvenţă (armonice) 
egal distanţate (ex. în procedurile de analiză a semnalului digital, transformata 
Fourier, X(co,T), este obţinută din seria discretă în timp a semnalului timp). 

Dezvoltarea seriei Fourier pentru un semnal periodic armonic poate fi 
exprimată şi în formă exponenţială astfel: 

lOJj x{t)= (4.43) 

unde, Xo=ao/2 şi 

= pentru n = ±\,2,etc. (4.44) 

Valorile X„ sunt acum coeficienţii Fourier a semnalului timp. 
Ecuaţia 5.34 şi 5.37 demonstrează că la frecvenţe discrete f„=co,/27r^n/T, 

TX 
= (4.45) 

In 
astfel, 

=^ rX(co„ ,T) = i i^xiDe-'-'-'dt (4.46) 

şi coeficienţii Fourier pot fi aproximaţi de o însumare bazată pe seria discretă în 
timp Xk(t) (cu k=0,1,... ,N-1) a lui x(t). 

Deci 

(4.47) 
i k=0 

unde t=kA; 
Cât timp T=NA şi f„=n/T=n/NA, 

(4.48) 

pentru n=0,...,N-l. 
Aceasta este transformarea Fourier discretă în N puncte pentru seria în timp 

Xk(t), pentru k=0,...,N-l. 
Transformarea Fourier discretă (DFT) inversă este dată de 

(4.49) 
n=0 
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Algoritmul DFT este de bază în analiza semnalului digital - multiplicarea 
complexă N este necesară pentru a stabili transformata într-un singur punct N. 
Calcularea mediei aritmetice este necesară pentru M semnale timp, apoi este 
necesară calcularea lui MN". 

Algoritmul transformării rapide Fourier reduce semnificativ numărul de 
calcule necesar - este o procedură mult mai eficientă pentru evaluarea DFT. Aici, 
este necesară doar calcularea lui Nlog2N. 

De exemplu, când N=1000, FFT este mai rapidă de 100 de ori, şi, când 
N=10^ FFT este mai rapidă de -50000 de ori. 

Nevvland [125], şi Randall [146], [147], oferă detalii specifice despre 
algoritmul FFT. 

Algoritmul este de asemenea uşor disponibil ca un pachet pentru mini şi 
micro calculatoare şi conţine toate analizoarele spectrului digital. 

Erorile statistice asociate cu analiza semnalului digital include erori 
aleatoare datorate calculării insuficiente a mediei aritmetice, erori de înclinare, 
erori alias şi erori datorate încadrării inadecvate a semnalului. Aceşti parametrii 
sunt discutati în secţiunea următoare. 
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5. DIAGNOSTICAREA PRIN ANALIZA CEPSTRUIVI 

5.1. GENERALITĂŢI 

Detecţia unui defect în condiţii de funcţionare se poate realiza prin 
compararea nivelurilor de vibraţii sau zgomot cu nivelurile admisibile. Utilizarea 
\ alorilor admisibile standard nu este recomandată, întrucât impedanţa mecanică 
variază mult, chiar la cutii de viteze de acelaşi tip. In acelaşi timp, impedanţa 
mecanică variază cu ft-ecvenţa şi deci, utilizarea criteriilor de apreciere absolute, pe 
spectre de frecvenţe, ar putea conduce la rezultate incerte. 

De aceea, pentru rezolvarea problemelor de diagnosticare se recomandă 
utilizarea unor niveluri de referinţă de vibraţii şi zgomot măsurate atunci când cutia 
de viteze este recunoscută a fi în stare de funcţionare perfectă şi care vor servi ca 
bază pentru criteriile de determinare. 

în diagnosticarea defectelor cutiilor de viteze, de construcţie relativ 
complicată, determinarea acestor frecvenţe de modulaţie poate constitui un indiciu 

A 

suplimentar şi important. In acest scop, pentru detecţia periodicităţilor din spectrul 
de frecvenţe a cutiilor de viteze şi determinarea cu precizie a frecvenţei de 
modulaţie se utilizează tehnica de analiză cepstrum [61], [74], [79], [174". 

Cepstrumul este definit în diverse moduri, dar poate fi considerat ca spectrul 
unui spectru logaritmic (amplitudine logaritmică, liniară de frecvenţă). 

Aceasta înseamnă că analiza cepstrum poate fi utilizată ca o metodă pentru 
detectarea periodicităţii în spectru; de exemplu, familii de armonici cu distribuţie 
uniformă. Scala logaritmică de amplitudine accentuează structura armonică a 
spectrului şi reduce influenţa căii de transmisie aleatoare pe care semnalul o 
parcurge de la sursă la spectrul de măsurare. 

Analiza cepstrum are multe aplicaţii; de exemplu, identificarea şi 
îndepărtarea ecourilor, sau analiza vorbirii, dar cea mai importantă în industrie este 
cea legată de diagnosticarea maşinilor, unde se foloseşte capacitatea sa de a detecta 
periodicităţi în spectru. 

Tipul structurii periodice considerate este dat de familiile de benzi laterale 
găsite de obicei în spectrele de vibraţii ale angrenajelor şi care adesea sunt o 
indicaţie a defectelor de diverse feluri. Astfel de benzi laterale pot fi considerate că 
iau naştere din modulaţia vibraţiilor angrenărilor neuniforme cu frecvenţa joasă a 
roţilor dinţate, care corespund vitezelor de rotaţie a arborilor. Excentricitatea unei 
roţi dinţate de exemplu, va tinde să dea o modulaţie de amplitudine a vibraţiei de 
bază, generată la frecvenţa de angrenare a dinţilor şi armonicelor ei cu o perioadă 
care corespunde rotaţiei arborelui. 

In acelaşi timp, variaţiile în presiunea de contact a dinţilor, care dau 
modulaţie în amplitudine, dau naştere la variaţii în viteza de rotaţie, care provoacă 
modulaţie de frecvenţă la aceeaşi turaţie. Deci, modulaţiile de amplitudine sau 
frecvenţă apar rar izolate, dar pe de altă parte, amândouă dau naştere unei familii 
de benzi laterale cu aceeaşi distribuţie a frecvenţei de modulaţie fundamentală şi 

99 

BUPT



TEZĂ DE DOCTORA T 

această distribuţie conţine informaţia de bază pentm diagnoză cu privire la sursa de 
excitaţie (tlgura 5.1). 

m/sec"2 Semnal lempoial 

O 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5 

[tec] 
Spectiu de puteie 

Isec) 

Figura5.1. Graficele pentru pinion defect 
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Benzi laterale apar şi în cazul defectelor apărute la calea de rulare sau la 
coipurile de rostogolire a rumenţilor (figura 5.2). 

m/sec'2 Semnal tempoial 

(seci 

Spectiu de pUae 

Figura5.2. Graficele pentru rulment defect 
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în funcţionare, nivelul de zgomot şi vibraţii al rulmenţilor montaţi, se 
corelează cu starea lor de defectare, indicând prezenţa, eventual mărirea defectelor 
şi permiţând intervenţii de natură să evite accidente costisitoare. 

Vibraţiile şi zgomotele produse de rulmenţi acţionează fie prin efecte 
directe, radiaţie acustică sau vibraţie, fie prin efecte indirecte. Efectele directe se 
constată îndeosebi în condiţii de cercetare sau încercare tehnologică, pe standuri 
adecvate. 

Rulmenţii se folosesc montaţi pe maşini sau utilaje, într-un ansamblu; în 
aceste condiţii, se constată atât efecte directe, cât şi, într-o măsură mai mare, efecte 
indirecte, la nivelul altor elemente (arbori, carcase etc) sau cuple cinematice, 
excitate de vibraţia mlmenţilor, pe traseul sursă - receptor. 

In categoria vibraţiilor, la rulmenţi, s-a introdus recent şi neuniformitatea de 
rotire a rulmenţilor, parametru care prezintă interes funcţional deosebit în aparatura 
de precizie, pentm turaţie redusă sau foarte redusă. 

In iTilmenţi, generarea vibraţiilor şi zgomotului are următoarele cauze: 
- modificarea poziţiei corpurilor de rostogolire în zona încărcată, respectiv 

neîncărcată a rulmentului, în legătură cu dimensiunile şi numărul corpurilor de 
rostogolire, deformaţiile elastice de contact şi jocul de lucru; în acelaşi timp, 
modificarea poziţiei contactelor, a încărcărilor, determină modificarea periodică a 
rigidităţii contactelor şi sistemului, cu favorizarea apariţiei vibraţiilor de tip 
parametric; 

- mişcarea neuniformă a corpurilor de rostogolire, ca urmare a solicitărilor 
diferite în fiancţie de poziţie, această mişcare neuniformă conduce şi la frecări şi 
ciocniri ale corpurilor de rostogolire cu inelele sau colivie; 

- realizarea contactelor de rostogolire pe suprafeţe cu abateri dimensionale, 
de formă şi poziţie: diferenţe de diametre, bătaie frontală sau radială a căilor de 
rulare, excentricitate, ovalitate, poligonalitate, ondulaţii, rugozitate; 

- deplasarea corpurilor de rostogolire peste impurităţi plasate pe suprafeţele 
de contact sau peste defecte sau deteriorări localizate (ciupituri de tip Peeling sau 
Pitting, uzură abrazivă, amprente etc.). 

Dificultăţile de conturare a unui model teoretic care să considere toate 
cauzele de mai înainte este evidentă. Cu toate acestea, tratarea teoretică parţială, 
însoţită de cercetări experimentale, a permis atât explicaţii fizice calitative şi 
cantitative, cât şi elemente de fundamentare a controlului tehnologic şi 
monitorizare a exploatării. 

5.2. DEFINIŢII ŞI METODE DE CALCUL 

Definiţia originală a cepstrumului de putere poate fi exprimată cu ajutorul 
relaţiei[120]', [121], [126]: 

C j T ) = \:5{\ogSjf)f (5.1.) 
în care spectrul de putere SAA(f) a unui semnal de timp a(0 este dată de relaţia: 

= (5.2.) 
care reprezintă media peste un număr de semnale temporale. 
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O nouă definiţie a cepstrumului de putere este dată de relaţia: 
C , , ( r ) = 3 - ' { l o g 5 , , , ( / ) ) (5.3.) 

unde '1Î aa(/)= de unde rezultă cepstrumul real 

OJÎ,_,(r)= 3 - ' { « , , ( / ) ) (5.4.) 
în care: 

Oîaa(/) = 2 log pent ru /> O (5.5.) 
aa(/) = log S ,Xf ), pent ru /= O (5.6.) 

0Îaa(/) = O p e n t r u / < 0 (5.7.) 
Partea reală a mărimii ĴÎ aa(/) coincide cu C^X^) definită cu relaţia 5.3. 
Deoarece spectiul de putere SAA{f) este funcţie reală, cepstrumul este 

deasemenea o funcţie reală, iar transformările directe sau inverse dau acelaşi 
rezultat. Diferenţa reală apare din rezultatele pătratelor ecuaţiei 5.1, care face 
procesul ireversibil şi accentuează valorile extreme. în general, valorile extreme nu 
prezintă un avantaj, deoarece frecvenţele joase sunt mai puţin importante decât 
vârfurile frecvenţelor înalte. Folosirea unei transformări inverse în defmiţie 
produce legătura cepstrumului cu funcţia de autocorelare şi de asemenea, trecerea 
de la o funcţie în frecvenţă la o funcţie în timp. Astfel, parametrul r, utilizat în 
definiţii, reprezintă timpul, deşi se referă la frecvenţă. în cazul funcţiei de 
autocorelare parametrul rpoate fi considerat ca fiind defazajul sau perioada, nu un 
timp absolut. 

Cepstrumul complex poate fi definit cu relaţia: 
C,(r)=3- '{log.4(/)} ' 5.8. 

unde A(f) reprezintă spectrul compex al semnalului temporal a(t): 
A{f)=^{a{t)} = A , ( f ) + j A , { f ) 5.9. 

ţinând cont de părţile reale sau imaginare în termenii fazei şi amplitudinii 
corespunzătoare fiecărei frecvente: 

' 5.10 
Considerând logaritmul complex din relaţia 5.6. rezultă că aceasta este 

funcţia compexă a frecvenţei cu partea reală a amplitudinii pe scară logaritmică, 
iar partea imaginară este faza. Cepstrumul complex se va obţine prin transformarea 
inversă a relaţiei 5.5. 

Atunci când semnalul temporal a(t) este o valoare reală, spectrul complex 
A(f) este conjugata pară care conduce la următoarele concluzii: 

• partea reală a spectrului complex AR(/) este pară; 
• partea imaginară a spectrului complex AK(/) este impară; 
• modulul spectrului complex este par; 
• logaritmul modulului spectrului complex este par; 
• funcţia de fază 0 ( f ) este impară. 

Din aceste concluzii rezultă că logAff) este conjugata pară, iar cepstrumul 
complex CACO este o funcţie cu valoare reală. 
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In principiu, cepstrumul complex este considerabil mai puternic decât 
cepstrumul de putere, dar este mult mai dificilă utilizarea acestuia. Funcţia de fază 

în ecuaţia 5.10. trebuie să tle o funcţie continuă a frecvenţei, mai mică decât 
valoarea principală modulo 2k măsurată normal. Figura 5.3. ilustrează ce se 
înţelege prin "fază desfaşurată", pentru a obţine o funcţie continuă de fază. în 
porţiunea unde curba fazei este îngustă, nu este dificilă destaşurarea, utilizând un 
criteriu simplu, numit săritura de fază, între eşantioanele adiacente mai mici decât 
/T. Acest criteriu nu este întotdeauna corect, totuşi în caz general, este necesară 
utilizarea unui algoritm complex cum ar fi cel al lui Tribolet. 

Figura 53. Ilustrarea "fazei desjaşurate" 

Există o situaţie unde faza nu trebuie măsurată în cazul aşa-numitelor funcţii 
de "fază minimă". Aşa că funcţia fazei (j)(J) este transformarea Hilbert a funcţiei 
logaritmice ln\Aij\. Cepstrumul complex al unei funcţii de fază minimă există 
doar pentru quefrenţe pozitive, pentru că părţile reale şi imaginare ale transformării 
Fourier sunt independente de transformarea Hilbert. Partea pară este cepstrumul de 
putere obţinut dintr-un spectru de amplitudine logaritmică, iar partea impară este 
cepstrumul de fază. Cepstrumul de putere şi cepstrumul de fază al unei funcţii cu 
faza minimă, trebuie să fie identice la quefrenţe pozitive. 

Cepstrumul complex poate fi obţinut din cepstrumul de putere prin simpla 
dublare a componentelor pozitive de quefrenţă şi considerând componentele 
negative de quefrenţă la zero. 

O funcţie minimă necesită un logaritm de fază sau de întârziere de fază, în 
cazul unei funcţii de amplitudine dată. Funcţia de transfer a unei funcţii stabile nu 
are poli în jumătatea din dreapta planului Laplace. O funcţie de fază minimă nu 
trebuie să aibă nici poli, nici zerouri în jumătatea dreaptă a planului, deoarece 
pentru logaritmii consideraţi zerourile devin poli, care permit ca cepstrumul să fie 
stabil. O asemenea funcţie de transfer poate fi întotdeauna considerată ca fiind 
produsul unei funcţii cu fază minimă, cu o funcţie trece bandă având perechi de 

poli zero, dati sub forma generală r • Funcţia trece bandă are amplitudine de 

unitate, dar însumează logaritmul de fază 2%, la trecerea fiecărei perechi de poli 
zero. Deoarece efectul funcţiei de răspuns în frecvenţă este aditiv în domeniul 
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cepstrumului, trebuie investigat ce formă va avea această funcţie. Acest lucru se 
realizează cel mai simplu, folosind transformarea Laplace pentru o funcţie tipică de 
transfer, exprimată ca: 

= ^ (5.11) 

unde â  şi q sunt zerouri şi poli în interiorul cercului de unitate, care corespunde 
la jumătatea din stânga a planului iar bk şi dk sunt zerouri şi poli în exteriorul 
cercului de unitate (corespunzător jumătăţii din dreapta a planului s). Modulele |c j 
şi sunt toate < 1. Luând logaritmii şi dezvoltând termenii logaritmici 
(1 - « • z " ) sub formă de serii de putere rezultă cepstrumul discretizat în termeni de 
zero şi poli pentru valorile incrementale a numărului n de discretizare în timp. 

Astfel; 

/ s n" Po r" 
= + « < 0 (5.12) 

PO 

I A=i n i=i n 

, , "'0 H-" PO D'" 

= « < 0 (5.13) 
k=\ n n 

Aşa cum era de aşteptat partea de fază minimă apare doar la frecvenţele 
pozitive, iar partea de fază maximă la cvefrenţele negative. Pentru funcţii cauzale 
stabilite, d̂  va fi zero şi astfel partea de fază maximă va proveni în întregime din 
zerouri, b^. Fiecare termen este un exponenţial complex (în perechi conjugate o 
sinusoidală amortizată) mai târziu amortizat prin multiplicarea funcţiei hiperbolice. 

5.3. CEPSTRUMUL COMPARAT CU FUNCŢIA DE AUTOCORELAŢIE 

în comparaţie cu funcţia de autocorelaţie, principalul avantaj al cepstrumului 
constă în faptul că logaritmarea valorilor spectrului este efectuată înaintea 
transformării inverse, conform relaţiilor (5.3) şi (5.4). Se consideră spectrul normal 
de putere al unui semnal de vibraţie, pentru un punct de măsură exterior, ca fiind 
produsul dintre spectrul de putere al funcţiei sursă şi (pătratul amplitudinii) funcţia 
de răspuns în frecvenţă a căii de transmisie, adică: 

Fyy(f) = . r- (5.14) 
Efectul logaritmării este transformarea multiplicării într-o adunare, adică: 

log Fyy = log F^ + 2 log Ih^. / (5.15) 
şi relaţia aditivă este menţinută de transformarea Fourier liniară, adică: 

log Fyy^ = 3='-H\og¥j + r'illog | H , y ( f ) l ^ (5.15) 
însemnând că efectele sursei şi căii de transmisie sunt aditive în cepstrum. 
Deoarece ele au adesea conţinut de cvefrenţă foarte diferit, vor fi deci separate în 
cepstrum şi asta chiar utilizând relaţia (5.1) deoarece termenii opuşi dispar. în 
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contrast, autocorelaţia obţinută prin transformarea inversă a relaţiei (5.5) implică o 
convoluţie a două efecte, ceea ce este mult mai complicat. 

Autocorelarea este în principal dominată de valorile înalte ale spectrului. 
Logaritmul utilizat când se calculează cepstrumul face ca acesta să ia mai mult în 
considerare armonicele joase decât o face autocorelarea. De asemenea mai 
înseamnă că autocorelarea este puternic influenţată de forma semnalului de timp, 
pe când cepstrumul reacţionează mai ales la armonicile prezente în autospectru şi 
mult mai puţin la mărimile lor relative. 

5.4. CEPSTRUMUL COMPARAT CU ANALIZA SPECTRALĂ 

Cepstrumul poate fi considerat ca un ajutor în interpretarea spectrului, în 
particular, în ceea ce priveşte o familie de benzi laterale, deoarece prezintă 
informaţia într-o manieră mai eficientă. Un avantaj care rezultă direct este lipsa de 
sensibilitate la efectele căii de transmisie. Mici schimbări în poziţionarea unui 
accelerometru, de exemplu, pot modifica total forma spectrului şi deci pot influenţa 
nivelul benzilor laterale individuale. Componenta de cepstrum corespunzătoare 
pentru o spaţiere de bandă laterală, este o înălţime medie de bandă laterală, peste 
întreg spectrul şi este mult mai puţin probabil să fie afectată. Figura 5.4. ilustrează 
un caz tipic cu spectre luate din două puncte separate de măsură pe aceeaşi cutie de 
viteze, dar reprezentând aceeaşi condiţie internă. Spectrele sunt foarte diferite ca 
formă dar componentele semnificative din cepstrum sunt aproape identice. 

C«t»tiijt> 

0.03 0 04 0 05 0 06 0 07 

I«cl 

0.03 0 04 0.05 0 06 007 

l«c| 

Figura 5.4. Lipsa de sensibilitate a cepstnimului la efectele căii de transmisie. 
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Un alt efect care poate modifica forma spectrului chiar cu acelaşi grad de 
defecţiune în acelaşi angrenaj, sunt relaţiile de fază ale modulaţiei în frecvenţă şi 
amplitudine la aceeaşi frecvenţă. Deşi sunt cuplate la sursă, modulaţia în frecvenţă 
este în directă legătură cu proprietăţile torsionale ale sistemului, în timp ce 
modulaţia în amplitudine este afectată mai mult de proprietăţile de răspuns lateral, 
şi aceasta poate explica schimbările de fază. Atât modulaţia în amplitudine cât şi în 
fiecvenţă, izolate, tind să dea familii simetrice de benzi laterale în jurul frecvenţei 
purtătoare, dar combinaţia lor va da, de regulă creşteri pe o parte şi scăderi pe altă 
parte, lucru ce explică parţial asimetria găsită de obicei în practică. Efectele căii de 
transmisie pot de asemenea modifica simetria. 

Figura 5.5. este un exemplu generat numeric arătând lipsa de sensibilitate a 
cepstrumului la relaţiile de fază ale modulaţiei în amplitudine şi în fază. O 
modificare de fază de 180°, dă o diferenţă la benzile laterale individuale de până la 
8 dB, depinzând dacă partea de frecvenţă joasă sau înaltă este accentuată de 
modulaţia în amplitudine, dar componentele de cepstrum corespunzând spaţierii 
benzii laterale rămân modificate. Altă relaţie de fază intermediară dă de asemenea 
acelaşi rezultat. 
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Figura 5.5. Lipsa de sensibilitate a cepstrumului la relaţiile 
de fază ale modulaţiei în amplitudine şi frecvenţă. 

Cele două avantaje citate mai sus sunt în legătură cu detectarea 
schimbărilor semnificative în starea maşinii, şi arată că cepstrumul este mai puţin 
sensibil la efectele secundare decât nivelul benzilor laterale individuale, deoarece 
el dă o măsură a "activităţii" medii de bandă laterală peste întreg spectrul. Un 
avantaj rezultă de asemenea din faptul că întreaga familie de benzi laterale este 
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redusă în mod esenţial la o linie în cepstrum, ceea ce este mult mai simplu de 
monitorizat. 

Acest lucru necesită câteva explicaţii ulterioare deoarece cepstrumurile 
conţin de obicei, în practică, mai multe armonice în cepstrum care corespund 
tlecărei spaţieri de bandă laterală. 

Aşadar, se poate aprecia că armonica fundamentală în cepstrum conţine 
informaţia semnificativă despre mărimea medie a benzii laterale în timp ce 
celelalte reprezintă o distorsiune şi sunt deci influenţate de caracteristica filtrului şi 
interacţiunea sa cu spaţierea de bandă laterală. Deci, recunoscând o serie de 
armonice în cepstrum este în general suficient să luăm în considerare prima 
armonică şi să le neglijăm pe cele de ordin superior. 

Cepstrumul are de asemenea avantaje în raport cu diagnosticarea (în opoziţie 
cu detectarea) defectelor. Aceasta este în legătură cu capacitatea cepstrumului de a 
detecta periodicitatea în spectru care nu este imediat percepută şi precizia cu care 
aceasta poate fi măsurată. 

Spectnj de pUae 

zooaoo^iosooâooTQoangoo 1000 
IHI 

Figura 5.6. Spectrul de bază dintr-un punct. 

Figura 5.6., ilustrează spectrul de bază dintr-un punct de măsurare al cutiei 
de viteze. Figura 5.6.a. este un spectru a unui semnal de vibraţii de la o cutie de 
viteze conţinând cel puţin primele 3 armonice ale frecvenţei de angrenare. In 
această analiză, benzile laterale nu sunt rezolvate. Figura 5.6.b. este un spectru 
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compus care acoperă domeniul care include primele trei armonici de angrenare, dar 
exclude armonicele joase ale ambelor viteze ale arborelui. 

Pentru a face mai clară rezoluţia obţinută cu această analiză zoom, figura 
5.6.C., arată secţiunea de linii extinsă, care include a doua armonică de angrenare 
destaşurată în direcţia abscisei. 

Spectrul din figura 5.6.b. a fost citit digital înapoi în analizor ca semnal de 
timp, (utilizând un calculator personal) şi apoi a fost realizată o analiză "scan" 
pentru a obţine cepstrumul corespunzător întregului spectru. Aceasta reprezintă 
deci cepstrumul de amplitudine a spectrului unilateral şi este reprodus în figura 
5.6.d. 

Cepstrumul arată că numai două componente, corespunzătoare celor două 
frecvenţe ale arborelui de sunt importante în domeniul analizat al spectrumului. 
Toate componentele semnificative ale spectrului sunt armonici în cepstrum, a uneia 
din cele două viteze de arbore. Această periodicitate nu este vizibilă în spectrul 
zoom deoarece combinarea celor două periodicităţi dă o structură aproape 
periodică. 

Figura 5.7. Spectre şi cepstrumuri la cutii de viteze în stare bună şi defecte. 

Al doilea avantaj în diagnosticare este ilustrat de figura 5.7. Aceasta arată 
spectre şi cepstrumuri pentru două cutii de viteze, în condiţii bune şi respectiv rele, 
funcţionând pe un stand de test cu primul angrenaj cuplat. Cutia de viteze bună nu 
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arată nici o periodicitate marcantă în spectru, dar spectrul celei defecte conţine un 
mare număr de benzi laterale cu o spaţiere de aproximativ 10 Hz. Este ditlcil sâ se 
detemiine spaţierea mult mai precis în spectru. 

In cepstrum, quefi-enţa corespunzătoare este 22,3 ms, în timp ce mai există 
de asemenea o serie de amionici în cepstrum corespunzătoare vitezei arborelui de 
intrare 18,7 ms . 

Totuşi în tlnal s-a găsit că viteza celui de al doilea angrenaj, corespunde 
exact indicând că acesta era sursa modulaţiei, deşi primul angrenaj era angajat şi al 
doilea angrenaj nu era încărcat. 

5.5. CONSIDERAŢII PRACTICE 

In teorie, problemele apar în spectre, constând în componente de frecvenţă 
discrete (cum ar fi spectrele de vibraţie la cutii de viteze) deoarece logaritmul nu 
există pentru zerouri între componente. Totuşi, în practică, trebuie să fie în mod 
normal un nivel de zgomot de bază în fiecare spectru, sau în orice caz o limită 
inferioară determinată de domeniul dinamic al sistemului. Figura 5.8. ilustrează 
cum raportul semnal/zgomot dintr-un spectru va avea un efect direct asupra 
componentelor de cepstrum corespunzătoare unei componente de spectru periodic 
şi din acest motiv se pot compara numai cepstrumuri obţinute cu condiţii de 
zgomot de bază similare. 

dB 

Nivelele 
zgomotelor 

de baza 
alternative 

Reducerea 
raportului 

'semnal/zciornot 

Hz 

Figura5.8. Efectul nivelului de zgomot asupra mărimii componentei de cepstrum 

în acest sens, trebuie notat că raportul semnal/zgomot este numai parţial 
determinat de semnal; este de asemenea influenţat de alegerea lăţimii de bandă a 
analizorului, deoarece fiecare înjumătăţire a lăţimii de bandă va ridica 
componentele discrete de frecvenţă cu încă 3 dB în afara zgomotului. Pe de altă 
parte, această înjumătăţire a lăţimii de bandă (pentru aceeaşi spaţiere de 
componentă), va tinde să reducă prima armonică în cepstrum în raport cu celelalte 
astfel încât efectul complet este foarte complex. 

Pentru aplicaţiile de monitorizare de stare poate fi avantajos să se limiteze 
artificial domeniul de măsurare pentru analiză astfel încât să detecteze o schimbare 
mare în cepstrum de la unul sau amândouă efectele: 

- o creştere a armonicelor de angrenare determinând o creştere a benzilor 
laterale; 
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- O creştere a numărului şi/sau a mărimii benzilor laterale, în raport cu 
amionici de angrenare constante. 

Ambele efecte semnifică deteriorarea într-un fel sau altul, deşi pentru a 
determina felul deteriorării va fi probabil necesar să se ia în considerare 
schimbările din spectru. 

Un alt punct practic care poate afecta valorile de cepstrum considerabil este 
alegerea parametrului de vibraţie, adică acceleraţia sau viteza. în teorie, alegerea 
parametrului nu ar trebui să conteze foarte mult, deoarece acesta alterează numai 
panta locală a spectrului, un efect de joasă quefrenţă. Oricum, aşa cum e ilustrat în 
figura 5.9., în general va fî cel mai bine să fie ales acel parametru care are spectrul 
cel mai plat, astfel încât componentele semnificative să nu cadă în afara 
domeniului dinamic. 

dB 
Spectul corect 

utilizind parametrii optimi 

L _ 

Spectrul obtinut 
prin modificarea unui parametru « 

iLJi 

H7 

Figura 5.9. Alegerea parametrului corect pentru analiza de cepstrum. 

Punctul final în legătură cu limitarea artificială a componentelor 
semnificative de cepstrum este problema translaţiei între componentele adiacente. 

Aşa cum e ilustrat în figura 5.10, aceasta poate apare dacă: 
a) Factorul de formă al filtrului este prea mic pentru lăţimea de bandă dată. 
b) Spaţiul dintre componente este prea mic în raport cu lăţimea de bandă. 
Metoda recomandată aici pentru calcularea cepstrumului implică un analizor 

FFT conectat la un calculator personal şi astfel caracteristica filtrului este 
determinată de funcţia de pondere de timp utilizată pentru analizorul FFT. 

Spaţierea armonicilor 

dB 

liîT 
dB 

Hz Hz 

Figura 5.10. Efectul lăţimii de bandă a fdtrului şi a factorilor de formă 

Deoarece semnalele de vibraţie de la cutiile de viteze sunt continue este de 
dorit să fie utilizat filtrul Hanning în analiza spectrum iniţială, aceasta dând o 
caracteristică relativ bună a filtrului. Se constată că, utilizând filtrul Hanning, 
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separarea componentelor discrete de frecvenţa adiacentă trebuie să fie de cel puţin 
8 linii pentru a se asigura că translatarea este redusă la mai puţin de 50dB şi 
aceasta este recomandată ca spaţiere minimă. 

Aceasta înseamnă că într-o analiză FFT normală, va fi posibil să se includă 
numai 50 de componente la spaţierea minimă şi astfel se explică de ce adesea este 
necesar să se utilizeze analiza zoom pentru a obţine o rezoluţie suficientă. 

De exemplu, pentru angrenajul ipotetic cu 20 dinţi din figura 5.11., aceste 50 
de componente se vor extinde numai până între a doua şi a treia armonică de 
angrenare. Chiar restrângând analiza la prima armonică de angrenare, ea se va 
putea face pentru angrenaje cu până la 40 dinţi. Pe de altă parte, un factor de 
mărire 10, dând o rezoluţie de 10 ori mai bună, va face posibil să se analizeze 
angrenaje cu până la 450 dinţi, sau 150 dacă se doreşte să se includă până la a treia 
armonică de angrenare. 

dB Armonici 
joase 

Benzi 
laterale 

i j-I i i LUI. XJLL I 
Hz 

Figura 5.11. Spectrul ipotetic pentru un angrenaj cu 20 dinţi 

Din raţionamentele de mai sus se deduce că poate fi necesar adesea să 
realizăm o analiză zoom pentru a obţine o rezoluţie suficientă în spectrul original 
înaintea realizării analizei de cepstrum. 

Este deci relevant să se considere efectele realizării unei analize de cepstrum 
pe un astfel de spectru cu zoom. 

Cepstrumul definit în conformitate cu relaţia 5.3. va da vârfuri pozitive când 
benzile laterale corespund cu frecvenţele armonice. Dacă proiecţia familiei de 
benzi laterale nu trece prin frecvenţa zero, situaţia nu va fi aceeaşi şi în particular 
dacă ele sunt egal dispersate în jurul lui zero, atunci rezultatele în cepstrum vor fi o 
serie alternativă de armonici în cepstrum, cu prima dintre ele negativă. 

In particular, când cepstrumul este obţinut pe un spectru cu zoom, frecvenţa 
limită mai joasă este interpretată ca fiind zero, şi semnificaţia de fază este 
pierdută.Este de aşteptat ca un cepstrum peste un domeniu mai larg de frecvenţă să 
dea un rezultat mai reprezentativ. 

Figura 5.12. arată rezultatele acestui tip de analiză pentru aceeaşi cutie de 
viteze, atât înainte cât şi după reparaţie. Ce este interesant aici este că două 
componente principale din cepstrum domină chiar peste acest domeniu incluzând 
primele armonici de angrenare, dar eliminând fi-ecvenţele sub jumătate din 
frecvenţa de angrenare. Ambele componente sunt semnificative înainte de 
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reparaţie, indicând o modulaţie atât la viteza arborelui cât şi la armonicile acesteia. 
Modulaţia cu viteza arborelui s-a datorat probabil nealinierii care a fost corectată în 
timpul reparaţiei, în timp ce a treia armonică s-a descoperit a tl datorată unei 
"triangularităţi" măsurabile a angrenajului. După reparaţie componenta 2,1kHz a 
dispămt complet şi componenta de viteză a arborelui a scăzut drastic. S-a 
descoperit ca triangularitatea s-a datorat unei îndoiri excesive în timpul execuţiei şi 
reparaţia a constat în parte în inversarea pinionului pe arborele său, utilizând 
flancurile neutilizate. 

o 500 1000 1500 210 2500 3000 3500 
(Hzl 

FiguraS. 12. Spectre şi cepstrum-uri pentni o cutie de viteze 
a) înainte de reparaţie; 
b) Imediat după reparaţie; 

5.6. VIBRAŢIILE ANGRENAJELOR. 

Deşi spectrele de vibraţii produse de angrenaje par adesea foarte complicate, 
ele pot fi de obicei privite ca o motivaţie a următoarelor efecte : 

> Armonicile frecvenţei de angrenare - reprezentând acele deviaţii de la 
profilul ideal al dintelui care sunt aceleaşi pentru fiecare angrenare. 

BUPT



TEZĂ DE DOCTORA T 

> Componenta fantomă - care apare precum componentele de angrenare, 
dar corespund unui număr diferit de dinţi faţă de aceia care angrenează de 
fapt. Ele pot avea originea în numărul egal de dinţi ai roţii index a 
angrenajului şi se datorează erorilor de execuţie la aceşti dinţi şi ai 
angrenajului complementar. 

> Benzi laterale - datorate modulaţiei semnalului uniform de angrenare şi 
reprezentând schimbări lente (ex: excentricitate) sau variaţii rapide 
datorate defectelor locale. 

> Armonici joase ale vitezei arborelui - datorate impulsurilor aditive 
repetate datorită rotaţiei. 

> Componente de intermodulaţie - reprezentând suma şi diferenţa 
ft-ecvenţelor altor componente, în particular când acestea sunt apropiate 
una faţă de alta. 

5.6.1. Armonicile de angrenare 

Abaterile de la profilul ideal, care sunt aceleaşi pentru fiecare angrenare şi 
care aşadar, au un semnal periodic la fiecare intrare în angrenare pot fi atribuite la 
două surse principale. Pe de o parte este încovoierea dintelui sub sarcina care 
variază după cum sarcina este distribuită între diversele numere de dinţi, în timpul 
fiecărui ciclu de antrenare, şi pe de altă parte există abateri care rezultă din uzura 
uniformă. Deoarece componenta de deformaţie a dintelui este dependentă de 
sarcină, pentru a obţine spectre repetative este esenţial să se facă măsurători 
întotdeauna cu aceeaşi încărcare. Sarcina trebuie să fie de asemenea suficientă 
pentru a asigura ca dinţii să fie permanent în contact altfel nu numai că va fi 
introdusă o sursă de aleatoriu dar angrenajele se vor defecta mult mai rapid. 

Cu sarcina constantă aşadar, orice schimbare în frecvenţa de angrenare şi 
armonicile ei, va fi cel mai probabil datorată uzurii. Figura 5.14 ilustrează un profil 
de uzură tipic, datorat alunecării specifice şi şocurilor, având în vedere că pe cercul 
de angrenare apare frecarea între flancurile profilului danturii. 

Profil 
evolventic 

Ideal 

Profil 
tipic de 
uzura 

Figura 5.14. Profil tipic de uzură pentru un angrenaj. 
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Se va vedea în figura 5.15, că această eroare de profil tinde să dea o 
distorsiune considerabilă frecvenţei angrenare, care va fi de ordin mai mare decât 
la frecvenţa de angrenare însăşi. 

De regulă, este recomandabil să se monitorizeze cel puţin primele trei 
armonici de angrenare pentru a detecta uzura danturii. 

dB ( 3 ) Frecventa de angrenare 
( X ) ( 2 ) Armonici superioare 

( J ) Valorile iniţiale ale spectrului 
^ Creşterea tipica datorata uzurii 

© 
© 
1 
1 
\ 
1 1 

Hz 

Figura 5.15. Modificări tipice ale spectrului de vibraţie datorată uzurii. 

5.6.2. Efectele modulaţiei 

Componentele la alte frecvenţe, în particular benzi laterale în jurul 
armonicilor de angrenare, pot fi de regulă explicate prin modulaţia vibraţiei de 
angrenare. De exemplu, datorită dependenţei de sarcină a efectului de încovoiere a 
dintelui, orice variaţie în încărcarea dintelui (ex. cauzată de nealienere) va tinde să 
provoace variaţia amplitudinii vibraţiei, dând astfel o modulaţie în amplitudine. 

în acelaşi timp aceste variaţii în încărcarea dintelui trebuie să dea variaţii în 
viteza unghiulară care au ca rezultat modulaţia în frecvenţă. Atât modulaţia în 
frecvenţă, cât şi în amplitudine la o anumită frecvenţă, dau naştere la benzi laterale 
spaţiate în jurul frecvenţei de bază (şi a armonicelor ei dacă este distorsionată) cu o 
spaţiere egală cu frecvenţă modulatoare şi aceste benzi laterale conţin informaţii de 
diagnostic foarte valoroase despre sursa efectului de modulaţie conducând adesea 
la o anumită roată într-un angrenaj complex. 

Figura 5.16 face uz de o metodă grafică pentru a determina influenţa în 
spectru de frecvenţă a unui efect de modulaţie în amplitudine în domeniul timp. Se 
utilizează teorema convoluţiei, plus faptul că convoluţia unei funcţii delta cu altă 
funcţie constă în înlocuirea funcţiei delta de funcţia convolutivă în funcţie 
(ponderală) de "aria" funcţiei delta. 

Figura 5.16.a. reprezintă efectul unui defect local idealizat într-un angrenaj 
unde semnalul de angrenare este presupus a fi modulat de un impuls scurt de 
lungime corespunzătoare distanţei dintre dinţi (plus componenta DC) 

Impulsul este evident repetat periodic la fiecare rotaţie a roţii. Spectrul 
acestui impuls periodic constă în toate armonicile vitezei de rotaţie a angrenajului 
până la un prim zero la frecvenţa de angrenare şi rezultatul convoluţiei lui cu toate 
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armonicele de angrenare este un spectru plat conţinând un mare număr de benzi 
laterale de nivel mic pe un domeniu larg de frecvenţe. Normal în practică 
amionicele joase, vor fi de asemenea completate prin efectele unui impuls aditiv. 

a. 

Defect local 

AitiMl'HHH 
H z 

Defect distribuit 
ĝ t) 

-I 

i' I 
H z 

Figura 5.16. Efectul distribuţiei defectului asupra familiei de armonici 
a) defect local: b) defect distribuit. 

Figura 5.16.b. ilustrează efectul unei extinderi a defectului în domeniul timp. 
Cu cât este mai largă înfaşurătoarea defectului în domeniul timp, cu atât mai 
îngustă şi mai înaltă va fi înfaşurătoarea benzilor laterale în domeniul frecvenţă, 
astfel ca ele vor apare mai evident ca benzi laterale în jurul amionicelor de 
angrenare. 

Chiar dacă au fost arătate spectre de amplitudine în locul spectrelor 
complexe care sunt strict aplicabile, ele reprezintă cazul mediu. Cazurile 
individuale vor diferi numai în mici detalii, prin accentuarea sau anularea parţială a 
unor benzi laterale şi se vor aplica aceleaşi tendinţe generale. De exemplu, 
rezultatele din figura 5.16.a. vor concorda calitativ atât cu rezultatele obţinute 
teoretic cât şi cu cele măsurate pentru un dinte. 

Figurile 5.16.a. şi 5.16.b. iau în considerare numai modulaţia în amplitudine, 
iar modulaţia în frecvenţă, care este întotdeauna prezentă, va tinde să modifice 
rezultatele într-o oarecare măsură. Chiar modulaţia cu o frecvenţă pură tinde să dea 
o familie de benzi laterale, dar considerând că modulaţia nu este foarte pronunţată, 
ea poate fi reprezentată prin două sau trei perechi de benzi laterale. 

Astfel, efectul adiţional al modulaţiei în frecvenţă este de a creşte într-o 
oarecare măsură numărul de benzi laterale şi de a face familiile de benzi laterale 
asimetrice prin întărirea/slăbirea datorată relaţiilor de fază diferite ale benzilor 
laterale datorate modulaţiei în amplitudine şi frecvenţă. 

5.6.3. Impulsuri aditive 

Atât modulaţia în frecvenţă cât şi cea în amplitudine tind să dea semnale 
care sunt simetrice în jurul liniei de zero. Orice asimetrie poate fi interpretată ca un 
impuls aditiv prezentat în figura 5.17. care este repetat la fiecare rotaţie a roţii din 
angrenajul în discuţie şi care astfel dă un număr de armonici ale acestei frecvenţe. 
Mărimea cu care acestea se extind în frecvenţă, depinde de lungimea impulsului ca 
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semnal în timp şi de exemplu, o lungime corespunzând spaţierii unui dinte, va da 
un spectru care tinde spre zero apropiat de frecvenţa de angrenare. 

Aşadar amionicile sub jumătatea frecvenţei de angrenare sunt mult mai 
probabil datorate efectelor adiţionale, în timp ce acelea din jurul şi deasupra 
frecvenţei de angrenare sunt generate ca benzi laterale mai degrabă decât ca o 
distorsiune a frecventei fundamentale. 

sainnal 
toi al 

samnal 
adiitv 

s v m n a l 
•n i to l 

Figiira 5.17. Diviziunea semnalului unui angrenaj in componente aditive ^i 
componente modulate în amplitudine 

Oricare alte componente în spectrele de vibraţii ale angrenajelor pot fi de 
regulă explicate, ca suma şi diferenţa frecvenţelor generate prin intermodulaţia 
celorlalte componente de bază. Odată recunoscute, astfel de componente nu dau în 
mod normal motive de îngrijorare deoarece ele în mod normal se vor schimba ca 
rezultat al schimbărilor în componentele fundamentale care pot fi puse în legătură 
cu condiţiile fizice aşa cum s-a discutat anterior. 

Figura 5.18 ilustrează un număr de probleme discutate în acest capitol, prin 
arătarea spectrelor de la acelaşi angrenaj. 

Luând întâi spectrul după reparaţie din figura 5.18.a., acesta poate fi 
considerat ca reprezentând stare nouă. S-a găsit că spectrul este dominat în 
întregime de frecvenţa de angrenare (333Hz) şi o componentă fantomă de 96Hz 
mai înaltă. Pot fi localizate până la a patra armonică de angrenare, primele două 
fiind mai proeminente. Cealaltă componentă semnificativă din spectru este o bandă 
laterală de intermodulaţie o aceeaşi spaţiere de 96Hz de la a doua armonică de 
angrenare, ca aceea a frecvenţei fantomă faţă de frecvenţa de angrenare 
fundamentală. 

Sunt prezente şi câteva benzi laterale dar la un nivel relativ scăzut. 
Considerând apoi spectrul înainte de reparaţie figura 5.18.b. se poate vedea 

că nivelele din întreg spectrul sunt mari, în special spre armonicile mai mari ale 
frecvenţei de angrenare, indicând uzura conform figurii 5.14. O altă indicaţie a 
uzurii este aceea ca nu mai poate fi văzută componenta fantomă deşi este probabil 
prezentă la un nivel mai mic. 
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In sfârşit numărul mare de benzi laterale cu spaţieri de 8,3Hz cât şi 25Hz 
indică o modulaţie considerabilă cu aceste două frecvenţe. Proporţia mare a acestor 
benzi laterale plus faptul că multe din armonicile din angrenare sunt apreciabil mai 
mici decât benzile laterale indică o influenţă considerabilă a modulaţiei în 
frecvenţă în generarea benzilor laterale. 

Spectru de putete Spectiu de puiae 

a) dupa reparaţie b) înaintea reparaţiei 
Figura 5.18. Spectre de la un semnal de vibraţie 

5.6.4, Consideraţii teoretice 
9 

Unele din consideraţiile acestui capitol sunt bazate pe aspectele teoretice ale 
analizei Fourier, care vor fi expuse puţin mai detaliat aici. 

Transformata Fourier, va fi reprezentată printr-o săgeată curbă cu două 
sensuri cu transformarea directă de la stânga la dreapta şi viceversa. 

Deci g(t) G ( f ) 
înseamnă că: 

şi: 
(5.16) 

(5.17) 

Vor fi presupuse următoarele proprietăţi ale transformatei Fourier. 
g(t) G(f) g(-t) G(f) g(t) 

şi relaţiile dintre componentele pare şi impare ale părţilor reale şi imaginare ale 
funcţiilor de frecvenţă şi/sau de timp sunt după cum urmează: 

Real par ^ ^ Real par 
Real impar Imaginar impar 
Imaginar par Imaginar par 
Imaginar impar ^ ^ Real impar 

Deoarece orice funcţie reală poate fi exprimată ca o sumă de componente 
pare şi impare urmează ca spectrul unei funcţii reale este "conjugata pară" adică: 

G(-f) = G*(f) ' (5.18) 
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Exista o relaţie definită (Transformata Hilbert) între părţile reale şi 
imaginare ale spectrului Fourier al unei "funcţii cauzale" (adică una egală cu zero 
pe timp negativ). Datorită relevanţei sale, este necesară o scurtă prezentare. 

Figura 5.19 arată o funcţie cauzală ipotetică în care ea poate fi divizată în 
componente pare şi impare. Aşa cum se va vedea, acestea trebuie să fie identice 
pentru timp pozitiv şi se vor anula pentru timp negativ. Astfel componenta pară 
(care determină părţile reale ale transformatei) nu este independentă de 
componenta impară (care determină părţile imaginare) ci sunt legate prin funcţia: 

dar: 
o (t) = sgn (î) • e (t) 

g(t)=e (t) + o (t) 
G ( f i = E ( j ) ^ i O ( f ) 

Unde g (t) G(j); e (t) 
Acum, 

E (fi: o (t) IO(f) 

o { f ) = - 3{o(/)} = 13{e{t) sgn(/)} = i 3{.(/)}3{sgn(/)} 
i i i 

(5.19) 

(5.20) 
(5.21) 

(5.22) 

Conform teoremei convoluţiei = - -
T 

' r 

v / / 
(5.23) 

sgn(/) 
iUf 

care este transformata Hilbert (inversă) a lui E(f). 

g(t)=e(t)+0(t) 

e(t) 

(5.24) 

o(t)=e(t)+sgn(t) 

Figura 5.19. Divizarea unei funcţii cauzale în componente pare şi impare 

Această informaţie de bază poate fl utilizată acum pentru a determina cea 
mai eficientă cale de calculare a cepstrumului. Deoarece spectrul de putere este o 
funcţie pară reală rezultă ca spectrul de putere logaritmică este de asemenea o 
funcţie reală pară. 

Considerând: 
C(7)=^'{logFJ (5.25) 
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şi 
C' (Vcr{logFJ (5.26) 

atunci din: 
C'(V-C(-V (5.27) 

şi din: 
C(-T)^C(T) (5.28) 

C'(T)^C(7) (5.29) 

Deci acelaşi rezultat este obţinut prin transformata directă sau inversă (cu 
excepţia) unui posibil factor de scală, depinzând de definiţia transformatei Fourier. 

Intr-un analizor FFT normal o transformată inversă, dacă este disponibilă, 
presupune date complexe, în timp ce transformata directa presupune adesea date 
reale (acesta este cazul cu analizorul B & K tip 2031 şi 2033). Astfel, deoarece 
spectrul de putere logaritmica este real, el poate fi mai eficient transformat printr-o 
transformată directă, deoarece numai jumătate din mărimea tampon este necesară 
sau invers, pentru o mărime tampon dată, rezoluţia posibilă este de două ori mai 
bună. 

Figura 5.20 arată un exemplu tipic. Figura 5.20.a. reprezintă intrarea la o 
transformată directă de 1024 puncte de date în analizorul tip 2033. Ea reprezintă un 
spectru de putere logaritmic de 400 linii măsurat anterior pe analizor şi 
transformată digital într-un calculator. 

Aceste valori de date, după conversia de format corespunzătoare, au fost 
plasate în eşantioanele numărul 1 până la 400 de înregistrări de timp (Eşantionul 
nr.O) componenta de curent continuu, a fost stabilită egală cu valoarea în dB a 
eşantionului nr.l). Deoarece spectrul de putere logaritmic este în realitate o funcţie 
reală pară, programul calculatorului a plasat de asemenea imaginea oglindă a 
spectrului de 400 linii (reprezentând componentele de frecvenţă negative) în 
eşantioanele numărul 624 la 1023 ale funcţiei de timp (amintindu-ne că orice 
spectru calculat prin proces FFT este periodic). 

Programul de calculator va determina analizorul să realizeze o 
transformată Fourier directă a acestei înregistrări de date şi să se oprească după 
obţinerea spectrului complex. Figura 5.20.b. reprezintă părţile reale ale 
transformatei şi figura 5.20.C. părţile imaginare. Aşa cum era de aşteptat părţile 
imaginare sunt toate egale cu zero deoarece cepstrumul în aceste condiţii este o 
funcţie reală pară. Figura 5.20.d. arată rezultatul continuării procesului de ridicare 
la pătrat şi adăugare a părţilor reale şi imaginare pentru a obţine spectrul de putere 
şi apoi de extragere a rădăcinii pătrate pentru a obţine spectrul de amplitudine. 
Acesta când este afişat pe o scală lineară de amplitudine, este modulul părţii reale 
figura 5.20.b.. Se va vedea că această versiune este puţin mai uşor de interpretat. 
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dar deoarece informaţia de bază a fost pierdută nu este posibil să se transforme 
înapoi în domeniul frecvenţă. 

Definiţia originală a cepstrumului relaţia 5.1 reprezintă, pur şi simplu, 
pătratele acestor valori de amplitudine . 

Aceeaşi procedură poate fi realizată utilizând analizorul 2031 [195], [196], 
198]. cu excepţia afişării cu scală de amplitudine linear din figura 5.20.d. şi apoi 

conversia de logaritmare poate fi mai uşor făcută în calculator. 

Opstrum - ImaginjfY Pifl -'r-
l-2ero» ;• 

I -

I i.. : - l 

" Ampliiude Cepjirum 
; -> • I 

: i : i » 
- I 

Figura 5.20. Procedura de calcul 
cepstrum- spectru bilateral 

Figura 5.21.Procedura de calcul 
cepstrum- spectru unilateral 

Soft-ul de cepstrum iniţial realizat de B & K pentru analizoarele FFT 
împreună cu un calculator, utiliza procedura de mai sus, dar curând s-a văzut că 
inserţia componentelor de frecvenţă negativă nu este necesară. Figura 5.21 similar 
cu figura 5.20., arată rezultatul transformării unui spectru unilateral, lăsând valorile 
de frecvenţă negativă egale cu zero şi înjumătăţind componenta de frecvenţă zero. 

Aşa cum se va vedea, exact acelaşi rezultat este obţinut pentru partea 
reală a transformatei cu excepţia unui factor de scală egal cu doi cu care rezultatul 
a fost multiplicat înaintea afişării. Aceasta, deoarece el este determinat de partea 
pară a spectrului care prin analogie cu funcţia cauzală din figura 5.19., este exact 
spectrul adevărat, scalat la jumătate din mărime. Astfel, dacă este dorit cepstrum-ul 
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unui spectî-u bilateral, partea imaginară poate fi ignorată. Pe de altă parte, se va 
\ edea că partea imaginară reprezintă transfomiata Hilbert a părţii reale şi deci arc 
proprietăţi foarte interesante. 

De exemplu, există treceri de zero în partea imaginară corespunzător 
\ ârfurilor din partea reală, dar un vârf pozitiv şi negativ pe fiecare parte. Este ca şi 
cum părţile reale şi imaginare reprezintă proiecţiile pe două plane perpendiculare 
ale unui vector rotitor a cărui amplitudine devine brusc mai mare în acea regiune 
de quefrenţă. In cazul general, amplitudinea reală a vârfului nu va apare în mod 
necesar fie în planul real, fie în cel imaginar şi este un motiv special pentru care 
acest lucru s-a întâmplat în acest caz. 

Specti-ul original din figurile 5.20 şi 5.21 este unul măsurat în mod real, 
unde frecvenţele de bandă laterală vor coincide toate cu armonicile vitezei 
arborelui de baza şi deci familia de benzi laterale include frecventa zero. 

spectru Cepstrum 
dB 

, . 1 1 A I 
Frecventa Hz 

Jl.l 
Frecventa Hz 

Quefrenta s 
dBI 

Quefrenta s 

Figura 5.22. a) Cepstnim-ul unei serii armonice 
b) Cepstrum-ul unei serii armonice impare 

Aşa cum e ilustrat în figura 5.22.a. un astfel de spectru va avea un 
cepstrum conţinând numai valorile reale pozitive. La extrema cealaltă, dacă familia 
de benzi laterale nu trece prin frecvenţa zero, dar este spaţiată simetric în jurul ei 
(cum ar fi un spectru bilateral de armonici impare) componentele de cepstmm vor 
fi o serie alternantă cu prima negativă conform figurii 5.22.b.. Dacă faza benzilor 
laterale este ceva intermediar componentele de cepstrum nu vor mai tl reale ci 
complexe şi singura cale de a determina amplitudinea maximă şi quefrenţă 
corespunzătoare este combinarea componentelor reale şi imaginare prin ridicare la 
pătrat, adunare şi extragerea rădăcinii pătrate, ceea ce este exact ce face analizorul 
când formează un spectru de amplitudine instantaneu din transformata complexă 
Fourier. 

Figura 5.20.d. arată rezultatul unei asemenea operaţii, dar în acest caz nu 
există aici un avantaj, deoarece vârfurile principale devin ceva mai late datorită 
contribuţiei părţii imaginare. Pe de altă parte, acolo unde spectrul original a fost 
obţinut printr-un proces zoom, acest cepstrum de amplitudine al unui spectru 
unilateral este mult mai uşor de interpretat. 

O altă situaţie unde această procedură este de preferat, deoarece benzile 
laterale nu coincid în mod necesar cu frecvenţele armonice, este în analiza 
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angrenajelor planetare unde vitezele de rotaţie nu sunt întotdeauna exact 
submultiplu fi-ecvenţelor de angrenare. 

Se va vedea că există unele situaţii în care o formă de cepstrum este de 
preferat şi altele în care cealaltă este mai bună. 

5.7. CONCLUZII 

> Spectrele de vibraţii ale cutiilor de viteze conţin în mod normal benzi 
laterale datorate atât modulaţiei frecvenţelor de angrenare şi armonicilor lor,cât şi 
creşterii în număr sau mărime a acestor benzi laterale, indicând de obicei 
defectarea. 
> Spaţierea acestor benzi laterale oferă informaţii valoroase de diagnostic 
despre sursa lor, deoarece atât modulaţia în amplitudine cât şi cea în frecvenţă, la 
aceeaşi frecvenţă prezintă benzi laterale cu aceaşi spaţiere. Cele mai multe defecte 
dau o combinaţie de modulaţie în amplitudine şi modulaţie în frecvenţă în acelaşi 
timp, proporţiile relative şi relaţiile de fază fiind dependente într-un mod complex 
de proprietăţile de răspuns ale unei maşini, şi astfel o divizare în cele două 
categorii este mai puţin utilă, decât o măsurare a "activităţii" totale de benzi 
laterale cu o spaţiere dată. 
> Cepstrumul, fiind un spectru al unui spectru logaritmic, este foarte potrivit 
atât pentru detectarea prezentei cât şi/sau pentru creşterea benzilor laterale în 
spectrele de vibraţii ale cutiilor de viteză şi pentru indicarea spaţierii lor medii 
peste întreg spectrul, şi este deci aplicabil atât pentru detecţia cât şi pentru 
diagnoza defectelor. 
> In legătură cu detecţia defectelor, cepstrum-ul are avantaje (în comparaţie cu 
analiza spectrală normală) de a fi capabil să extragă periodicităţile în spectru, ce nu 
sunt imediat evidente pentru ochi, şi de a fi insensibil la efectele secundare cum ar 
fi calea de transmisie a semnalului şi relaţiile de fază ale modulaţiei în amplitudine 
şi frecvenţă. 
> în legătură cu diagnoza defectelor, cepstrumul are avantaje în măsurarea 
spaţierii medii a benzii laterale peste un domeniu foarte larg al spectrului, deci 
permite o măsurare foarte precisă a spaţierii, şi de a fi reprezentativ pentru întreg 
spectrul. Cepstrumul are abilitatea de a concentra informaţia semnificativă de 
bandă laterală într-o manieră foarte eficientă. Deseori, atât informaţia spectrală cât 
şi cea cepstrală vor fi utile în efectuarea unui diagnostic, deoarece schimbările în 
forma spectrului, la care cepstrumul nu este sensibil, pot fi importante din punctul 
de vedere al diagnozei. De exemplu, la întrebarea dacă un defect este localizat 
distribuit sau acelaşi pentru fiecare dinte se poate răspunde cel mai uşor privind 
spectrul. 
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6. DETERMINĂRI EXPERIMENTALE 

6.1. DESCRIEREA STANDULUI 

Efcctuarea măsurătorilor experimentale, pentru studiul cutiilor de viteze, s-a 
efectuat pe un stand de măsurare, care simulează funcţionarea cutiei de viteze, în 
condiţiile exploatării pe autoturism. Măsurătorile experimentale conduc la 
concluzii care pot contlrma sau corecta consideraţiile teoretice din capitolele 
anterioare. 

Standul este prevăzut cu un lanţ de măsurare bazat pe un sistem de achiziţie 
de date, cu senzori piezoelectrici poziţionaţi pe carcasa cutiei de viteze. 

Standul de măsurare este conceput pentru a simula cât mai fidel funcţionarea 
cutiei de viteze în condiţii de exploatare. Sistemul de antrenare este asigurat de un 
motor electric trifazic (10), cu o putere de 5kW, care are turaţia arborelui de ieşire 
de 900 rot/min. Transmisia prin curele trapezoidale în trepte (8) asigură antrenarea 
arborelui cotit (6) a motorului autoturismului. întinderea curelei se realizează prin 
greutatea proprie a motorului electric şi un mecanism de întindere. Modificarea 
turaţiei de antrenare se realizează prin oprirea motorului electric şi trecerea curelei 
trapezoidale pe un alt diametru. 

Figura 6.1. Standul experimental 
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Cuplarea cutiei de viteze se face prin intermediul unui ambreiaj (2), care 
poate fi acţionat prin intermediul unei pârghii (3). Măsurarea turaţiei arborelui colii 
se face cu o lampă stroboscopică (11) şi un traductor de turaţie (12). 

Cutia de viteze (1) este fixată pe placa de bază cu ajutorul a două traverse 
sprijinite prin intermediul cuplajelor elastice cu care este fixată şi pe autoturism. 
Montajul permite o simulare a condiţiilor reale de funcţionare ale cutiei de viteze. 

Pe carcasa cutiei de viteze am stabilit un număr de opt puncte de măsurare 
în care s-au făcut determinările experimentale. Pe cele opt puncte s-au montai 
plăcuţe metalice, lipite rigid pe carcasă, care au rolul de fixare a traductorului 
piezoelectric. 

Figura 6.2. Poziţionarea plăcutelor şi a traductorului 

Iniţial măsurătorile s-au efectuat pentru determinarea vibraţiilor introduse de 
sistemul de antrenare, cutia de viteze fiind decuplată, având turaţia arborelui cotit 
de 900 rot/min, respectiv 2000 de rot/min. Determinările au fost făcute cu scopul 
de a putea elimina erorile introduse de sursele exterioare. 

Cutia de viteze se consideră în stare perfectă de funcţionare, deci vom 
considera aceste măsurători de referinţă. 

în continuare s-au efectuat determinări pentru cutia de viteze în sarcină, la 
turaţia de 900 rot/min, pentru toate cele cinci trepte de viteză. Rezistenţa la 
înaintare a fost simulată prin introducerea unei frâne electromagnetice. 

în prezent cele mai răspândite, la automobile, sunt cutiile de viteze cu 
variaţia în trepte a raportului de transmitere, cu arbori cu axe fixe şi cu acţionare 
mecanică. Aceste cutii de viteze permit obţinerea variaţiei raportului de transmitere 
în limitele necesare pentru o construcţie nu prea complicată, cu un randament 
ridicat si la un cost scăzut. 
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Părţile componente ale unei cutii de viteze în trepte sunt: 
- mecanismul reductor (cutia de viteze propriu-zisă); 
- sistemul de acţionare; 
- dispozitivul de fixare a treptelor; 
- dispozitivul de zăvorire a treptelor. 
Mecanismul reductor constituie partea principală a cutiei de viteze şi 

serveşte la modificarea raportului de transmitere, respectiv a momentului motor, în 
funcţie de variaţia rezistenţelor la înaintarea automobilului. 

Mecanismul reductor se compune din doi arbori pe care se află montate cinci 
perechi de roţi dinţate (cu ajutorul cărora se transmite mişcarea între arbori) şi 
dintr-un carter. 

Figura 6.3. Cutia de viteze 

Sistemul de acţionare serveşte la cuplarea şi decuplarea treptelor, 
dispozitivul de fixare nu permite trecerea dintr-o treaptă în alta sau în poziţia 
neutră, decât la intervenţia conductorului, iar dispozitivul de blocare nu permite 
cuplarea simultană a mai multor trepte. 

Cutiile de viteze sunt prevăzute cu mecanisme de sincronizare pentru 
realizarea schimbării vitezelor fără şocuri. Sincronizatoarele cu inerţie garantează 
cuplarea treptelor de viteză fără şocuri, deoarece au dispozitive de blocare care 
permit cuplarea treptelor numai la egalizarea vitezelor unghiulare ale pinionului şi 
roţii dinţate corespunzătore, înainte de intrarea în angrenare a acestora. 

Pentru a analiza modul de vibraţie a cutiei de viteze cu defecte, s-au generat 
defecte pentru sursele generatoare de vibraţii: rulmenţi, roţi dinţate, sincroane, etc. 

în scopul detectării vibraţiilor datorate defectelor rulmenţilor, s-au înlocuit 
rulmenţii de referinţă, cu rulmenţi a căror defect a fost generat pe calea de rulare şi 
pe două corpuri de rostogolire (role) prin atacarea acestora cu o soluţie concentrată 
de acid sulfuric. 
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Figura 6.4. Rulmenţii analizaţi 

După înlocuire s-a refăcut setul de măsurători în cele opt puncte de 
măsurare, pentru toate treptele de viteză la turaţia de 900 rot/min. 

Următorul defect a fost generat pentru pinionul arborelui de intrare al cutiei 
de viteze. Defectul pinionului constă în deformarea profilului unui dinte şi 
generarea unor ciupituri pe profilul acestuia. Experimentul s-a efectuat pentru cutia 
de viteze cu ambele defecte generate pentru toate punctele de măsurare şi toate 
treptele de viteză. 

Figura 6.5. Pinioanele analizate 

în urma acestui experiment am înlocuit rulmenţii cu cei de referinţă şi am 
refăcut tot setul de măsurători doar cu pinionul defect. 

Măsurătorile experimentale efectuate pe standul experimental au fost 
achiziţionate şi prelucrate prin intermediul unui sistem de achiziţie a datelor. 

6.2. SISTEMUL DE ACHIZIŢIE A DATELOR 

O modalitate din ce în ce mai răspândită astăzi pentru măsurare, testare şi 
control industrial constă în utilizarea unui calculator personal cu extensii de 
magistrală corespunzătoare. 
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Figura 6.6. Sistem de achiziţie a datelor 

Obţinerea unor rezultate corecte cu ajutorul unui sistem de achiziţie a datelor 
dotat cu calculator personal depinde de fiecare element al sistemului. Un astfel de 
sistem, prezentat în figura 6.6., este compus din: calculator personal, traductoare, 
circuite de condiţionare a semnalelor, hardware de achiziţie a datelor şi software 
specializat. 

6.2.1. Traductoare de vibraţii 

în principiu, determinarea vibraţiilor presupune măsurarea unuia dintre cei 
trei parametri caracteristici: amplitudinea, viteza sau acceleraţia mişcării corpului 
care vibrează. Cunoscând unul dintre aceşti parametri se pot deduce ceilalţi doi 
prin operaţii de derivare sau integrare. Deoarece din punct de vedere al procesării 
semnalului, integrarea este mai avantajoasă decât derivarea, în tehnică se preferă 
măsurarea acceleraţiei. Un alt avantaj îl constituie faptul că traductoare le de 
acceleraţie sau accelerometrele nu necesită un sistem de referinţă. • » 

Una dintre cele mai răspândite soluţii constructive pentru accelerometre are 
la bază fenomenul piezoelectric, care constă în proprietatea unor cristale fără 
centru de simetrie de a genera sarcini electrice pe feţele acestora, când sunt supuse 
la solicitări de întindere sau compresiune. Cantitatea de sarcină electrică Q este 
proporţională cu mărimea forţei F ce produce deformaţia. 

în cadrul experimentărilor se folosesc traductoare piezoelectrice de 
compresie. Un astfel de traductor este arătat în figura 6.7. 
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Figura 6.7. Traductor piezoelectric 

Elementele active ale accelerometrului sunt cristale piezoelectrice. Acestea 
acţionează ca nişte arcuri ce fac legătura între baza accelerometrului şi masele 
seismice, prin intermediul piesei centrale prismatice. Când accelerometrul 
vibrează, asupra fiecărui element piezoelectric acţionează o forţă egală cu produsul 
dintre acceleraţia masei seismice şi masa ei. Masele seismice fiind constante, 
rezultă că sarcina electrică produsă este proporţională cu acceleraţia maselor 
seismice. Cum acestea au aceeaşi acceleraţie (amplitudine şi fază ) ca şi baza 
accelerometrului, într-un domeniu foarte larg de fi-ecvenţe, semnalul de ieşire al 
accelerometrului este proporţional cu acceleraţia bazei şi deci cu acceleraţia 
suprafeţei pe care este montat accelerometrul. 

Traductorul KD42 utilizat are o sensibilitate Bqa = 140 [pC/g] care exprimă 
legătura dintre acceleraţia măsurată şi semnalul electric generat. 
O altă caracteristică importantă a traductorului este răspunsul în amplitudine, 
prezentat în figura 6.8. Se observă că domeniul de liniaritate este cuprins între IHz 
şi 10 kHz, interval în care trebuie să se găsească şi frecvenţele vibraţiilor mecanice 
măsurate. 
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Figura 6.8. Domeniul de liniaritate al traductorului KD42 

Ultima realizare în domeniul accelerometrelor o constituie cele de tip 
DeltaTron, acestea având încorporate preamplificatoare ce elimină necesitatea 
folosirii unor amplificatoare de sarcină separate. 
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6.2.2. Condiţionarea semnalului 

Circuitele de măsurare pentru traductoarele piezoelectrice ridică o serie de 
probleme începând cu cablul de conectare, care introduce o rezistenţă de izolaţie şi 
o capacitate parazită. Un alt factor perturbator este fenomenul triboelectric, prin 
care se produc sarcini electrice ca urmare a frecărilor dintre izolator şi metal, din 
cauza îndoirilor, şocurilor şi vibraţiilor. Filtrarea acestor zgomote printr-un 
amplificator de tensiune este o soluţie rigidă, deoarece etalonarea schemei se face 
numai pentru un cablu dat, iar modificarea unor parametri externi poate introduce 
erori importante. 

Eliminarea acestor neajunsuri se poate realiza cu ajutorul unor 
amplificatoare de sarcină, mai exact convertoare de sarcină-tensiune, cu schema 
prezentată în figura 6.9. 

CatAjo 

Tr» 
r 

2 • ^ e 
AO 

3 • 4 

Figura 6.9. Schemă amplificator de sarcină 

Cele două amplificatoare operaţionale au fost ecranate pentru a reduce 
nivelul tensiunilor perturbatoare. Tensiunea măsurată utilizând acest circuit va fi 
proporţională cu acceleraţia. Circuitele de măsurare pentru traductoarele 
piezoelectrice ridică o serie de probleme începând cu cablul de conectare, care 
introduce o rezistentă de izolaţie şi o capacitate parazită. Un alt factor perturbator 
este fenomenul triboelectric, prin care se produc sarcini electrice ca urniare a 
frecărilor dintre izolator şi metal, din cauza îndoirilor, şocurilor şi vibraţilor. 
Filtrarea acestor zgomote printr-un amplificator de tensiune este o soluţie rigidă 
deoarece etalonarea schemei se face numai pentru un cablu dat, iar modificarea 
unor parametri externi pot introduce erori importante. 

Eliminarea acestor neajunsuri se face cu ajutorul unor amplificatoare de 
sarcină, mai exact convertoare de sarcină - tensiune, cu schema prezentată în figura 
6.9. Cele două amplificatoare operaţionale au fost ecranate pentru a reduce nivelul 
tensiunilor perturbatoare. Tensiunea măsurată utilizând acest circuit va fi 
proporţională cu acceleraţia. La realizarea practică a circuitului de condiţionare a 
semnalului conform figurii 6.8, trebuie avut în vedere că acesta se comportă ca şi 
un filtru de semnal. 

Componentele electronice trebuie alese în aşa fel încât să nu se elimine 
frecvenţele utile, în special cele joase, corespunzătoare modurilor proprii de 
vibraţie. 
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Figura .6.10. Circuit de interfaţă al traductorului 

Pentru circuitul din figura 6.10 s-au utilizat următoarele componente : 
- AO circuitul operaţional de amplificare 0PA27GP; 
- rezistenţele R1 = 40 KQ, R2 = 1 KQ, R3 = 39 KQ, R4 = RS = 1,8 KQ 
- condensatorul C = 0,47 |liF. 
Componentele electronice trebuie alese în aşa fel încât să nu se elimine 

frecvenţele utile, în special cele joase, corespunzătoare modurilor proprii de 
vibraţie a structurii mecanice testate. Relaţia de legătură între acceleraţie şi 
tensiunea măsurată la ieşirea din circuitul de condiţionare se deduce pornind de la 
formula schemei, scrisă în domeniul operaţional: 

^ ^^^ C l + s R , C R: 

(6.1) 

unde U(s) este tensiunea în domeniul operaţional, U(t) tensiunea în domeniul de 
timp, iar L este operatorul de transformare Laplace. Trecând în domeniul frecvenţă 
se obţine 

Rs 
C l + j ( O R , C R , 

(6.2) 

formulă în care se impune ca: \jo)R]C \ = coRjC > 2,3, pentru a satisface condiţia 
de liniaritate a răspunsului în amplitudine al amplificării. Rezultă în final: 

Q R s _ B , a a R , U = 
c R , C R , 

(6.3) 

înlocuind valorile numerice în relaţia (6.3) se obţine formula de legătură 
dintre amplitudinea tensiunii măsurate şi amplitudinea acceleraţiei care o 
determină a=256U. 
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6.2.3. Placa de achiziţie 

Memorarea seninalelor continue provenite de la traductoare se poate realiza 
numai în mod discret, la anumiţi paşi de timp într-un interval de observaţie, numit 
eşantionare. Valorile discrete obţinute aproximează semnalul continuu, cu o 
acurateţe care se exprimă prin precizia de conversie analog-digitală. Transformarea 
semnalului continuu într-o serie de valori discrete se realizează cu ajutorul unor 
circuite electronice specializate numite şi plăci de achiziţie, care sunt de fapt 
convertoare analog digitale ce se interpun între traductor şi calculator. 
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- ^ O r ^ P B 

a. b. 

Figura 6.11. Schema plăcii de achiziţie 

Sistemul de achiziţie a datelor realizat se bazează pe placa de achiziţie PCI-
1200 din figura 6.11.a., produsă de firma National Instruments. Schema bloc de 
funcţionare a acesteia este prezentată în figura 6.11 .b. 

Principalele caracteristici ale acestei plăcii sunt: 
- 8 canale analogice de intrare; 
- 24 de canale de intrare digitale; 
- convertire analog-digitală şi digital-analogică cu o precizie de 12 biţi, 
- rata de eşantionare maximă 100 kS/s; 
- domeniul semnalelor de intrare O ^ 10 V unipolar sau - 5 ^ +5V bipolar. 
Precizia de digitizare a semnalelor exprimă legătura dintre valoarea 

numerică naturală înregistrată de sistem şi valoarea reală corespunzătoare 
semnalului analog. 

în cazul plăcii PCI-1200, precizia de aproximare este de 12 biţi, ceea ce 
înseamnă că domeniul seninalelor -5 +5V este divizat în 2'" = 4096 intervale 
cărora li se asociază o unitate digitală întreagă, cu alte cuvinte o unitate digitală 
înregistrată corespunde unei tensiuni de 10/4096 = 0,00241 [V]. 

6.3. PROGRAM PENTRU ACHIZIŢIA DATELOR 

Programul realizează achiziţia datelor primite de la traductorul piezoelectric 
într-un interval de timp de 5 secunde. Programul este scris în limbajul de 
programare Visual C folosind bibliotecile standard ale acestuia şi biblioteca de 
funcţii a plăcii de achiziţie Nat. Instr. PCI 1200. Datele achiziţionate sunt salvate 
într-un fişier de date. Achiziţia se realizează în opt puncte de măsurare pentru 
fiecare din cele cinci viteze ale cutiei. La sfârşitul achiziţiei datelor, programul 
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verifică dacă aceasta s-a realizat corect şi afişează pe ecran un mesaj de 
confirmare. 

/* Biblioteci utilizate */ 

/•biblioteca de funcţii a plăcii de achiziţie Nat. Instr. PCI 1200 */ 

#include "nidaqex.h" 

/* bibliotecile standard Visual C*/ 

#include <fcntl.h> 
#include <io.h> 
#include <stdlib.h> 
#include <stdio.h> 
#include <conio.h> 
#include <ctype.h> 
#include <math.h> 
#include <string.h> 
#include <sys/types.h> 
#include <sys/stat.h> 

/* început program */ 

void main(void) 
{ 

* Variabile locale: 

* / 

il6iStatus = 0; 

/*Valoare retumată în caz de eroare*/ 

il6iRetVal = 0; 

/•Identificatorul plăcii de achiziţie*/ 

i l6 iDevice = 1; 
/*Timpul total de achiziţie, 
în cazul apariţiei unei erori 
achiziţia se opreşte automat după 
expirarea acestui timp*/ 
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i32 ITimeout = 600; 

/•Numărul de canale pe care se achiziţionează */ 

i 16 inumChans = 1; 

/* Amplificarea plăcii de achiziţie */ 

i l6 iGain = 1; 

/* Numărul de achiziţii pe secundă pentru mai multe canale */ 

f64 dSampRate = 20000.0; 

/* Numărul de achiziţii pe secundă pe un canal */ 

f64 dScanRate = 0; 

/*Numărul total de achiziţii */ 

u32ulCount = 100000; 

/*Nume fişier cu date achiziţionate */ 

char* strFilename = "a"; 
i l6 iIgnoreWaming = 0; 

/* Setarea limitei de timp : nr. secunde * 18tacturi/sec.) 

iStatus = Timeout_Config(iDevice, ITimeout); 

iRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "Timeout_Config", 
iIgnoreWaming); 

/* Specificarea numelui de fişier în care se înscriu datele */ 
printf("\n Numele fişierului : "); 
scanf("%s",StrFilename); 
printf("\n"); 

printf("\n Pentru pornirea achiziţiei apasati orice tasta.... "); 

/*Aşteaptă apăsarea unei taste pentru începerea achiziţiei */ 

while(!kbhit()); 
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printf("Start achiziţie!\n"); 

/* Achiziţie pe disc */ 

iStatus = Lab_ISCAN_to_Disk (iDevice, inumChans, iGain, strFilename, 
ulCount, dSampRate, dScanRate, 0); 

iRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "LabJSCANtoDisk" , 
iIgnoreWaming); 

/*Daca achiziţia s-a terminat cu succes scrie "OK" pe ecran */ 

if (iStatus == 0) printf(" O.K.!"); 

/*Resetează limita de timp */ 

iStatus = Timeout_Config(iDevice, -1); 

/* Afişează pe ecran mesajul de terminare a achiziţiei */ 

printf("Terminat achizitie!\n"); 

/* Sfârşit program */ 
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7. PRELUCRAREA ŞI INTERPRETAREA DATELOR 

7.1. METODA DE ANALIZA 

Metoda de analiză utilizată [146], [147] este cu canal dual şi are facilităţi de 
editare, care o fac cel mai potrivită pentru identificarea şi separarea familiilor de 
armonice utilizând analiza cepstrum. 

Spectml semnalului unei cutii de viteze va consta, de obicei, dintr-un număr 
de familii de armonice. Aceste familii de armonice provin de la diferiţi arbori şi 
rulmenţi din cutia de viteze şi de la frecvenţele angrenajelor cu roţi dinţate. Roţile 
dinţate au de obicei un număr prim de dinţi. Acesta este un avantaj, deoarece face 
ca uzura să fie distribuită mai uniform pe profilul danturii angrenajelor, dar este de 
asemenea un avantaj din punct de vedere al măsurătorilor, deoarece înseamnă că de 
obicei diferitele familii de armonici nu se suprapun. Pe de altă parte, deseori pot 
exista câteva familii de armonice care pot fi separate dificil în spectru. Cepstrumul 
este un instrument practic care face uşoară găsirea acestor familii diferite de 
armonice, iar familiile individuale pot fi monitorizate pentru detectarea 
modificărilor, care indică faptul că funcţionarea este necorespunzătoare. 

Cepstrumul de putere fiind definit ca transformata Fourier inversă a 
logaritmului spectrului de putere conform relaţiei 5.3. este utilizat pentru această 
analiză duală conform schemei următoare. 

Schema bloc a prelucrării datelor este prezentată în figura 7.1. 

s e m n a l Scalare în 
FFT 

Ridicare la Media 
aritmetică t e m p o r a l timp w FFT pătrat • 

Media 
aritmetică 

S p e c t r u l d e 

p u t e r e 

Logaritm 
Scalare în 
frecvenţă IFFT Logaritm 
Scalare în 
frecvenţă w IFFT 

C e p s t r u m d e p u t e r e 

Fig. 7.1. Diagrama bloc a fluxului de date în analiza Cepstrum 

A fost efectuată o măsurare de mediere a spectrului pe o cutie de viteze cu 
o singură treaptă (arbore de intrare, un angrenaj, arbore de ieşire). Semnalul de 
vibraţii a fost măsurat şi analizat pe un analizor de semnal cu canal dual. 

Dacă studiem autospectrul semnalului vedem un număr mare de armonici 
prezentate în figura 7.2. 

Familiile de armonici pot fi găsite utilizând cursorul de armonici, dar acesta 
poate fi un proces laborios. Pe grafic a fost găsită o familie de armonici cu Af=125 
Hz. 
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«fi Specdu de pulei« 

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 

(Hîl 

Figura 1.2. Spectrul semnalului 

Procesul de căutare a familiilor de armonici este mult mai uşor în domeniul 
cepstrum prezentate în figura 7.3. 

Pe grafic, a fost găsită familia de armonice în cepstrum cu At=8,4 ms notată 
cu A. Se poate vedea că există de asemenea şi o altă familie de armonice în 
cepstrum, cu un pas mai mare 20 ms notată cu B. 
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(«cl 

Figura 7.S. Cepstrumul semnalului 

Familia de 8,4 ms corespunde familiei de armonice găsită anterior în 
spectru care identifică un defect. Intervalele dintre armonice în frecvenţă şi 
armonicele în cepstrum sunt reciproce una alteia. 
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7.2. PROGRAME DE CALCUL 

Prelucrarea datelor achiziţionate cu traductorul piezoelectric s-a realizat cu 
ajutoml unui program implementat în mediul MatLab 6.0. Programul realizează 
analiza semnalelor de zgomot şi vibraţie în scopul diagnosticării defectelor apărute. 

In figura 7.4. este prezentată schema bloc a programului. 

Figura 7.4 Schema bloc pentru analiza rezultatelor 

Programul principal specan 1 

Acest program defineşte interfaţa grafică utilizator, creând un meniu din 
care pot fi selectate subprogramele specan 3, specan 4, specan 5, specan 6, specan 
7 şi specan 8. 

% Iniţializare variabile 
% Definire interfaţa grafica utilizator: "specani" 
global contor x1 calibrare; 
fre_esant = 20000; 
nr_esant = 16384; 
contor = 1; 
% Calibrare semnal 
VoTransformare in volţi 
calibi =(10/4096); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
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kd35 = 0.0; 
% Transformare in m/s'^-2 
% calibrare = calib1*9.81/kd42; 
f40_1_1 = figure('Name','Analiza spectrala a semnalelor achiziţionate',... 

•NumberTitle'/ofT); 
%'MenuBar','none', 
% Butoane 
f40_1_4_2 = uicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'Semnal',... 

'Position', [5 5 70 20], 'Callback', 'specanS'); 
f40_1_4_3 = uicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'Spectru',... 

'Position', [80 5 70 20], 'Callback', 'specan4'); 
f40_l_4_1 = UicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'Cepstru',... 

'Position', [155 5 70 20], 'Callback', 'specanS'); 
f40_1_4_4 = UicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'RMS',... 

'Position', [230 5 70 20], 'Callback', 'specanS'); 
f40_1_4_5 = UicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'PEAK to PEAk',... 

'Position', [305 5 100 20], 'Callback', 'specan7'); 
f40_1_4_6 = UicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'PEAK',... 

'Position', [410 5 70 20], 'Callback', 'specanS'); 
% Ieşire 
f40_1_6 = uicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'Ieşire',... 

'Position', [485 5 70 20], 'Callback', •delete(f40_1_1)'); 

Subprogramul specan4 

Acest subprogram are ca date de intrare datele achiziţionate care se găsesc în 
fişierele de date. După selectarea fişierelor de date se apelează subprogramul 
spectru. 

% Deschidere fişier si lansare spectru 
global contor x1; 
[filename.pathname] = uigetfile('*.*','Selectati fişierul de date',300,100); 
if filename ~=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r'); 
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16'); 
fclose('all'); 
spectru; 

elseif filename == O 
disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 

end 

Subprogramul spectru 

Subprogramul spectru realizează analiza spectrului de putere cu ajutorul 
transformatei Fourier. După definirea constantelor proprii şi a constantei 
traductorului în funcţie de tipul acestuia, se realizează filtrarea semnalului prin 
apelarea funcţiei Hanning (hann). Aplicând transformata Fourier ( f f t ) rezultatul 
este obţinut în domeniul frecvenţă [dB". 
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% Calcul si afişare Spectru 
% Constante program 
global x1; 
fre_esant = 20000; 
nr_esant = % trebuie sa fie o putere a lui 2 
pct_med = 128; % trebuie sa fie o putere a lui 2 
domeniu_plot_frecv = 3200; 
% Calibrare semnal 
% Transformare in volţi 
x1 =x1.*(10/4096); 
% Se scade valoarea offset 
x1 = x1 - mean(x1); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
kd35 = 0.0439; 
% Calibrare 
x1 = x1./kd35; 
% Transformare in m/s^2 
x1 = x r 9 . 8 1 ; 
% Generare filtru 
H = hann(pct_nned)/pct_med; 
% Spectru 
amp = 20*log10(real{fft(x1,nr_esant)).'^2/(10'^(-5))); 
amp = amp(1:nr_esant/2); 
amp = abs(amp); 
% Medie 
amp = conv(H,amp); 
% Grafic spectru 
amp = abs(amp(pct_med/2:length(amp)-(pct_med/2))); 
frecv = (0:length(amp)-1)*fre_esant/nr_esant; 
frecv = frecv(:); 
dom_spec = floor(domeniu_plot_frecv*nr_esant/fre_esant); 
figure;plot(frecv(10:dom_spec),amp{10:dom_spec)/k'); 
title(strcat{'Spectru semnal')); 
xlabeK'Frecventa [Hz]'); 
ylabelCdB (m/s'^2)'); 

Subprogramul specan 3 

Acest subprogram primeşte la intrare datele achiziţionate care se găsesc în 
fişierele de date. După selectarea fişierelor de date se apelează subprogramul 
Cepstru. 

% Deschidere fişier si lansare Cepstru 
global contor x1; 
[filename.pathname] = uigetfile('*.*','Selectati fişierul de date',300,100); 
if filename ~=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r'); 
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16'); 
fclose('air); 
cepstru; 
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elseif filename == O 
disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 

end 

Subprogramul Cepstni 

Subprogramul cepstru realizează analiza cepstrum a semnalului achiziţionat. 
După definirea constantelor se asociază fiecărui tip de traductor constanta proprie. 
Semnalul analizat este filtrat prin intermediul filtrului Hanning (funcţia hann - care 
realizează medierea semnalului) după care se execută analiza cepstrum şi se 
afişează rezultatul. 

% Calcul si afişare Cepstru 
% Constante program 

global x1 
fre_esant = 20000; 
nr_esant = 2'^16; % trebuie sa fie o putere a lui 2 
durata = 5; 
pct_med = 64; % trebuie sa fie o putere a lui 2 
domeniu_plot_frecv = 3200; 
domeniu_plot_timp = 0.128; 

VoTransformare in volţi 
x1 =x1.*(10/4096); 
% Se scade valoarea offset 
x1 = x1 - mean(x1); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
kd35 = 0.0439; 
% Calibrare 
x1 = x1./kd35; 
VoTransformare in m/s 
x1 =x1*9.81; 
% Generare filtru 
H = hann(pct_med)/pct_med; 
% Spectru 
amp = real(fft(x1,nr_esant)).'^2; 
amp = amp(1:nr_esant/2); 
amp = abs(amp); 
% Filtrare (mediere cu f i l tru Hanning) 
amp = conv(H,amp); 
amp = abs(amp(pct_med/2:length(amp)-{pct_med/2))); 
frecv = (0:length(amp)-1 )*fre_esant/nr_esant; 
frecv = frecv(:); 
dom_spec = floor(domeniu_plot_frecv*nr_esant/fre_esant); 
% Logaritm 
amp = 20*log10(amp/(10'^(-5))); 
% l f f t 
amp_ceps = abs(real(ifft(amp))); 
% Grafic cepstru 
timp_ceps = (0:length(amp_ceps)-1 )/fre_esant; 
dom_ceps = floor(domeniu_plot_timp*fre_esant); 
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figure;plot(timp_ceps(10:dom_ceps),amp_ceps(10:dom_ceps),'k'); 
title(strcat('Cepsrum')); 
xlabel(Timp [s]'); 
ylabeK'dB (m/s'^2y); 

Subprogramul specan 5 

Acest subprogram preia semnalul traductorului piezoelectric achiziţionat din 
fişierul de date şi îl afişează. 

% Deschidere fişier si afişare semnal 
global contor x1; 
[filename.pathname] = uigetfile('*.*','Selectati fişierul de date',300,100); 
if filename -=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename),Y'); 
[x1 ,count1] = fread(fid,inf;int16'); 
fclose('air); 
counti = 100000; 
x1 = x1(1:count1); 
timp = [1:count1]/20000; 
% Calibrare semnal 
VoTransformare in volţi 
x1 =x1.*(10/4096); 
% Se scade valoarea offset 
x1 = x1 - mean(x1); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
kd35 = 0.0439; 
% Calibrare 
x1 = x1 ./kd35; 
VoTransformare in m/s 
x1 = x r 9 . 8 1 ; 
VoAfisare 
f_1 = figure('Name','Semnal',... 
'NumberTitle','off); 
plot(timp,x1 ,'k'); 
title(strcat('Semnal traductor piezoelectric')); 
xlabel('Timp [s]'); 
ylabelj'Acceleratie [g]'); 

elseif filename == O 
disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 

end 

Subprogramul specan 6 

Pentru determinarea caracteristicii statistice RMS = 

II 

S(.v,)' 
subprogramul 

specan 6 calculează şi afişează această valoarea pentru fiecare semnal achiziţionat. 
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% Calcul si afişare RMS 
global contor x1; 
[filename.pathname] = uigetfileC*.*','Selectati fişierul de date',300.100); 
if filename -=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename);r'); 
[x1,count1] =fread(fid,inf;int16'); 
fclose('air); 
% Calibrare semnal 
%Transformare in volţi 
x1 =x1.*(10/4096); 
% Se scade valoarea offset 
x1 = x1 - mean(x1); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
kd35 = 0.0439; 
% Calibrare 
x1 = x1./kd35; 
VoTransformare in m/s^2 
x1 = x1*9.81; 
% Calcul RMS 
x1_rms = (sqrt(sum(x1.'^2)/size(x1,1))); 
x1_rms_str = num2str(x1_rms); 
% Afişare 
f46_1_4_1 = uicontroK'Styie', Text', 'String', x1_rms_str,... 

'Position', [20 305 70 20]); 
f46_1_4_2 = UicontroK'Styie', 'Text', 'String', 'RMS',... 

'Position', [20 330 70 20]); 
elseif filename == O 

disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 
end 

Subprogramul specan 7 

Acest subprogram calculează şi afişează valoarea caracteristicii statistice 
dată între valorile maxime şi valorile minime a semnalului. 

VoCalcul si afişare Peak to Peak 
global contor x1; 
[filename,pathname] = uigetfile('*.*','Selectati fişierul de date',300,100); 
if filename ~=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r'); 
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16'); 
fclose('all'); 
% Calibrare semnal 
VoTransformare in volţi 
x1 =x1.*(10/4096); 
% Se scade valoarea offset 
x1 = x1 - mean(x1); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
kd35 = 0.0439; 
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% Calibrate 
x1 =x1./kd35; 
%Transformare in m/s 
x1 = x r9 .81 ; 
%Calcul Peak to Peak 
x1_peak_to_peak = max(x1)-min(x1); 
x1_peak_to_peak_str = num2str(x1_peak_to_peak); 
% Afişare 
f46_1_4_1 = uicontrol('Style', Text', 'String', x1_peak_to_peak_str,... 

•Position', [95 305 70 20]); 
f46_1_4_2 = uicontroK'Style', Texf , 'String', 'PEAK to PEAK',... 

•Position', [95 330 100 20]); 
elseif filename == O 

disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 
end 

Subprogramul specan 8 

Acest subprogram calculează şi afişează valorile pozitive ale caracteristicii 
statice maxime a semnalului. 

% Calcul si afişare Peak 
global contor x1; 
[filename,pathname] = uigetfile('*.*','Selectati fişierul de date',300.100); 
if filename ~=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r'); 
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16'); 
fclose('air); 
% Calibrare semnal 
% Transformare in volţi 
x1 =x1.*(10/4096); 
% Se scade valoarea offset 
x1 = x1 - mean(x1); 
% Constanta traductorului KD42 
kd42 = 0.0415; 
kd35 = 0.0439; 
% Calibrare 
x1 =x1./kd35; 
% Transformare in m/s^2 
x1 = x1*9.81; 
% Calcul Peak to Peak 
x1_peak = (max(x1)-min(x1))/2; 
x1_peak_str = num2str(x1_peak); 
% Afişare 
f46_1_4_1 = UicontroK'Style', 'Text', 'String', x1_peak_str,... 

'Position', [200 305 70 20]); 
f46_1_4_2 = UicontroK'Style', 'Text', 'String', 'PEAK',... 

'Position', [200 330 70 20]); 
elseif filename == O 

disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 
end 
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7.3. INTERPRETREA REZULTATELOR 

In scopul diagnosticării cutiei de viteze tară defect s-au trasat diagramele 
din tlgura 7.5., ale semnalului achiziţionat în timp, spectrului de putere în trecvenţă 
şi ale cepstmmului în timp cu ajutorul programelor sus menţionate. 
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Figura 7.5. Diagramele cutiei de viteze fără defecte 

S-au obţinut valori ale amplitudinii în cepstrum până la 0,55m/s" şi 
spaţierea benzilor laterale corespunde frecvenţelor vibraţiilor generate de rulmenţi 
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angrenaje şi transmisia prin intennediul curelei. Valoarea RIVIS corespunzătoare 
semnalului achiziţionat este de 1,3761 m/s". 

Pentru diagnosticarea cutiei de viteze cu angrenaj defect s-au obţinut 
diagramele din figura 7.6., ale semnalului achiziţionat în timp, spectrului de putere 
în frec\enţă şi ale cepstrumului în timp. In aceste diagrame apar vârfuri egal 
spaţiate pe diagrama cepstrum care corespund defectului din angrenaj. 
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Figura 7,6, Diagramele cutiei de viteze cu defect hi angrenaj 
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Pentru determinarea aproximativă prin calcul a frecvenţei semnalului 
generat de defectul din angrenaj se utilizează următoarea metodologie: 

Frecvenţa de angrenare se determină cu relaţia: 

N 
(7.1) 

în care reprezintă frecvenţa de rotaţie a roţii conducătoare iar N,, reprezintă ce! 
mai mic divizor comun al numărului de dinţi corespunzător pinionului şi roţii 
dinţate. Matematic frecvenţa de rotaţie f,„ a roţii conducătoare se poate exprima cu 
ajutorul frecvenţei de rotaţie a pinionului şi numărului de dinţi ai acestuia, sau a 
frecvenţei de rotaţie a roţii conduse şi numărului de dinţi ai acesteia. 

f = f x Z = f x Z (7.2) 
ni J rp p J rg g v / 

unde: 

> = — , reprezintă frecvenţa de rotaţie a roţii conduse exprimată în [Hz 
R 

60 
R 

> / p = — , reprezintă frecvenţa de rotaţie a pinionului exprimată în [Hz]; 
' ' 6 0 

> Zp- reprezintă numărul de dinţi ai pinionului; 
^ Zg- reprezintă numărul de dinţi ai roţii dinţate. 

Frecvenţa de angrenare ftr, pentru un dinte al pinionului care intră în 
angrenare cu acelaşi dinte al roţii conduse este dat de relaţia: 

f -N ^ f ^ (7.3) 
Z Z 

g p 

Frecvenţa de angrenare va avea o frecvenţă joasă care poate fi greu detectată 
în spectru dar poate fi depistată uşor în cepstrum. 

Pentru această cutie de viteze analizată în domeniul timp, frecvenţa de 
angrenare are valoarea dată în tabelul de mai jos: 

Tipul Treapta Numărul de Numărul de Na Frecvenţa Frecvenţa 
cutiei de viteză dinţi ai roţii dinţi ai 

pinionului 
de rotaţie de 

angrenare 

1 42 11 899,97 50,94 
2 38 17 899,98 49,09 

365 3 34 23 899,98 47,36 
4 33 34 899,96 40,29 
5 31 36 899,93 40,29 

Această valoare obţinută prin calcul indică apariţia vârfurilor de frecvenţă 
pe diagrama cepstrum la un interval Atcp=l/ftr=1/50,94 =0,0196 [s] 

Analizând diagramele obţinute experimental se observă o spaţiere între 
două vârfuri în diagrama cepstum, apropiată de valoarea calculată de At„,p= 
0,0192[s], deci frecvenţa va măsurată va fi /„= \IAt,np=52.083 [Hz] 
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Aceste vârfuri şi spaţierea lor pot tl utilizate pentru depistarea defectelor 
angrenajului.în comparaţie cu cutia tară defecte amplitudinea în cepstrum este de 
aproximativ două ori mai mare. 

Pentru diagnosticarea cutiei de viteze cu rulment defect s-au trasat 
diagramele din figura 7.7., ale semnalului achiziţionat în timp, spectrului de putere 
în frecvenţă şi ale cepstrumului în timp. în aceste diagrame apar vârfuri egal 
spaţiate pe diagrama cepstrum care corespund defectului din rulment. 
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Figura 7.7. Diagramele cutiei de viteze cu rulment defect 
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In scopul determinării aproximative a frecvenţei datorate defectului 
rulmentului s-a calculat frecvenţa caracteristică pentru rulmenţii radial axiali cu 
role conice pe două rânduri . 

> Frecvenţa de caracteristică datorată rotaţiei coliviei/ cu relaţia: 

I _ ^ roi^ (7.4) 
med J 

unde: 
ft-ecvenţa de rotaţie a arborelui de intrare; 

droia- diametrul corpului de rostogolire; 
dmcd- diametrul mediu al rulmentului. 

> Frecvenţa de caracteristică datorată rotaţiei inelului exterior al 
rulmentului cu relaţia: 

\ — ^ foi^ (7.5) 
med J 

unde: 
z- numărul corpurilor de rostogolire pe un rând. 

> Frecvenţa de caracteristică datorată rotaţiei inelului interior al 
rulmentului cu relaţia: 

^ d V 
(7.6) 

1 
f i i 2 

' med J 

> Frecvenţa de caracteristică datorată corpurilor de rostogolire pe un 
inel exterior cu defect cu relaţia: 

= i / 
Ie rola 2 

med 

' rola 

1 -
rola 

med J 

(7.7) 

> Frecvenţa de caracteristică datorată corpurilor de rostogolire pe 
ambele inele cu defecte cu relaţia: 

f = f J I rola J n 

med 

rola 

1 -
rola 

V ^nied J 

(7.8) 

Aceste relaţii pot fî utilizate în diagnosticarea defectelor, pentru orice tip de 
rulment radial axial cu bile sau role. 

Pentru cazul studiat experimental, utilizând un rulment 35305R defectul 
fiind generat pe inelul exterior vom obţine o frecvenţă calculată pe baza relaţiei 
(7.6) se o b ţ i n e / / z . 

Analizând diagramele obţinute experimental conform figurii 7.7 se 
observă o spaţiere în cepstrum între două vârfuri At„,=0,01 [sj. Frecvenţa 
determinată experimental fiind/„=//zl/,„= 100 [Hz], se obţine o frecvenţă apropiată 
de cea calculată. Această spaţiere cât şi amplitudinea semnalului în cepstrum dau 
indicaţii pentru depistarea defectelor rulmenţilor. 

Pentru cutia de viteze cu defecte, atât la angrenaje cât şi la rulmenţi, se 
obţin grupe de vârfuri egal spaţiate, caracteristice fiecărui defect. 
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Semnal Iraduclot piezoeteciric 

SOO IIMO 1500 2000 2500 3000 3500 
Frecventa [Hz| 

Cepsrum 

RMS PEAK to PEAK PEAK 
3.0433 42 0083 21.0042 

MWilî Hilii ni 
0 02 0 04 0 06 0 08 0 1 0 12 0.14 

Timp [s] 

Figura 7.8. Diagramele cutiei de viteze cu angrenaj şi rulment defect 

Se remarcă o grupă de semnale cu spaţierea caracteristică corespunzătoare 
angrenajului defect şi o grupă de semnale cu spaţierea caracteristică rulmentului 
defect. 

în concluzie la diagnosticarea unei cutii de viteze cu defecte necunoscute se 
poate utiliza analiza cepstrum pentru determinarea defectelor, în modul următor: 

> Dacă apar vârfuri spaţiate cu At,„p în cepstrum, defectul cutiei de 
viteze este datorat unui angrenaj; 
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> Dacă apar vârfuri spaţiate cu At,„, în cepstrum, defectul cutiei de 
viteze este datorat rulmenţilor. 

Dacă se fac măsurători pe cutii de viteze cu mai multe trepte de viteză, 
atunci pot exista mai multe familii de armonici care se suprapun. Utilizând 
posibilitatea de achiziţie de date în timp, care permite utilizarea transformatei 
Fourier, \'a creşte rezoluţia în frecvenţă şi va face astfel mai uşoară separarea 
familiilor de armonici. 

Acest tip de analiză este de sine stătătoare şi permite efectuarea tuturor 
calculelor necesare pentru a realiza o analiză cepstrum avansată. Analiza permite 
afişarea graficelor cepstrum, care pot fi transformate înapoi într-un spectru de 
putere. Editarea poate de asemenea fi efectuată pe spectrele de frecvenţă, înainte ca 
cepstrumul sa fie calculat, în scopul de a analiza gamele de frecvenţă, fie cu familii 
de armonice, fie cu familii de benzi laterale. Este de asemenea menţionat că analiza 
cepstrum poate fi efectuată pe date prestabilite urmărite, sau pe date cu achiziţie în 
timp. Urmărirea este utilă atunci când cutia de viteze nu funcţionează la turaţie 
constantă. Achiziţia în timp este utilă dacă există multe familii de armonice care 
trebuie separate. 

Se poate observa că valorile statistice determinate (RMS, Peak to peak, 
Peak) au valori mai mici pentru cutia de viteză fară defecte şi valori mari pentru 
cutia de viteze cu defecte la angrenaj şi rulment. Valorile statistice pentru un 
rulment defect sunt mai mari decât valorile pentru angrenajul defect. Aceste valori 
sunt indicate în diagramele cestrum pentru fiecare set de măsurări. 

Rezultatele obţinute în urma analizei experimentale ne conduc la concluzia 
că valorile cele mai mari ale amplitudinilor se obţin pentru punctul de măsurare cel 
mai apropiat de defect. Pentru cutia de viteze analizată acest punct este punctul 8, 
unde este montat rulmentul biconic al arborelui de transmisie. Aceste valori sunt 
prezentate în figurile 7.9-12, de mai jos, pentru cutia de viteze fară defect şi cutia 
de viteze cu defectele generate pentru rulmenţi şi angrenaje. 

Cazul studiat în figurile de mai jos se referă la treapta a treia de viteză 
deoarece este treapta de cea mai mare putere. 

în anexă se prezintă o serie de seturi de măsurători pentru alte puncte de 
măsurare respectiv alte trepte de viteză. 
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Figura 7.9, Diagramele cutiei de viteză fară defect 
corespunzătoare punctului 8 de măsurare 

152 

BUPT



TEZA DE DOCTOR I 7 
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Figura 7.10, Digramele pentru cutia de viteze cu angrenaj defect 
corespunzătoare punctului 8 de măsurare 
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Semnal traduotor plezoelectrio 
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Figura 7AL Digramelepentru cutia de viteze curulment şi angrenaj defect 
corespunzătoare punctului 8 de măsurare 
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Figura 7.12. Digramele pentru cutia de viteze cu rulment defect 
corespunzătoare punctului 8 de măsurare 
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8. CONCLUZII ŞI CONTRIBUŢII 

8.1. CONCLUZII GENERALE 

Obiectivul principal al acestei teze îl reprezintă analiza semnalelor de 
zgomote şi vibraţii în vederea detectării surselor în cazul mecanismelor de 
transmitere de putere cu roţi dinţate, respectiv a cutiilor de viteze de automobile. 
Este prezentată o metodologie unitară pentru analiza şi diagnosticarea maşinilor 
aflate în mişcare de rotaţie, pentru care identificarea surselor de vibraţii şi zgomote 
se realizează în timpul funcţionării acestora. Studiul comportamentului global al 
cutiei de viteze a fost realizat prin modelarea şi analiza experimentală realizată 
asupra elementelor componente ale mecanismelor considerate: carcase, lanţuri 
cinematice, angrenaje. în această optică, a fost utilizată o nouă formulare şi 
prezentare a tehnicilor de calcul, precum şi a elementelor componente pentru a 
descrie comportamentul global al unui sistem mecanic, care au condus la rezultate 
noi şi originale. 

Tehnica de diagnosticare pentru determinarea surselor vibraţiilor şi 
zgomotelor se bazează pe analiza semnalelor de vibraţii şi zgomote achiziţionate în 
domeniul timp, prin analiza în domeniul frecvenţă, cu ajutorul transformării 
Fourier şi analiza cepstrum, care dau indicaţii valoroase pentru depistarea acestora. 

In primul capitol au fost prezentate sursele de vibraţie interne şi externe ale 
autoturismului precum şi elemente de diagnosticare vibro-acustică. 

Monitorizarea vibraţiilor maşinilor presupune compararea continuă, la 
termene stabilite, a nivelului vibraţiilor cu limitele stabilite, în scopul detectării 
rapide a creşterii nivelului vibraţiilor peste limita normală. 

Identificarea exactă a cauzelor vibraţiilor şi zgomotelor, în scopul remedierii 
defectelor sau înlocuirea componentelor defecte în timp util, aduce beneficii mari 
în industria constructoare de maşini: 

> prelungirea duratei de funcţionare a maşinilor; 
> reducerea timpului total de oprire în funcţionare pentru întreţinere sau 

reparaţii accidentale; 
> creşterea siguranţei în funcţionare a maşinilor; 
> asigurarea unui grad de utilizare optim al maşinilor şi utilajelor; 
> reducerea costurilor de exploatare; 
> asigurarea protecţiei operatorului şi a mediului înconjurător. 

Tehnica de monitorizare şi diagnosticare prin vibraţii şi zgomote utilizează 
elemente statistice ale nivelului de vibraţie, care dau informaţii utile pentru 
depistarea stării de funcţionare a maşinii sau utilajului, al cărui nivel limită este 
stabilit de producător. 

Un studiu complet al comportamentului mecanic al unui sistem complex 
pune în evidenţă a interacţiunile mecanice dintre diferite elemente componente. 
Din punct de vedere numeric, realizarea modelelor globale performante, a 
mecanismelor de transmisie de putere, necesită integrarea şi punerea în evidenţă 
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într-o manieră pertinentă a fenomenelor macroscopice şi a fenomenelor 
microscopice ale sistemului şi a comportamentului legăturilor mecanice. 

Al doilea capitol cuprinde metode de modelare dinamică a elementelor 
componente ale mecanismelor de transmitere de putere şi metodele numerice 
utilizate în scopul unei simulări cât mai exacte. 

Angrenajele cilindrice exterioare sunt o sursă principală de excitaţie a 
sistemului în funcţiune datorate solicitărilor la încovoiere şi la torsiune ai arborilor 
lanţului cinematic. Aceste modele consideră eroarea de transmisie ca sursă 
principală de excitaţie a mecanismelor de transmitere de putere. în cadml studiilor 
dinamice globale realizate, a reieşit că angrenajele nu necesită o modelare foarte 
precisă şi că o bună estimare a caracteristicilor lor geometrice şi a rigidităţii 
angrenajului, permit obţinerea unor rezultate satisfăcătoare. 

Inelele exterioare ale rulmenţilor, care asigură legătura dintre carcasă şi 
lanţul cinematic, trebuie modelate într-o manieră foarte precisă, şi a fost propusă o 
nouă metodă de discretizare a unui element corp de rostogolire. Introducerea în 
modelele dinamice globale a matricelor de rigiditate, obţinute pentru fiecare corp 
de rostogolire, este metodă nouă în raport cu modelele existente, prin care se 
permite luarea în evidenţă a deformabilităţii carcasei. 

Deşi rigiditatea rulmentului este de acelaşi ordin de mărime cu rigiditatea 
angrenajului, angrenajele participă mult mai puţin la deformarea lanţului cinematic 
decât rulmenţii, energia de deformare din dantură rămânând relativ mică pentru 
gama de frecvenţe considerată. 

In capitolul al treilea, excitaţiile interne, care modelează funcţionarea cutiei 
de viteze şi a carcasei, sunt introduse în modelul dinamic global. Studiile realizate 
cu aceste modele complete au arătat că luarea în considerare a carcasei modifică 
considerabil comportamentul vibrator al sistemului. Introducerea influenţei 
carcasei în model se manifestă printr-o creştere importantă a numărului de moduri 
proprii a sistemului intrare/ieşire şi o legătură importantă între deformările lanţului 
cinematic şi cele ale carcasei. Modurile proprii la ieşire sunt utilizate în mod curent 
pentru determinarea vitezelor critice de funcţionare a sistemului excitat de eroarea 
de transmitere. 

în concluzie, compararea răspunsului sistemului, cu sau fară carcasă, la o 
excitaţie simplă, dar reală, permite confirmarea acestei prime analize. Atunci când 
fenomenul analizat este eroarea de transmitere dinamică, măsurată în centrele 
pinioanelor nominalizate, valoarea frecvenţei şi amplitudinea erorii de transmitere 
a vitezelor critice depinde în mod semnificativ de influenţa carcasei. 

Analiza semnalelor de zgomot şi vibraţie sunt caracteristice diagnosticării 
mecanismelor de transmitere de putere cu angrenaje şi face obiectul de studiu al 
capitolului patru. Datorită progresului fulminant din ultimii ani a tehnologiei 
informaţionale, analiza datelor se poate realiza cu programe specifice în scopul 
detectării surselor de vibraţie şi zgomot. 

Tehnicile de analiză a semnalelor pot fi clasificate în patru categorii 
fundamentale: 

- analiza amplitudinii semnalului; 
- analiza în domeniul timp a semnalelor individuale; 

157 

BUPT



TEZA DE DOCTOR I 7 

- analiza în domeniul frecvenţă a semnalelor individuale; 
- analiza semnalului dual în domeniul timp sau în domeniul frecvenţă. 

Detecţia unui defect în condiţii de ftincţionare se poate realiza prin 
compararea nivelurilor de vibraţii sau zgomot cu nivelurile admisibile. Utilizarea 
valorilor admisibile standard nu este recomandată, întrucât impedanţa mecanică 
variază mult, chiar la cutii de viteze de acelaşi tip. în acelaşi timp, impedanţa 
mecanică variază cu frecvenţa şi deci, utilizarea criteriilor de apreciere absolute, pe 
spectre de frecvenţe, ar putea conduce la rezultate incerte. 

In diagnosticarea defectelor cutiilor de viteze, de construcţie relativ 
complicată, determinarea acestor frecvenţe de modulaţie, poate constitui un indiciu 
suplimentar şi important. în acest scop, pentru detecţia periodicităţilor din spectrul 
de frecvenţe a cutiilor de viteze şi determinarea cu precizie a frecvenţei de 
modulaţie, se utilizează tehnica de analiză cepstrum prezentată în capitolul cinci. 

Aceasta înseamnă că analiza cepstrum poate fi utilizată ca o metodă pentru 
detectarea periodicităţii în spectru; de exemplu, familii de armonici cu distribuţie 
uniformă. Scala logaritmică de amplitudine accentuează structura armonică a 
spectrului şi reduce influenţa căii de transmisie aleatoare pe care semnalul o 
parcurge de la sursă la spectrul de măsurare. 

Tipul structurii periodice considerate este dat de familiile de benzi laterale 
găsite de obicei în spectrele de vibraţii ale angrenajelor şi care adesea sunt o 
indicaţie a defectelor de diverse feluri. Astfel de benzi laterale pot fi considerate că 
iau naştere din modulaţia vibraţiilor angrenărilor neuniforme, cu frecvenţa joasă a 
roţilor dinţate, care corespund vitezelor de rotaţie a arborilor 

Vibraţiile şi zgomotele produse de rulmenţi acţionează fie prin efecte 
directe, radiaţie acustică sau vibraţie, fie prin efecte indirecte. 

Cepstrumul poate fi considerat ca un ajutor în interpretarea spectrului, în 
particular, în ceea ce priveşte o familie de benzi laterale, deoarece prezintă 
informaţia într-o manieră mai eficientă. De asemenea este mai eficient decât 
autocorelarea, deoarece aceasta este puternic influenţată de forma semnalului de 
timp, pe când cepstrumul reacţionează mai ales la armonicile prezente în 
autospectru şi mult mai puţin la mărimile lor relative. 

în capitolul şase se prezintă standul de măsurare şi determinările 
experimentale, pentru studiul cutiilor de viteze. Acest stand simulează funcţionarea 
cutiei de viteze, în condiţiile exploatării pe autoturism. Măsurătorile experimentale 
conduc la concluzii care pot confirma sau corecta unele consideraţii teoretice din 
capitolele anterioare. 

Obţinerea unor rezultate corecte se face cu ajutorul unui sistem de achiziţie a 
datelor compus din: calculator personal, traductoare, circuite de condiţionare a 
semnalelor, hardware de achiziţie a datelor şi software specializat. 

Capitolul şapte prezintă interpretarea rezultatelor experimentale, analizate 
prin metoda cepstrum, spectrul de putere şi metode statistice. 

Spectrul semnalului unei cutii de viteze va consta, de obicei, dintr-un număr 
de familii de armonice. Aceste familii de armonice provin de la diferiţi arbori şi 
rulmenţi din cutia de viteze şi de la frecvenţele angrenajelor cu roţi dinţate. Aceste 
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familii de armonice sau benzi laterale şi spaţierea lor dau indicaţii cu privire la 
defectul apămt. 

8.2. CONTRIBUŢII PERSONALE 

Contribuţiile originale pentru fundamentarea teoretică şi aplicativă pentru 
dezvoltarea tehnicii de diagnosticare vibroacustică, au condus la elaborarea unei 
tehnici unitare în scopul identificării fiecărei surse principale de vibraţii. 
Principalele contribuţii personale : 

> Realizarea standului experimental şi stabilirea unei metodologii 
adecvate pentru măsurarea şi analiza vibraţiilor, prin determinarea 
punctelor de măsurare şi a aparaturii necesare; 

> Crearea şi implementarea programului de achiziţie a datelor în 
limbajul de programare C++; 

> Crearea şi implementarea programelor de analiză şi prelucrare a 
datelor experimentale pentru realizarea diagnosticării (specanl, 
specan3, specan4, specan5, specan6, specan?, specanS, spectru şi 
cepstru) în mediul MatLab 6.0.; 

> Modelarea dinamică a cutiei de viteze cu luarea în considerare a 
influenţei carcasei, care produce modificări considerabile în 
comportamentul vibrator al sistemului; 

> Modelarea angrenajelor consideră eroarea de transmitere ca sursă 
principală de excitaţie şi o bună estimare a caracteristicilor 
geometrice şi de rigiditate; 

> Pentru măsurarea vibraţiilor datorate transmisiilor prin angrenaje au 
fost determinate valori specifice statistice şi experimentale în scopul 
determinării defectului care confirmă valorile determinate 
experimental; 

> Modelarea lagărelor de rostogolire prin introducerea în modelele 
dinamice globale a matricelor de rigiditate, obţinute pentru fiecare 
corp de rostogolire, prin care se permite luarea în evidenţă a 
deformabilităţii carcasei; 

> Pentru diagnosticarea vibraţiilor datorate defectelor rulmenţilor 
rezultatele experimentale şi statistice confirmă valorile determinate 
prin calcul; 

> Metoda de analiză cepstrum utilizată în scopul detectării defectelor 
poate fi utilizată pentru diagnosticarea unei cutii de viteze cu defecte 
necunoscute astfel: 

o Dacă apar vârfuri spaţiate cu At,„p în cepstrum, defectul cutiei 
de viteze este datorat unui angrenaj; 

o Dacă apar vârfuri spaţiate cu At,nr în cepstrum, defectul cutiei 
de viteze este datorat rulmenţilor. 

> Implementarea unui program de comparare a rezultatelor obţinute 
prin analiza spectrală şi analiza cepstrum, care evidenţiază eficienţa 
în diagnosticare a analizei cepstrum. 
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115 

1 1 0 

1C5 

ICO 

i : 55 
E 

i 50 

55 

80 

75 

70 

Spectru semnal 

2 

1 8 

1 6 
14 
1 . 2 

1 

0 8 

0 6 

0.4 

0 2 

O 

RMS 

3.7G32 

V ^ ! I U 

t> 
R' 

Cepsrum 

l ikL ăJL. 
0.02 0.04 0 06 0.08 0.1 

Timp (si 

PEAK to PEAK 

37.0983 

PEAK 

18.5491 

o 500 1000 1500 2000 2500 
Frecventa |Hz) 

J'V 

3500 

0.12 0.14 

110 

105 

100 

95 

fC" qn 

t 
^ 65 

80 

75 

70 

65 I 

1.4 

1.2 

^08 
in 1 
io6 

0.4 

0.21 

25 3 
Timp (sj 

Spectru semnal 

5 5 4 4 5 

l, i 
I I ^ ^ r i i ^ 

pc3 

V ^ 
f ' 

500 1000 1500 2000 25CCi 30X 
Frecventa (HzJ 

Cepsrum 

2 p d 3 

I I ^ 
O 002 0.04 00 0.04 0 06 0.03 0 1 

Timp (s) 

RMS 

5.5377 

PEAK »o PEAK 

44.7361 

PEAK 

22.3681 

o 

180 

BUPT



TEZA Di: DOCTOR, i T 
Aj\EXÂ 

Semnat iraductor p.ezoeleclnc Semn,5 ! I r a d i j c t o r p u z o e l e c î r r : 

O 0 5 1 1.5 3.5 4 4 5 5 
Timp (s| 

Spectru semnal 
i : i D n 

115 

110 i' 

1C5 • 

ICO • 

9 0 -

6 5 -

6 0 -

7 5 -

7 0 -

3 p d 3 

'li L ' I 

0 8 

07 

0 6 

0 5 

E 0 4 
CD -c 

0 3 

0 2 

0.1 

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 
Frecventa [Hz] 

Cepsrum 

3 p d 3 

i L I L I 
0.02 0.04 0 06 0.08 0.1 

Timp (s| 
0.12 0.14 

RMS 

12.6727 

PEAK to PEAK 

333.3387 

PEAK 

166.6694 

Cepsrum 

0.02 0.04 006 0.08 
Timp (sj 

RMS PEAK Io PEAK PEAK 

5.9649 83.4711 41.7355 

0.! C.12 O.U 

181 

BUPT



TEZA DE DOCTORAT 
ANEXĂ 

Semnal traduclor piezoelectric Semnal traduclor pipzoelectnc 

115 

110 

105 

ICO 

_ 95 

1 90 
CD 

" 85 

80 

75 

70 

B5 

Spectru semnal 

'A 

"^^P ti 
t tpd? •̂'•V.i 

RMS 

3.7879 

i \aAa AA 

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 
Frecventa |Hz] 

Cepsrum 

0.04 0,06 0.08 
Timp |sl 

0.1 0.12 0.14 

PEAK to PEAK 

G2.1941 

PEAK 

31.0971 

120 

110 

ICO 

i 90 
CD •o 

80 

70 

60 

Spectru semnal 

6pcr3 

RMS 

47892 

VJ 

500 1000 1503 2000 
Frecventa (H:) 

Cepsrum 

25CO 3000 

0.04 0 06 0 08 
Timp (s) 

0 1 0 12 0 14 

PEAK to PEAK 

67.1042 

PEAK 

33.5521 

182 

BUPT



TEZA DE DOCrORA T 
Ai\E\.i 

Semnal traduclor piezoelectric Sernnai Iraductcr pnL-zooleclnc 

Spectru semnal 

1 8 

1 6 

14 
12 

ir 1 
io8 

06 

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 
Frecventa [Hz] 

Cepsrum 

04 

0 2 

RMS 

1.2739 

I. 

7pd 

i i i l 
0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 

Timp [sj 
0.12 0.14 

PEAK Io PEAK 

147302 

PEAK 

7.3G51 

105 

100 

95 

90 

i 85 
03 "O 

60 

75 

70 

65 

O 0 5 1 15 2 25 5 
Timp (s| 

Spectru semnal 

8 p r 3 

J ' i 

^ I 

500 1000 1500 XOO 2503 30CC- iî^X 
Frecventa IHr) 

Cepsrum 

O.OB 0.04 0 06 0 08 0.1 
Timp |s | 

0 12 0 14 

RMS 

1.5665 

PEAK to PEAK 

17.458 

PEAK 

8.729 

183 

BUPT



TEZA DE DOCTOR A T 
ANEXĂ 

Semnal traduclor piezoelectnc Semn3l Uaductor pie70elc'ctric 

120 

110 

1CX) 

^ 50 

80 

70 

Spectru semnal 

60 

'ni 
ni -n.--. 

1.4 

12 

^08 

RMS 

5.7138 

o 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 
Frecventa [Hz] 

Cepsrum 

01rpd3 

0.02 0.04 0.06 0.08 
Timp [si 

0.1 0.12 0.14 

PEAK io PEAK 

143.4829 

PEAK 

717415 

130 

120 

110 

I 100 

90 

60 

70 

Spectru semnal 

C2rpcG 

V - 'f r^" 

500 1000 1500 2000 2500 3CG0 
Frecventa (Hz) 

Cepsrum 

006 0.06 
Timp (si 

RMS 

8.8914 

PEAK [o PEAK 

185.4913 

PEAK 

92.7456 

3-XO 

014 

184 

BUPT



TEZA DE DOCTORAT 
ANEXĂ 

Semnal traductor pieioeleclnc Semnal traductor piezoelectn.: 

Spectru semnal 

SCQ 1000 1500 2000 2500 3000 3900 
Frecventa [Hz] 

Cepsrum 

0.02 0.04 0.06 0.08 
Timp [si 

0.14 

RMS 

12.1908 

PEAK to PEAK 

304.4239 

PEAK 

152.2119 

S o 

35 4 45 5 

130 

120 

110 

(C^ 

i 100 
CD -o 

90 

80 

70 
I 

0.7 

0.6 

0.5 

r e O 4 

S 0.3 

Spectru semnal 

0 4 r p d 3 

i'-"'" -l Av'̂" 

. ' I I ^ " I 

500 1000 1500 2000 25lXI 3COO jSCO 
Frecventa (Hz) 

Cepsrum 

04rpd3 

0.2 

0.1 

0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0 . 1 2 

Timp (s) 

0 14 

RMS 

1G.036 

PEAK to PEAK 

517.1933 

PEAK 

258.59G6 

185 

BUPT



TEZA DE DOCTORA T 
ANEXĂ 

Semnal traduclor piezoelectnc 

50 

O 

Semna! traductor p ezoeUrtm: 

-100 

115 
110 

1C6 
_ 100 
0 

1 56 
CD 
^ so 

8 5 

80 

7 5 

7 0 

Spectru semnal 

Vi : 
' )i' f 

osrpj; 

O 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 
Frecventa [Hz) 

Cepsrum 

0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 
Timp (sj 

0.12 0.14 

RMS 

8.5B18 

PEAK to PEAK 

202.4037 

PEAK 

101.2019 

130 

120 

110 

I 

80 

Spectru semnal 

70 

60 

r.trpd? 

^ T'. 
/ I j l , 

t' 

500 1000 1500 2COO 2503 3COO JSCC 
Fiecventa |Hzl 

Cepsrum 

06tpd3 

0.02 0.04 006 0.03 
Timp [ţ] 

0,1 0.12 

RMS 

14.9019 

PEAK to PEAK 

339.8855 

PEAK 

169.9427 

186 

BUPT



TEZA DE DOCTORAT 
ANEXĂ 

Semnal iraduclor piezoelectric Semnal Iraduclor p czoeiecinc 

1.4 

12 

^08 
I 
^ 0.6 

0.4 

0.2 

RMS 

11.9447 

500 1000 1500 2000 2500 
Frecventa [Hz] 

Cepsmm 

07rpd3 

PEAK to PEAK 

457.1814 

PEAK 

228.5907 

3500 

0.02 0.04 0 06 0 .08 0.1 0 .12 
Timp (s) 

0.14 

130 

120 

110 

Spectru semnal 

KT 

I 100 

90 

80 

70 

r€rpd3 

[ijV 

I . A v 

V. 

RMS 

8.G03 

500 1000 1500 2000 >5C0 3000 
Frecventa [Hi] 

Cepsrum 

0 06 0 08 
Timp (s) 

a 14 

PEAK to PEAK 

310.9706 

PEAK 

155.4853 

187 

BUPT


