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CUVÂNT înainte 

Mecanica aplicată are numeroase ramuri, unele vechi de peste 200 de 
ani, altele apărute mai recent ca necesitate a rezolvării unor probleme practice. 
Cunoştinţele de bază privind dinamica structurilor mecanice îşi găsesc largi 
posibilităţi de aplicare în diverse domenii ale tehnicii. 

Fără a epuiza problematica extrem de vastă a domeniului 
vibropercuţiilor, au fost abordate în cadrul tezei unele probleme specifice 
interacţiunilor percutante întâlnite în cazul transmisiilor cu roţi dinţate 
cilindrice cu dinţi drepţi. 

în cadrul Catedrei de Mecanică a Universităţii "POLITEHNICA" 
Timişoara există un colectiv de cadre didactice şi cercetători cu o veche tradiţie 
în studierea teoretică şi experimentală a fenomenelor de vibraţii şi 
vibropercuţii, având rezultate remarcabile în acest domeniu. 

Faptul că s-a ajuns cu această lucrare în stadiu final se datorează multor 
persoane care, în diferite momente, mi-au fost alături cu sfaturi, încurajări şi 
ajutor. 

Mulţumirile mele sincere sunt adresate conducătorului ştiinţific, 
eminentul profesor universitar doctor inginer Liviu Brîndeu, membru 
corespondent al Academiei de Ştiinţe Tehnice din România. Competenţa 
deosebită a domniei sale, răbdarea cu care m-a susţinut din punct de vedere 
tehnic şi moral, precum şi sugestiile făcute, toate au dus la finalizarea lucrării. 

De asemenea aduc mulţumirile mele distinsului profesor emerit, doctor 
docent inginer Gheorghe Silaş, membru corespondent al Academiei Române, 
care prin sugestii obiective m-a ajutat în clarificarea unor probleme de mare 
fineţe tehnică. 

în acelaşi timp, mulţumirile mele se îndreaptă şi către domnul profesor 
universitar doctor inginer Gavril Roşea, şeful Catedrei de Mecanică care, pe 
toată perioada activităţii de doctorat m-a ajutat cu sfaturi şi îndemnuri, 
facilitându-mi activitatea de cercetare prin punerea la dispoziţie în cadrul 
catedrei a tuturor mijloacelor de lucru disponibile 

De asemenea, mi-au fost de mare ajutor la efectuarea măsurătorilor 
sfaturile şi sugestiile domnilor, şef lucrări inginer Sorin Pater şi şef lucrări^ 
inginer Tiberiu Vesselenyi. 

în final, amintesc şi mulţumesc pentru înţelegerea pe care am avut-o din 
partea familiei, în perioada realizării şi redactării tezei de doctorat. 

Timişoara, decembrie 2000 
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NOTAŢII Şl TERMENI 

Notaţii: 

a - distanţa între axe, în mm; constantă; 
a^ - distanţa între axe în funcţionare, în 

mm; 
ao - distanţa între axe standardizată, în 

mm; 
b - lăţimea danturii, în mm; constantă; 
c - coeficientul de siguranţă; jocul la capul 

dintelui, în mm; coeficientul de 
amortizare, în Ns/m; constantă; 

d - diametrul de divizare, în mm; 
db - diametrul de bază, în mm; 
f - deformaţie; abatere, în mm; frecvenţa 

de rotaţie, în Hz; 
ffr -abaterea profilului dintelui, în |im; 
fpbr - abaterea pasului de bază, în |im; 
fvpr - variaţia pasului, în |im; 
fz - frecvenţa angrenării, în Hz; 
i - raza principală de inerţie, în m; raportul 

de transmitere; 
j - jocul între flancuri, în |im; 
k - lungimea segmentului de angrenare, în 

mm; rigiditatea dinţilor, în 
N/(mm-|im); 

kz - rigiditatea angrenării, în N/(mm-|im); 
ko - rigiditatea angrenării bipare, în 

N/(mm-|im); 
ks - rigiditatea angrenării unipare, în 

N/(mm-|im); 
m - modulul danturii, în mm; masa, în kg; 
nired - masa redusă la cercul de bază 

raportată la unitatea de lăţime, în 
kg/mm; 

n - turaţia, în min'^; inversul raportului de 
transmitere; 

p - pasul, în mm; presiune, în n W ; 
pulsaţia proprie, în rad/s; 

Pb - pasul pe cercul bază, în mm; 
Ta - raza cercului de cap, în mm; 
Tb - raza cercului de bază, în mm, 
Td - raza cercului de divizare, în mm, 
Tw - raza cercului de rostogolire, în mm, 
V - viteză, în m/s; 
w - deformaţie locală, în mm 
X - deplasarea liniară, în mm; 
z - numărul de dinţi; 

A - constantă; 
B - constantă; 
Bqa - sensibilitatea traductorului, în pC/g; 
C - punctul de rostogolire; constantă; 
E - modulul de elasticitate, în MPa; 
Ec - energia cinetică, în J; 
Ep - energia potenţială, în J; 
Ehr - deplasarea suplimentară a profilului, 

în |im; 
F - forţă, în N; abatere, în |im; 
Ff - forţa de frecare, în N; 
Fpr - eroarea de direcţie a dintelui, în |im; 
FN - forţa normală, în N; 
Frr - bătaia radială, în |im; 
Fsc - eroarea de grosime a dintelui, în \im\ 
Fj - forţa tangenţială, în N; 
Fpr - abaterea direcţiei dintelui, în |im; 
Gi - punctul de ieşire din angrenarea 

unipară; 
G2 - punctul de intrare în angrenarea 

unipară; 
J - moment de inerţie masic, în kgm^; 
L - presiunea acustică, în dB; constantă; 
Mt - momentul de torsiune, în Nmm; 
N - număr de cicluri; 
P - puterea , în kW; 
R - coeficient de restituire; 
Rz - rugozitatea, în |im; 
51 - punctul de ieşire din angrenare; 
52 - punctul de intrare în angrenare; 
T - perioada angrenării aceleaşi perechi de 

dinţi, în s; 
Ti - durata angrenării unipare, în s; 
T2 - durata angrenării bipare, în s; 
Tz - perioada angrenării, în s; 
W - lungimea cotei peste dinţi, în mm; 
a - unghiul de presiune; 
tte unghiul punctului de intrare în 

angrenare; 
ao - unghiul de angrenare pe cremaliera de 

referinţă; 
ttw - unghiul de angrenare; 
P - unghiul de înclinare al dintelui; 
X- factor de deformaţie a dintelui; 
5 - deformaţia statică, în mm; 
8 - gradul de acoperire; 
cp - pasul unghiular; unghiul de rotaţie al 

roţii dinţate; unghiul de fază; 
Y - unghiul de deviaţie al liniei de 

angrenare; 
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NOTAŢII ŞI TERMENI 

V- coeficientul lui Poisson; 
6 - amplitudinea vibraţiei; 
p - raza de curbură, în mm; 
co - viteza unghiulară, în rad/s; 
T - timpul, în s; 
v|/ - unghiul de rotaţie al roţii indexoare; 
A - modificarea dintelui (flancare, 

bombare); abatere procentuală; 
Q - frecvenţa angrenării aceleaşi perechi 

de dinţi, în Hz; 

Termeni speciFici: 

''armonice" - frecvenţe, multiplii sau 
submultiplii ale frecvenţei 
fundamentale; 

''banda laterală" - bandă de frecvenţă 
care apare ca urmare a modulaţiei 
în amplitudine şi fază a frecvenţei 
undei putătoare. Spaţierea 
benzilor laterale depinde de 
indicele de modulaţie; 

"baseband" - banda laterală de spaţiere 
minimă; 

"buffer" - memoria tampon de stocare şi 
comprimare a informaţiilorş 

"cepstrum" - transformata inversă a 
logaritmului spectrului de putere; 

"cepstre Zoom" - reprezentarea unui 
domeniu selectat din transformata 
inversă a logaritmului spectrului 
de putere 

"high quefrency" - reprezintă variaţiile 
rapide în spectrul de frecvenţă; 

"indice de modulaţie" - raportul dintre 
variaţia maximă a pulsaţiei 
instantanee şi pulsaţia semnalului 
modulator; 

"low quefrency" - reprezintă variaţiile 
lente în spectrul de frecvenţă; 

"quefrency" - variabila independentă i, a 
cepstrumului are dimensiuni de 
timp. Este o terminologie utilizată 
pentru interpretarea semnalelor de 
timp în legătură cu conţinutul lor 
de frecvenţă; 

"rahmonics" - echivalentul armonicelor 
de la analiza spectrală; 

"sidebands" - benzi laterale; 
"spectrul de frecvenţă'' - este o 

reprezentare grafică a amplitudinii 
semnalului funcţie de frecvenţă, 

"vibraţii parametrice" - datorate 
modificării unui parametru al 
sistemului ca urmare a excitaţiilor 
externe; 

"zoomed" - spectrul zoom de cea mai 
joasă frecvenţă; 
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INTRODUCERE 

Se cunoaşte că transmisia cu roţi dinţate are gradul de acoperire 

supraunitar, ceea ce înseamnă că este un mecanism cu una sau mai multe 

legături pasive. Mişcarea unui asemenea mecanism este posibilă numai în cazul 

când el este "precis". In realitate însă, angrenajul realizat fizic nu corespunde 

ipotezelor stabilite. Dacă abaterile de la valorile teoretice sunt mici, angrenajul 

real poate să funcţioneze fară să se blocheze, datorită deformaţiilor care apar în 

elementele transmisiei dinţate. Dacă însă abaterile de la valorile teoretice 

depăşesc anumite limite angrenarea nu mai este posibilă dacă nu se creează un 

grad de libertate suplimentar. Acesta se obţine datorită jocului dintre flancurile 

dinţilor. 

Pentru scrierea ecuaţiilor de mişcare şi pentru calculul constantelor 

întregului sistem trebuiesc cunoscute: 

- valoarea şi legea de variaţie în timp a rigidităţii sistemului; 

- felul erorilor şi variaţia lor în timp; 

- valoarea jocului lateral dintre dinţi; 

- amortizarea sistemului. 

Determinarea mişcării reale a roţilor dinţate este necesară nu numai pentru 

determinarea sarcinilor dinamice, ci şi pentru stabilirea preciziei cinematice. 

Precizia cinematică nu poate fi respectată datorită deformaţiilor elastice ale 

elementelor mecanismului. Aceste deformaţii acţionează ca o eroare de execuţie 

şi sunt de acelaşi ordin cu acestea, influenţând defavorabil sarcinile dinamice, 

uzura şi vibraţiile roţilor în timpul funcţionării. 

Ca generatoare de vibraţii s-au stabilit, în general trei cauze: 

- oscilaţiile momentului motor şi ale celui rezistent; 

- abaterile de la precizia de prelucrare a dinţilor, în special eroarea pasului 

măsurat pe cercul de bază, care duce la apariţia percuţiilor periodice dintre 
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dinţi (creează o sarcina dinamică de scurtă durată) şi eroarea de profil 

(creează o sarcina dinamică cu acţiune pemianentă); 

- variaţia periodică a rigidităţii angrenării, datorită trecerii periodice a 

sarcinii de pe un dinte pe doi dinţi. 

Acţiunea sursei exterioare poate fi atenuată sau chiar izolată prin folosirea 

maselor de echilibrare şi a cuplajelor elastice aflate în legătură cu amortizoare de 

vibraţii. 

Sursele interioare prezintă un interes deosebit pentru durabilitatea 

angrenajului. Vibraţiile generate de aceste surse, şi odată cu ele, forţele dinamice 

şi zgomotul devin foarte mari, în special atunci când frecvenţa sursei 

perturbatoare, aflată tot timpul într-un raport determinat cu turaţia angrenajului, 

se suprapune cu o frecvenţă proprie a acestuia (apare fenomenul de rezonanţă). 

Vibraţii cu amplitudini mari pot apare şi la alte frecvenţe, însă acestea au 

caracter deosebit de rezonanţă. Fenomenul respectiv apare datorită rigidităţii 
A 

variabile a angrenării şi poartă numele de rezonanţă parametrică. In acest caz se 

vorbeşte de un sistem reonom, deoarece în ecuaţiile de mişcare apar coeficienţi 

în funcţie de timp. Teoria acestor sisteme a demonstrat că la anumite fracţiuni, 

multiplii sau combinaţii ale frecvenţelor proprii, pot apare domenii de 

instabilitate sau de rezonanţă parametrică. 

Pentru cercetarea dinamicii roţilor dinţate există două metode: 

a), forţele la intrare dinţilor în angrenare se determină în ipoteza că 

procesul vibraţiilor provocate de ciocnirea anterioară a dinţilor este deja 

amortizat şi valoarea vitezelor unghiulare ale roţilor la începutul percuţiei 

este egală cu valoarea ei nominală, iar sarcina care acţionează asupra 

dinţilor în momentul respectiv este egală cu cea statică; 

b). se consideră că vibraţiile care apar în perioada de timp dintre două 

ciocniri succesive ale dinţilor încă nu au fost amortizate. Mişcarea roţilor, 

care se compune din rotaţia staţionară peste care se suprapun vibraţiile şi 
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ciocnirile ulterioare apărute la intrare dinţilor în angrenare, se analizează 

ca un proces continuu. 

Autorii majorităţii lucrărilor publicate în domeniul dinamicii transmisiei 

cu roţi dinţate utilizează cea de-a doua metodă, deoarece în acest caz pot fi luaţi 

în considerare concomitent mai mulţi factori care influenţează asupra vibraţiei 

transmisiei. 

Gradul de schematizare utilizat în studiul vibropercuţiilor este cu mult mai 

mare în cazul analizării ciocnirilor singulare a dinţilor, însă transmiterea sarcinii 

de la o pereche de dinţi la alta sau influenţa încovoierii arborilor transmisiei şi a 

maselor legate elastic cu roţile dinţate se pot studia mai simplu. 

Mulţi cercetători au studiat dinamica roţilor dinţate cilindrice cu luarea în 

considerare a preciziei de fabricaţie. Erorile tehnologice ale danturii produc 

excitaţia suplimentară a transmisiei şi corespunzător forţe dinamice suplimentare 

în special în zona turaţiilor subcritice. La erorile periodice ale formei profilului, 

valoarea forţelor dinamice depinde de amplitudinea şi de frecvenţa erorilor. 

Problemele de proiectare a transmisiilor cu roţi dinţate bazate pe luarea în 

considerare a sarcinii dinamice, ca rezultat al vibraţiilor şi vibropercuţiilor, 

constituie un domeniu în care nu există o unitate de păreri. 

După unele metodici, sarcinile dinamice provocate de erori ale pasului de 

bază trebuie adăugate integral la cele statice, în cazul când dintele se calculează 

la ruperea prin oboseală şi numai jumătate din sarcina dinamică, dacă angrenajul 

se calculează la ciupire şi are duritatea suprafeţei flancurilor HB<350. 

Alţi cercetători propun să se calculeze un coeficient dinamic kd luându-se 

jumătate din sarcina dinamică, coeficient care apoi să rămână valabil atât pentru 

calculul dintelui la ruperea prin oboseală, cât şi la ciupire. 

O altă metodă propune ca odată cu creşterea turaţiei să se reducă 

tensiunile admisibile la presiune de contact, păstrând în calcule valoarea sarcinii 

nominale. 
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în sfârşit alţi autori consideră că sarcinile dinamice, datorită acţiunii lor de 

scurtă durată, nu influenţează prea mult durata de serviciu a transmisiei cu roţi 

dinţate. Acest punct de vedere nu este susţinut însă, deoarece la formularea lui 

nu s-a ţinut seama de faptul că sarcina dinamică are o acţiune permanentă atunci 

când este provocată de eroarea de execuţie a profilului şi că sarcina dinamică 

creşte mai lent decât viteza roţilor dinţate. 

Tendinţa de a reduce sarcinile dinamice a dus la realizarea dinţilor 
A 

flancaţi. In acest caz eroarea pasului de bază se transformă în eroare de profil, 

care produce o sarcină dinamică mai mică. 

Pornind de la analiza factorilor de influenţă a comportării vibroacustice se 

propune următoarea grupare a măsurilor care determină îmbunătăţirea 

comportării vibroacustice [147 ]: 

a).de protecţie activă, care urmăresc obţinerea unui răspuns dinamic 

redus al angrenajelor; 

b) de protecţie pasivă, care ridică rezistenţa mediului la transmiterea 

vibraţiilor şi la propagarea undelor acustice sau care reduc radiaţia 

acustică. 

Se recomandă ca prioritar să fie aplicate măsurile de protecţie activă, 

deoarece în cazul unui răspuns dinamic redus al angrenajelor: 

- creşte durabilitatea elementelor (se reduce uzura elementelor aflate în 

mişcare relativă şi oboseala materialelor sau distrugerea la suprasarcini 

dinamice); 

- creşte eficacitatea măsurilor de protecţie pasivă. 

Stabilirea măsurilor de protecţie activă sau pasivă rezultă din studiul 

teoretic şi experimental al vibropercuţiilor sistemului. Acest studiu este posibil 

după realizarea transmisiei, sistemul real permiţând stabilirea unor parametri ai 

modelului dinamic de analiză teoretică. 

Metoda analizei vibroacustice permite controlul global şi rapid al preciziei 

de execuţie şi montaj a angrenajelor şi pune la dispoziţie posibilităţi de 
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identificare a cauzelor şi factorilor perturbanţi şi indică soluţii de îmbunătăţire. 

De asemenea, dacă se dispune de spectre vibroacustice ridicate la anumite 

intervale de funcţionare a transmisiei, comparându-le între ele, se pot evidenţia 

factorii care au dus la înrăutăţirea stării tehnice a produsului, utilizându-se astfel 

metode de diagnosticare vibroacustică. 

Analiza pe cale vibroacustică a calităţii tehnologice permite depistarea 

surselor vibroacustice cu comportare anormală şi în plus, luarea de măsuri 

susceptibile să reducă nivelul de vibraţii şi zgomot; această analiză poate 

constitui un mijloc de recepţie a produselor. Dacă se stabileşte o dependenţă 

între calitatea tehnologică şi procesele de deteriorare, pe de o parte, şi 

comportarea vibroacustică, pe de altă parte, este posibilă evaluarea stării tehnice 

curente a ansamblului transmisiei, modalitate ce permite prognozarea duratei de 

viaţă ulterioare. 
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CAPITOLUL 1 

L STADIUL ACTUAL AL CERCETĂRII 
VIBROACUSTICE A ANGRENAJELOR 

1.1. GENERALITĂŢI 

Roţile dinţate ridică o serie de probleme legate de executarea, utilizarea şi 

controlul lor. Problemele legate de execuţia acestora, corelate cu condiţia de 

realizare a unei calităţi ridicate, în condiţiile unei eficienţe economice 

corespunzătoare, impun perfecţionarea continuă a tehnologiilor de execuţie şi a 

metodelor şi mijloacelor de control ale acestor organe de maşini. 

Angrenajul ca element de maşină este un organ relativ simplu compus din 

două roţi dinţate, în schimb, din punct de vedere funcţional este un organ de 

maşină căruia i se impun multe condiţii ca: rezistenţă, durabilitate, funcţionare 

silenţioasă, precizie în transmiterea mişcării şi cost redus. 

Dacă din punct de vedere al rezistenţei şi durabilităţii există suficientă 

experienţă, pentru celelalte condiţii cunoştinţele sunt mai reduse. Funcţionarea 

silenţioasă şi precizia în transmiterea mişcării sunt atribute legate de precizia de 

execuţie şi funcţionare a angrenajului montat în maşina sau aparatul respectiv. 
A 

In cercetările actuale se tratează tot mai mult precizia angrenajului prin 

prisma tuturor cauzelor care contribuie la aceasta, având în vedere pe lângă 

standardele cele mai noi şi rezultatele cercetărilor pe plan mondial. 

Termenul de precizie, cu adresare directă la domeniul tehnic, reprezintă 

proprietatea unui produs de a avea mărimile sale caracteristice cuprinse într-un 

interval cât mai mic în jurul valorii dorite. Precizia unui produs este cerută de 

rolul funcţional, acesta impunând limitele admisibile în care calitatea produsului 

trebuie să se încadreze. Cu alte cuvinte, un produs considerat "precis" pentru un 
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anumit scop poate fi "imprecis" sau "mult prea precis" (neeconomic) pentru alt 

scop. Standardele de calitate a roţilor dinţate şi angrenajelor nu definesc precizia 

lor, dar indică valorile admisibile între care trebuie să se afle dimensiunile unui 

complex de indicatori măsurabili pentru ca acestea să se încadreze într-o 

anumită clasă de precizie. 
A 

In cazul angrenajelor rolul funcţional impune asigurarea, depinzând de 

locul şi rolul angrenajului în subansamblul sau în ansamblul general, a 

următoarelor "proprietăţi" funcţionale [153]: 

- asigurarea unui raport de transfer constant şi uniform (precizie 

cinematică); 

- asigurarea capacităţii de încărcare; 

- asigurarea durabilităţii; 

- asigurarea randamentului; 

- asigurarea silenţiozităţii transmisiei. 

Precizia angrenajului poate fi definită ca reprezentând indicele de calitate 

măsurat prin mărimea erorilor absolute ale unor elemente caracteristice ale 

roţilor dinţate sau angrenajului, impus de rolul funcţional şi de condiţiile de 

exploatare ale acestuia. 

Privit angrenajul ca mecanism în sine, cu rolul de a primi, transforma şi 

transmite o mişcare, trebuie remarcat că precizia lui poate fi caracterizată în 

întregime prin precizia cinematică, adică prin asigurarea unui raport de transfer 

constant şi uniform în condiţiile de exploatare, deoarece capacitatea de încărcare 

sau durabilitatea angrenajului pot fi asigurate prin alegerea unor parametri 

constructivi şi a unor materiale adecvate. Silenţiozitatea este nemijlocit legată de 

precizia cinematică, zgomotul, vibraţiile şi şocurile având drept cauză 

imprecizia cinematică. Din aceste motive calitatea cinematică a angrenajului ar 

trebui caracterizată printr-un singur indicator care s-ar numi precizie cinematică 

în funcţionare şi care ar fi componenta tuturor cauzelor ce concură la precizia 

unui angrenaj [120]. 
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Se poate considera, în urma cercetărilor recente, că eroarea cinematică 

este influenţată de excentricitatea cercurilor de bază ale roţilor dinţate. Toate 

studiile întreprinse până acum sunt de acord că excentricitatea cercurilor de bază 

ale roţilor dinţate este cauza principală a impreciziei cinematice a angrenajelor. 

Eroarea cinematică reprezintă variaţia maximă a unghiului de rotire, 

pentru o rotaţie completă, la angrenarea pe un singur flanc cu roata etalon, 

pentru distanţa dintre axe la valoarea nominală. 

Referitor la precizia unui angrenaj, se pot trage următoarele concluzii: 

- precizia unui angrenaj trebuie definită prin eroarea cinematică şi 

măsurată prin variaţia raportului de transfer real faţă de valoarea sa teoretică; 

- precizia cinematică depinde de calitatea roţilor dinţate exprimată prin 

excentricitatea relativă şi de poziţia acestora în angrenaj; 

- precizia cinematică trebuie evaluată luând în considerare şi valoarea 

raportului de transfer teoretic; 

- evaluarea preciziei cinematice a angrenajului trebuie făcută direct asupra 

lui şi nu pentru fiecare roată în parte prin stabilirea clasei de precizie în funcţie 

de angrenarea fiecărei roţi cu roata etalon. 

Roata etalon este o roată dinţată de mare precizie, încadrată în clasele de 

precizie 1 şi 2 sau într-o clasă specială nestandardizată. Din acest motiv se poate 

aprecia că erorile sale sunt neglijabile în raport cu cele ale roţii dinţate de 

controlat, considerând că roata etalon are o geometrie corespunzătoare roţii 

teoretice. Aparatele de control cu roată etalon au în dotare câte o singură roată 

etalon pentru un acelaşi modul, executată cu un număr de dinţi z pe considerente 

constructive şi tehnologice. 

După cum s-a arătat, precizia angrenajelor poate fi caracterizată în 

întregime prin precizia cinematică. Aceasta influenţează buna funcţionare a 

angrenajelor, atât din punct de vedere a caracteristicilor cinematice ale 

angrenării, cât şi din punct de vedere al comportării dinamice a acestora. 
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1.2. ERORI DE TRANSMITERE ÎN MECANISMELE 

CU ROŢI DINŢATE 

Teoria erorilor de transmitere îşi are originea în cercetarea din domeniul 

contactului dinţilor în cadrul unui angrenaj în sarcină, dar este totodată cea mai 

largă aplicaţie în descrierea cinematicii oricărui tip de angrenaj. Ea permite 

totodată, prin efectele de deformare a dintelui, să se determine modificările în 

transmiterea sarcinilor. Caracteristicile erorilor de transmitere sunt descrise atât 

în domeniul timp, cât şi în frecvenţă. Metodele de măsurare pun în evidenţă 

influenţa vibraţiei asupra erorilor de transmitere [91], 

Eroarea de transmitere este definită ca o deviaţie a poziţiei elementului 

condus pentru orice poziţie a elementului conducător, relativă la poziţia 

elementului nedeformabil şi perfect geometric. In mod obişnuit se măsoară o 

deviaţie liniară de la poziţia de bază, de-a lungul liniei de angrenare. Convenţia 

general acceptată este că rămânerea în urmă a roţii dinţate conduse produce o 

eroare de transmitere negativă. O influenţă deosebită asupra acestui fenomen o 

au erorile de fabricaţie şi deformaţiile dinţilor sub sarcină. 

Scopul multor cercetări ale angrenajelor a fost să determine sarcina 

dinamică pe dinte. La viteze mici fenomenul este considerat ca fiind o serie de 

ciocniri a aceleaşi perechi de dinţi ce vine în contact [92]. Vibraţia în acest caz 

constituie o eroare de transmitere statică. La viteze mari apare o vibraţie 

continuă care este efectiv o eroare de transmitere. 

Pentru a putea determina erorile de transmitere dintele trebuie considerat 

iniţial fară orice posibilitate de interferenţă cu perechea vecină şi de asemenea, 

că în angrenare se află o singură pereche de dinţi [6]. Deplasarea celor doi dinţi 

se produce de-a lungul liniei de angrenare. în afara liniei de angrenare eroarea 

de transmitere se va schimba rapid şi devine infinit negativă când dinţii ies din 

contact. Curba erorilor totale de transmitere (de fabricaţie şi de deformaţie), va fi 

considerată ca o curbă limită şi se poate întocmi pentru fiecare pereche de dinţi 
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separat. Aceste curbe se vor aşeza pe o diagramă comună după următoarele 

reguli [125]: 

- în sensul de rotaţie, considerând mişcarea efectuată în timp; 

- pe scara verticală curbele limită se vor aşeza astfel încât înălţimea lor 

relativă să corespundă oricărei erori de aşezare a perechii de dinţi vecine 

cu abatere pozitivă; 

- la transmisia fară sarcină această curbă este locul geometric al celor mai 

înalte puncte de pe curbele limită; 

- deformaţia dinţilor produce o abatere negativă, valoarea erorii de 

transmitere, pentru orice poziţie unghiulară, putând fi determinată din 

curbele limită; 

- dacă punctul care reprezintă eroarea în mişcare de rotaţie este mai jos de 

curba limită pentru această pereche, contactul este doar pentru perechea 

dată (angrenare unipară), iar dacă punctul este situat spre stânga sau spre 

dreapta, pe curba limită, atunci această pereche nu este în contact. 

- cunoscând contururile de blocare a dinţilor, este posibil să se anticipeze 

curbele erorii de transmitere pentru orice valoare a sarcinii transmise. 

Curba obţinută pentru angrenajul neîncărcat este adesea cea mai 

senmificativă deoarece vibraţiile sunt mai periculoase la sarcini uşoare. 

Metoda de mai sus poate fi aplicată în principiu pentru orice tip de 

angrenaj şi pentru diferite abateri (fig. 1.1). 
1 pasul 2 

bază 

(a) Abaterea profilului 
şi a pasului pe flancuri 

L ! '> I ! i ; / \ i 

(b) Eroarea de trânsm. 

Fig.1.1. Curbele limită [125] 
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Caracteristicile în domeniul timp reies din analiza curbelor erorii de 

transmitere şi ele sunt [125]: 

- erorile de rotaţie sunt cauzate în principal de excentricitate sau de erori 

de rostogolire cumulate. Ele pot fi observate clar, corespunzând unei 

rotaţii. Pentru angrenajele de viteză mică efectul de bătaie este mai mic. 

Eroarea de rotaţie este sinusoidală, dar vârful de eroare local este 

asemănător unei erori de rostogolire şi se repetă la fiecare rotaţie. In 

(fig.1.2) sunt arătate curbele erorii de transmitere pentru dinţii cu flancare 

lungă, scurtă şi normală. 

¥ T-r 
Flancare lur iga 

Flancare s( 
/ 1 ' 

:urtă 

1 ! î \ : i \ 
i ^ 1 ^ i—1 

§ 
1 o 

O 
Ooo 

Neflancat 

Fig. l . l .Eroarea de transmitere 

- erorile dinţilor care sunt cauzate în principal de erorile de profil şi de 

deformaţia dinţilor sub sarcină. Curba este rareori sinusoidală, având o formă 

de dinţi de fierăstrău. în figura 3 sunt arătate curbele erorii de transmitere 

măsurate pentru dinţii cu flancare lungă. 

Fig.l.3 .Curbele măsurate ale erorii de transmitere 
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Dacă eroarea de transmitere este examinată în domeniul frecvenţă atunci 

apar trăsături care nu sunt evidenţiate în domeniul timp. Acestea sunt [126]: 

- erorile de rostogolire care pot fi distribuite aleatoriu, producând o 

creştere a componentelor armonice la aproape orice frecvenţă (fig.1.4). O 

importanţă deosebită o prezintă eroarea de profil. 

7 , 5 [ i m 

I 5,OValori estimate ^̂  ^^ ^ 
3 O iJLi O " t i ' . , •• Dinte nr. 

IC 

o 
-Eroarea de pas măsurată - 1 0 \ • 

. . . \* • • • •. • . . X • . , . 

im 
Ir 
I 

tc u o U 
PrâîaSiFitafea 

2 0 F2 4 0 8 0 3F2 

Fig.1.4. Erorile de rostogolire 

A 

- contactul dinţilor şi frecvenţa erorii componentelor de rotaţie. In figura 5 

sunt arătate curbele erorii dinamice, pentru o anumită rotaţie relativă, 

împreună cu armonicele corespunzătoare din jurul celei de-a doua 

armonice a frecvenţei de angrenare a dinţilor. 

RStătTa relativă I I I I I I 1 1 I I I I I I I t^gombi ' 

480 500 520 540 H 520 Hz 

Fig. 1.5. Structura benzilor laterale ale erorilor dinamice de transmitere 

- erorile frecvenţei nonsinusoidale ale dintelui care vor avea componente 

armonice în ordine crescătoare. In acest caz observarea vizuală nu este o 

metodă eficace pentru evaluarea armonicelor. In figura 6 sunt arătate 

curbele datorate erorilor grosolane. 

1 • ' 
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1 dinţi în IdijllLin. 

20 40 SD" 

Fig.1.6. Armonicele la 9.05 Hz 

Erorile de transmitere la viteze reduse au fost măsurate cu ajutorul 

discurilor rotative, accelerometrelor, traductoarelor seismice [150], Rezultatele 

acestor măsurători fiind utile mai ales în cadrul laboratoarelor. Având obţinute 

semnale în funcţie de poziţia unghiulară ale celor două angrenaje, acestea pot fi 

procesate digital şi analog. In cazul metodei digitale, semnalele sunt subdivizate 

treptat spre o mărime egală cu rezoluţia cerută. Eroarea de transmitere este 

determinată efectiv de diferenţa mărimilor. 

La metoda semianaloagă, semnalele importante sunt trecute direct spre un 

comparator de fază. Semnalele digitale au avantajul de a fi în stare să opereze de 

la viteza zero, dar au o limită superioară de viteză pentru frecvenţe generate, 

foarte înalte. Metoda semianaloagă nu va opera de la viteza zero, dar poate fi 

făcută să aibă o limită superioară de viteză înaltă. 

Pentru viteze înalte, o limită este viteza de rotaţie maximă a 

componentelor importante. Limita uzuală inferioară apare datorită dificultăţilor 

de procesare a semnalului. în mod normal semnalul de la roata conducătoare 

este mai întâi multiplicat cu frecvenţa şi apoi divizat cu numărul de dinţi ai roţii 

conduse. Această metodă reduce rezoluţia, dar face posibil să se lucreze cu 

viteze înalte, în mod normal. Sistemul trebuie să aibă suficientă rigiditate la 

torsiune pentru a evita rezonanţa în domeniul măsurării şi să fie în acelaşi timp 

flexibil pentru a putea transmite fidel mişcarea 
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Eroarea de transmitere măsurată sub sarcină a dovedit influenţa sarcinii 

asupra vibraţiilor şi zgomotelor din angrenaje. Măsurătorile se fac de regulă pe 

flancul inactiv, informaţiile primite în acest caz nefiind suficiente [10], în 

general curbele obţinute prin măsurători pe angrenajele neîncărcate sunt mai 

semnificative deoarece vibraţiile şi zgomotele sunt mai periculoase la sarcini 

uşoare.(fig. 1.7.; fig.1.8) 

/V / 
profil / 

un singur tlanc 

O O 

\in singur flanc profil 

O O 

Fig. 1.7. Comparaţie între eroarea 
pe un flanc şi eroarea de profil 

Rl 
T2 r R2 

a) cu erori suplimentare 

Rl^^^ 

(b) cu erori anulate 

Fig.l.S.Comparaţie între erorile 
măsurate şi cele calculate 

1.3. DIAGNOSTICAREA VIBROACUSTICÂ 

In cazul transmisiilor cu roti dinţate, diagnosticarea vibroacustică 

reprezintă o modalitate de apreciere a calităţii tehnologice, a celei funcţionale, 

(evidenţiază abaterile de execuţie şi de montaj), precum şi a proceselor de 

deteriorare. 

Analiza pe cale vibroacustică a calităţii tehnologice permite depistarea 

surselor vibroacustice cu comportare anormală şi în plus, luarea de măsuri 

susceptibile să reducă nivelul de vibraţii şi zgomot. Această analiză poate 

constitui un mijloc de recepţie a produselor. Dacă se stabileşte o dependenţă 

între calitatea tehnologică şi procesele de deteriorare pe de o parte, şi 

comportarea vibroacustică pe de altă parte, este posibilă evaluarea stării tehnice 

curente a ansamblului transmisiei, modalitate ce permite prognozarea duratei de 

viaţă ulterioare [87]. 
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Deşi are un nivel de semnificaţie mai scăzut decât alţi parametri, semnalul 

vibroacustic poate fi utilizat pentru diagnosticarea în sensul arătat anterior, 

aceasta facându-se indirect, rapid şi fară demontarea transmisiei, ceea ce implică 

avantaje economice importante. 

Evaluarea cantitativă a calităţii tehnologice şi a proceselor de deteriorare 

se face pe baza unor parametri principali de diagnosticare, cum sunt: abaterile 

tehnologice (de execuţie şi montaj) şi cele funcţionale (deteriorări ale flancului 

şi piciorului dintelui). 

în cazul transmisiei cu roţi dinţate, elementele constructive cu rol 

hotărâtor în determinarea durabilităţii şi fiabilităţii ansamblului sunt angrenajele, 

care provoacă 21-^60% (în medie 39%) din defecţiuni şi lagărele, care provoacă 

10-r44% (în medie 19%) din defecţiuni. Ca urmare, problema diagnosticării se 

pune în principal pentru aceste componente. 

Parametrii principali de diagnosticare (menţionaţi anterior) se regăsesc, 

însumaţi cu deformaţiile relative în deplasările relative dintre roţile dinţate care 

determină, atât excitaţii parametrice cu rol hotărâtor asupra vibroacusticii 

sistemului, cât şi şocuri de angrenare. Ca urmare, frecvenţele critice 

corespunzătoare domeniilor de rezonanţă şi instabilitate parametrică sunt 

determinate de frecvenţa angrenării f^, şi frecvenţele proprii ale sistemului. Este 

evident că la analiza senmalului în scopul diagnosticării este necesar să se separe 

domeniile corespunzătoare parametrilor principali de diagnosticare. 

In cazul unei transmisii cu o treaptă, precis executată, în spectrul de 

frecvenţe se manifestă numai tonuri cu frecvenţa angrenării şi armonicele ei 

superioare, (fig.1.9.) [153] 

75 dB f . 

55 

2fz 
3fz 4f. 

^ 5fz6f 
• t . I . 

O 1 2 3 4 5 Hz 

Fig.1.9. Spectrul de frecvente al presiunii acustice emise 
de un angrenaj foarte precis executat şi poziţionat 
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Dacă roţile dinţate prezintă abateri sau deteriorări, efectele acestora pot 

modifica structura spectrului, (fig. 1.10). 
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Fig. 1.10. Influenţa abaterilor de profil asupra spectrului presiunii acustice 

Frecvenţa abaterii de profil se regăseşte în spectrul de frecvenţe, fie 

separat (fig. 1.10.a)), fie suprapusă peste frecvenţa de angrenare al cărei nivel 

vibroacustic este mult amplificat (fig.l lO.b)). Abaterea de pas se manifestă prin 

frecvenţa de angrenare f^ şi multiplii ei, respectiv prin apariţia de benzi laterale 

faţă de frecvenţa f^ şi armonicele sale. 

"Avarierea" unui dinte prin fisurare se manifestă, ca şi excentricitatea 

unei roţi dinţate sau uzarea danturii, prin modificări ale nivelului benzilor 

laterale. în general prin uzare, profilul dintelui este afectat de o parte şi de alta a 

cercului de rostogolire, ceea ce determină amplitudini mult mai mari la 

armonicele superioare decât la frecvenţa de angrenare, precum şi la benzile 

laterale corespunzătoare acestora. Modificarea nivelului acestora în urma uzării 
/V 

este mică. In exemplul prezentat, datorită uzării s-a produs modificarea în 

spectrul de frecvenţe al vibraţiilor carcasei a amplitudinii, în scara logaritmică, a 

unei benzi laterale a primei armonice (2 fz+fn) , de la 3,1 la 3,22. 
/V 
In fiecare din figurile 1.9. şi 1.10, a fost evidenţiată influenţa a câte unui 

A 

singur factor. In cazul general concură mai mulţi factori, având ponderi diferite 

în spectrul vibroacustic, în care se pot evidenţia: 
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- frecvenţele de angrenare şi armonicele lor; 

- benzile laterale ale acestora; 

- subarmonice ale frecvenţei arborelui datorate unor impulsuri aditive 

repetate la fiecare rotaţie; 

- vârfriri de frecvenţă ale unor vibraţii parazite datorate influenţei 

elementelor din afara transmisiei studiate şi care pot avea uneori 

amplitudini mari; 

- componente de intermodulaţie a unor frecvenţe importante. 

în afara analizei spectrale în banda îngustă de frecvenţe, s-a utilizat pentru 

diagnosticarea vibroacustică şi analiza spectrală. Aceasta este eficientă pentru 

urmărirea în timp a nivelului benzilor laterale din spectru, în scopul determinării 

evoluţiei factorilor principali de diagnosticare şi implicit a stării tehnice a 

ansamblului. Prin această metodă de prelucrare a semnalului se accentuează structura 

periodică a spectrului, iar efectele sursei şi căii de transmitere devin aditive. 

în 1990 echipa de cercetare MUM (sistem foarte precis de monitorizare 

continuă a stării de sănătate), a condus un experiment pentru determinarea 

necesităţii diagnosticării [192]. In cadrul acestei examinări au fost incluse agenţii 

guvernamentale şi personalul din cadrul industriei S.U.A., aflate în contact direct 

sau indirect cu diagnosticarea vibroacustică a transmisiilor. Participanţii au fost 

rugaţi să aprecieze necesitatea efectuării testelor de cercetare propuse. Fiecare 

dintre aceste domenii de cercetare propuse au fost apreciate astfel: necesitate 

critică, necesitate moderată şi fară necesitate în efortul global de a realiza sistemul 

foarte precis MUM. Rezultatele experimentului au demonstrat că metodele de 

diagnoză ale stării de frmcţionare, alături de aprecierea nivelului de deteriorare au 

fost considerate de majoritatea participanţilor ca fiind cu importanţă critică. Echipa 

de cercetare MUM a impus priorităţile de cercetare, echipamentele de testare ale 

transmisiilor cu roţi dinţate fiind realizate la NASA Lewis. 

Prima direcţie de cercetare a impus utilizarea unor anumite tehnici de 

testare şi de determinare ale erorilor angrenajului datorate vibraţiilor produse în 
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timpul testelor de solicitare ale roţilor dinţate cilindrice, cu scopul de a verifica 

şi a compara diversele metode de analiză. Au fost incluse metode de detecţie a 

erorilor cum ar fi: FM4, NA4* şi NB4*. FM4 este o metodă distinctă în 

domeniului timpului de referinţă, folosită pentru detecţia erorilor roţilor dinţate 

[179]. NA4* şi NB4* sunt metode dezvoltate la NASA Lewis pentru a prevedea 

din timp deteriorarea dinţilor roţilor dinţate şi de a reacţiona la creşterea şi 

răspândirea severă a acestor deteriorări [192], 

A doua direcţie de cercetare a constat în dezvoltarea şi verificarea unei 

tehnici de detecţie generală a erorilor [126]. Această nouă tehnică a fost folosită 

experimental în cazul instalaţiei de testare a transmisiei la elicopterele NASA de 

500 Mp, unde s-au înregistrat o serie de erori ale vitezei şi rezistenţei. Această 

metodă necesită un efort minim 

A treia direcţie de cercetare include o procedură analitică de prezicere a 

vibraţiei sistemelor cu roţi dinţate sau prezenţei defectelor datorită solicitărilor 

[125]. Rezultatele teoretice deduse cu ajutorul modelului sunt comparate cu 

rezultatele experimentale ale probelor solicitate la oboseală. Datele 

experimentale folosite pentru verificarea diferitelor metode de determinare a 

erorilor de transmitere s-au obţinut prin măsurători efectuate pe standuri de 

încercare la centrul de cercetare Lewis NASA. 

Există patru standuri de încercare ale roţilor dinţate cilindrice, 

operaţionale încă din anul 1972. Scopul principal a acestor testări este studiul 

influenţei materialelor, tratamentelor termice de suprafaţă şi efectul tipurilor de 

ungere pe flancurile active ale dinţilor roţilor dinţate. Roţile dinţate testate sunt 

cu profil compensat, pentru a mări presiunea de contact. Vibraţia provenită de la 

un accelerometru montat pe o placă suport este recepţionată pe un PC (calculator 

personal) cu C.A.D. (conversie analog / digitală). 

Ruperea dinţilor şi fisurarea unui dinte al roţii dinţate au prezentat aspecte 

distincte pentru toate testele efectuate. Deteriorarea diferă, de la fisurarea sau 
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crâparea parţială a dintelui la unul dintre teste, la fisurarea grava (severă), cu 

ruperea completă a mai multor dinţi, aşa cum este ilustrat în figurile 1.11 şi 1.12. 

Metoda FM4 a fost dezvoltată pentru a determina schimbările în modul de 

vibraţie, prin urmărirea unui număr limitat de dinţi ai roţilor dinţate [179], 

Semnalul diferenţă este obţinut prin îndepărtarea componentelor (armonicele şi 

fi-ecvenţa arborelui, armonicile şi fi-ecvenţa fundamentală împreună cu benzile 

laterale de prim ordin), din semnalul original. Semnalul FM4 se obţine prin 

calculul celor patru momente statice normalizate ale acestui semnal diferenţial. 

Pentru o angrenare în bune condiţii semnalul diferenţial va fi la început zgomot 

Gaussian, rezultând în FM4 cu o valoarea de 3 (adimensional). Când se 

deteriorează unul sau doi dinţi (prin fisurare, crăpare), apare un vârf sau o serie 

de vârfuri în semnalul diferenţial. FM4 va reacţiona crescând la o valoare mai 

mare decât valoarea nominală a lui 3. 
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în figura 1.11 sunt prezentate exemple de rezulte ale metodei 

FM4,.comparativ cu cele obţinute prin metoda NB4* (fig. 1.12). 

Aşa cum se poate observa în figura 1.11, FM4 reacţionează la fisura 

apărută în timpul testului numărului 2 al roţii dinţate cilindrice (fig. 1.11 a)) şi la 

deteriorarea produsă de ruptura multiplă a dintelui în timpul testului numărul 5 

al roţii dinţate (fig. 1.1 l.c)) dar nu reacţionează la ruptura parţială a dintelui, în 

timpul testului pinionului. De asemenea FM4 nu reacţionează la debutul şi la 

progresia fisurării, în timpul primului test de încercare la uzură a roţii dinţate, 

aşa cum se poate observa în figura 1.1 l.b). FM4 va reacţiona la deteriorarea 

produsă de fisurare, în timpul celui de-al doilea test a roţii dinţate. 

Metoda NA4* şi NB4* (fig. 1.12), recent dezvoltată de NASA Lewis 

reacţionează la deteriorări, pe măsura dezvoltării acestora [191]. 

Metoda analizei vibroacustice permite controlul global şi rapid al preciziei 

de execuţie şi montaj a angrenajelor şi pune la dispoziţie posibilităţi de 

identificare a cauzelor şi factorilor perturbanţi şi indică soluţii de îmbunătăţire. 

De asemenea, dacă se dispune de spectre vibroacustice ridicate la anumite 

intervale de funcţionare a transmisiei, comparându-le între ele, se pot evidenţia 

factorii care au dus la înrăutăţirea stării tehnice a produsului, utilizându-se astfel 

metode de diagnosticare vibroacustică. 

Toate formele de excitaţie parametrică (cum ar fi angrenarea roţilor 

dinţate, neechilibrarea, alinierea greşită) pot duce la apariţia condiţiilor de 

rezonanţă. Un mecanism neechilibrat prezintă un semnal care va creşte 

proporţional cu pătratul vitezei, indicând faptul că echilibrarea mecanismului 
/V 

poate produce o ameliorare. Intr-un asemenea caz echilibrul se poate restabili 

accelerând mecanismul. 

Prezenţa uzurii roţilor dinţate este pusă în evidenţă de armonicile prezente 

la vitezele nerezonante. 
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CAPITOLUL 2 

2. SURSE ALE ERORILOR DE TRANSMITERE 

ÎN ANGRENAJELE CILINDRICE 

în condiţii reale de funcţionare, procesul de angrenare are anumite abateri 

faţă de condiţiile ideale. Aceste abateri sunt provocate atât de erorile de 

fabricaţie ale roţilor dinţate şi celorlalte elemente ale transmisiei, cât şi de erorile 

de montaj. Sarcinile dinamice care apar în aceste condiţii pot fi considerabile în 

raport cu forţele statice şi luarea lor în considerare la proiectarea angrenajelor 

este obligatorie. 

Dinamica transmisiilor cu roţi dinţate este influenţată de următorii factori: 

- variaţia rigidităţii angrenajului din cauza deformaţiilor variabile ale 

dinţilor în procesul angrenării (sarcina este transmisă de un număr diferit 

de dinţi); 

- erorile tehnologice ale angrenării; 

- viteza de rotaţie, în special în acele zone care corespund fenomenelor de 

rezonanţă. 

Sursele interioare sunt reprezentate de abaterile de la precizia de 

prelucrare a dinţilor, în special eroarea pasului măsurat pe cercul de bază, care 

duce la apariţia percuţiilor periodice dintre dinţi şi creează o sarcina dinamică de 

scurtă durată şi eroarea de profil, care creează o sarcina dinamică cu acţiune 

permanentă, precum şi variaţia periodică a rigidităţii angrenării, datorită trecerii 

periodice a sarcinii de pe un dinte pe doi dinţi. Aceste surse prezintă un interes 

deosebit pentru durabilitatea angrenajului. Vibraţiile generate de aceste surse şi 

odată cu ele forţele dinamice şi zgomotul devin foarte mari, în special atunci 

BUPT



Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere în angrenajele cilindrice 

când frecvenţa sursei perturbatoare, aflată tot timpul într-un raport determinat cu 

turaţia angrenajului, se suprapune cu o frecvenţă proprie a acestuia (apare 

fenomenul de rezonanţă). 

2.1. GRADUL DE ACOPERIRE 

Transmiterea mişcării de rotaţie în mod continuu şi cu un raport de 

transmitere constant, se realizează cu ajutorul unui mecanism care conţine 

(pentru mecanismele plane), câte o cuplă de rotaţie C5, între elementul 

conducător şi bază, respectiv elementul condus şi bază şi o cuplă superioară C4, 

între elementul conducător şi cel condus. In cazul transmiterii mişcării de rotaţie 

între axe paralele, axoidele mişcării relative a celor două elemente sunt cilindri, 

iar angrenajul corespunzător se numeşte angrenaj cilindric. Procesul de contact 

continuu între dinţii roţilor conjugate ale unui angrenaj, în vederea asigurării 

mişcării neîntrerupte a celor două roţi dinţate, se numeşte angrenare. In decursul 

angrenării, contactul se realizează pe suprafeţele laterale ale dinţilor, numite 

flancuri. O anumită suprafaţă secantă intersectează flancurile după profilele lor. 

Dantura evolventică prezintă avantajul unor exigenţe mai reduse faţă de 

alegerea toleranţelor distanţei dintre axe, a unor valori constante a forţei de 

angrenare la un moment rezistent constant şi a unei tehnologii de execuţie mai 

simple şi mai productive. Aceste avantaje au determinat folosirea cu 

preponderenţă în industria constructoare de maşini a angrenajelor cu dantură 

evolventică. 

Traiectoria poziţiilor succesive ale punctului de contact dintre cele două 

profile în timpul angrenării este o linie (1), numită linie de angrenare. In cazul 

angrenajelor cu profil în evolventă linia de angrenare este o dreaptă care trece 

prin polul angrenării (C) şi este tangentă la cercurile de bază de rază rbi, 

respectiv r^i (fig.2.1). 
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Fig.2.1. Traiectoria poziţiilor succesive ale punctului de contact 

Intrarea în angrenare are loc în punctul (S2), iar ieşirea în punctul (Si). 

Segmentul S1S2, se numeşte lungimea efectivă a liniei de angrenare. Polul 

angrenării împarte acest segment în două părţi egale: segmentul de intrare în 

angrenare S2C, şi segmentul de ieşire din angrenare CS^. Fiecare roată dinţată 

posedă o anumită mărime de segment de angrenare, indiferent cu ce roată 

angrenează, iar mărimea segmentului de angrenare a angrenajului este 

determinată de raportul fiecărei roţi. 

Transmiterea continuă a mişcării de la roata conducătoare la roata condusă 

implică existenţa în contact continuu a cel puţin unei perechi de dinţi. Aceasta 

înseamnă că în momentul în care o pereche de dinţi a ajuns în punctul de ieşire 

din contact (Si), perechea următoare de dinţi trebuie să se afle în contact într-un 

punct (S'i), de pe linia de angrenare (fig.2.1), sau în cel mai rău caz să înceapă 

angrenarea în (S2). Având în vedere această condiţie este necesar ca lungimea 

segmentului de angrenare, S1S2 =k, să fie mai mare decât pasul pe cercul de bază 

pb. Raportul acestor mărimi, numit grad de acoperire 8, trebuie să fie 

supraunitar: 
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k k 
s = — = > 1 ; (2.1) 

Pb p cosa 

unde p este pasul măsurat pe cercul de rostogolire, în m; 

a este unghiul de angrenare, în grd. A 

îndeplinirea condiţiei (2.1) arată că după un interval de timp determinat, în 

angrenare se vor afla două perechi de dinţi. Rezultă că la funcţionarea 

angrenajului sub sarcină, la un moment dat, sarcina trece de pe o pereche de 

dinţi pe două perechi de dinţi, cea ce duce la apariţia unor forţe dinamice 

suplimentare chiar şi în cazul angrenajelor "precise". 

Transmisia cu roţi dinţate având gradul de acoperire supraunitar, reprezintă 

un mecanism cu una sau mai multe legături pasive. Mişcarea unui asemenea 

mecanism este posibilă numai în cazul când este "precis". In realitate, roţile 

dinţate prezintă erori ale corpului roţii, erori ale elementelor coroanei dinţate şi 

erori ale angrenajului. Nerespectarea ipotezelor angrenajului teoretic face ca 

legăturile pasive să devină active, iar angrenajul să se blocheze. Dacă abaterile 

faţă de angrenajul teoretic sunt mici, angrenajul real poate funcţiona datorită 

deformaţiilor elastice care apar în elementele transmisiei dinţate. Dimpotrivă, în 

cazul în care abaterile depăşesc anumite limite, angrenarea nu mai este posibilă 

dacă nu se creează un grad de libertate suplimentar transmisiei dinţate. Acest 

grad de libertate se obţine prin realizarea unui joc între flancurile dinţilor, 

utilizând deplasarea suplimentară negativă a profllelor ambelor roţi. 

In prezent se consideră ca angrenaje optime angrenajele deplasate şi atenţia 

cea mai mare este acordată alegerii corespunzătoare a coeficienţilor de deplasare 

care să asigure anumiţi indici de calitate cum ar fi: gradul de acoperire, evitarea 

interferenţei, evitarea ascuţirii dinţilor, egalizarea alunecărilor specifice, 

rezistenţa maximă la solicitarea de contact, rezistenţa maximă la solicitarea de 

încovoiere, etc. 

Pentru fiecare din aceşti indici sunt stabilite relaţii de dependenţă în raport 

cu coeficientul de deplasare. Proiectantul trebuie să găsească o variantă de 
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compromis pe care să o aprecieze ca optimă, pe baza valorilor diverşilor indici 

de calitate şi ţinând seama de condiţiile concrete în care va lucra angrenajul. 

Pentru un angrenaj dat viteza de alunecare relativă este dată de relaţia [74]: 

V = A-x ; (2.2) 

unde A este constantă. 

Presiunea maximă de contact este dată de relaţia (2.3), 

B 
P = 

V x ^ + C - x + D 

unde B,C,D sunt constante. 

Funcţia produs (pv) va fi: 

ABx pv = / x^ + C x + D 

Graficul acestei funcţii este dat în figura 2.2. 

(2.3) 

(2.4) 

/zona de solicitare zona de solicităije 
preponderent ' preponderent 
la roată la pinion 

Fig. 2.2. Graficul funcţiei (pv) 

Din analiza acestui grafic se constată următoarele [74]: 

a), creşterea mult mai rapidă a produsului (p.v.) în zona de intrare în 

angrenare (în jurul punctului S2), şi mai lentă în zona de ieşire din angrenare (în 

jurul punctului Si), ceea ce confirmă constatarea cunoscută că pinionul se 

uzează mai repede decât roata. 
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b). la angrenajele subtăiate produsul (pv) capătă valori foarte mari, ceea ce 

înseamnă că aceste angrenaje nu se recomandă pentru transmiterea puterii. 

c). dacă se acceptă ipoteza că uzura şi încălzirea angrenajului sunt 

proporţionale cu produsul (pv), atunci recomandabil este angrenajul la care 

segmentul de angrenare (zona 8,82), este cât mai mic, ceea ce înseamnă că în 

conformitate cu acest criteriu angrenajele cu gradul de acoperire cât mai mic 

sunt cele mai recomandate. 

d). pentru ca uzarea pinionului să se producă în acelaşi ritm cu cea a roţii. 

este necesar ca segmentul de intrare în angrenare (zona S2C), să fie mai mic 

decât segmentul de ieşire din angrenare (zona CSj). Intr-o primă aproximare, la 

proiectare, aceste segmente se pot lua proporţionale cu razele cercurilor de 

rulare (respectiv de divizare). 

e). angrenajul optim pe baza criteriului (pv), se poate considera angrenajul la 

care produsul (pv), este acelaşi în punctele de intrare, respectiv de ieşire din 

angrenare. Dacă însă se ţine seama şi de raportul de transmitere i^ atunci ar 

trebui ca segmentul de angrenare la intrare să fie mai mic decât segmentul de 

ieşire din angrenare de ii2 ori. 

2.2. PERIODICITATEA ANGRENĂRII 

După cum s-a arătat anterior, o sursă "internă" importantă de excitaţie, în 

cazul transmisiilor cu roţi dinţate, o reprezintă variaţia în salturi a rigidităţii 

dinţilor în angrenare, ceea ce face ca la parcurgerea liniei de angrenare să se 

producă acceleraţii şi deceleraţii ale roţilor, care au efect generarea de solicitări 

dinamice, vibraţii şi zgomot. Pentru dantura dreaptă, gradul de acoperire s 

variază între 1 şi 2. Astfel, la începutul şi sfârşitul angrenării, sarcina transmisă 

este repartizată pe două perechi de dinţi, iar în restul intervalului forţa transmisă 

este repartizată pe o singură pereche de dinţi. în momentul când doi dinţi intră în 
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angrenare în punctul (S2), definit prin intersecţia cercului de cap (ai) cu linia de 

angrenare (fig. 2.3), perechea de dinţi anterioară se găseşte încă în angrenare în 

punctul (Gi). La ieşirea din angrenare a perechii anterioare de dinţi, în punctul 

(Si) definit prin intersecţia cercului de cap (ai) cu linia de angrenare, perechea 

următoare de dinţi se află în (G2). Segmentele; SjGj = S2G2 = Pb • 

Intervalele S2G2 şi SjGj, se numesc intervale ale angrenării duble (bipare), 

iar G1G2, intervalul angrenării singulare (unipare). Rezultă că rigiditatea totală 

kz(t), la angrenajul cilindric cu dinţi drepţi, prezintă o variaţie în salturi între o 

valoare maximă, la angrenare dublă şi o valoare minimă, la angrenare singulară. 

(fig.2.3.) Pb̂  

1 <e <2 

al 
.^--ST-

k2 
Fig.2.3. Gradul de acoperire 

Perioada la care au loc aceste salturi se determină din durata angrenării 

duble şi singulare. 

Durata angrenării bipare şi a angrenării unipare este: 

T 2 = ^ = ^ = ( S - 1 ) - ^ (2.5) 
Tbl®! Tbl®! Tbi-COi 

= (2.6) 
I-blt̂ l TbiCOi 

Ca urmare perioada angrenării va fi: 

(2.7) 
Tbl «1 

/V 
înlocuind relaţia (2.7) în (2.5) şi (2.6) rezultă durata angrenării: 

T2=(s-1)-T^ (bipare) (2.5') 
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Ti = (2 - s)- T^ (unipare) (2.6) 

în decursul acestor perioade, roata motoare se roteşte cu unghiul (p, care se 

numeşte pas unghiular şi corespunde rotaţiei roţii cu un dinte. 

b̂l Zi 
(2.8) 

Din relaţia (2.8) rezuhă că perioada angrenării se mai poate scrie şi sub forma: 

(2.7') Tz = COi-Zi co, 

unde cô  = coi-Zj = CO2-22. 

Durata angrenării unei perechi de dinţi corespunde cu timpul necesar pentru 

parcurgerea segmentului de angrenare, S1S2 adică: 

ŞjŞ: 
fbl®! 

(2.9) 

Timpul după care aceeaşi pereche de dinţi se găseşte din nou în angrenare, numit 

perioada angrenării aceleiaşi perechi de dinţi, va fi: 

271-Ni 27T-N2 T = 
CO1 (O-

(2.10) 

unde: Ni,2 este numărul de rotaţii întregi efectuate în perioada respectivă. In 

figura 2.4. s-a reprezentat desfăşurat procesul de rostogolire, în noduri fiind 

ataşaţi dinţii suprapuşi ai celor două roţi.[24]. Se observă că numărul de rotaţii al 

unei roţi, după care revine în angrenare aceeaşi pereche de dinţi, este dat de 

raportul dintre cel mai mic multiplu comun q, al numerelor de dinţi şi numărul 

de dinţi ai roţii respective. 

[2,3] 
3 ^ 

1 2 3 1 2 3 1 2 3 
'1 2 i 2 "1 i 1 2 1 

- 3 

Fig.2.4. Algoritmul lui Euclid [24] 
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Cel mai mic multiplu comun se determină cu ajutorul relaţiei: 

q = ^ (2.11) z 

unde: z este cel mai mare divizor comun şi se calculează cu ajutorul algoritmului 

lui Euclid. 
A 
înlocuind în relaţia (2.10) expresia numărului de rotaţii: 

N i . 2 = - ^ (2.11) 

şi ţinând cont de (2.7 ), rezultă: 

T = q-T^ (2.12) 

Cu ajutorul relaţiei (2.12) se poate stabili frecvenţa angrenării aceleiaşi perechi 

de dinţi: 

Q = - - ( o , (2.12) 
q 

care reprezintă un submultiplu întreg al frecvenţei de angrenare a dinţilor. 

Se recomandă ca numerele de dinţi z\ şi zi să fie numere prime sau să nu 

aibă factori comuni pentru a evita, pe cît posibil, venirea în contact a aceleaşi 

perechi de dinţi. 

Aceste rezultate se pot utiliza în cadrul cercetărilor experimentale care 

urmăresc măsurarea deformaţiei dinţilor la roţile dinţate cu abateri ale pasului de 

bază sau cu erori de profil. Fixându-ne asupra unui dinte al roţii etalon, se pot 

stabili roţi conjugate cu care acesta va intra în contact în decursul unei perioade 

T, după care contactul se va repeta. Din deformaţia măsurată a dinţilor se poate 

determina rigiditatea variabilă a angrenării. 

2.3. ERORI GEOMETRICE 

Variaţia rigidităţii angrenării este însoţită de o altă sursă de excitaţie a 

lanţului cinematic elastic al angrenajului, determinată de erorile ce apar în forma 
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şi dimensiunile geometrice ale roţilor dinţate. Erorile corpului roţii cuprind: 

erorile cercului exterior, bătăile suprafeţelor laterale şi bătăile axei de rotaţie. 

Erorile elementelor coroanei dinţate sunt prezentate în figura 2.5 [120], 

poziţia 
nomin. 

6 efectiva 
5 Poz. ux 

g ) . nominala J)-

Fig. 2.5. Erorile geometrice ale coroanei dinţate [120] 

Aceste erori cuprind: 

- erori ale poziţiei relative şi simetriei flancurilor. Un prim indicator 

aparţinând acestei categorii îl constituie abaterea pasului de bază fpbr (fig. 2.5 a)). 

Alte elemente măsurabile sunt, deplasarea suplimentară a profilului Ehr 

(fig.2.5b)), lungimea cotei peste dinţi (fig.2.5 d)), erori de formă ale dinţilor 

ffr(fig. 2.5 c)); 

- erori de poziţie relativă a coroanei dinţate în raport cu axa de rotaţie. Se 

determină prin măsurarea variaţiei pasului, fy ptr, (fig.2.5.h)); 

- erori de direcţie a dinţilor F pr (fig. 2.5.i)); 

Privind angrenajul ca mecanism în sine, cu rolul de a primi, transforma şi 

transmite o mişcare, precizia lui poate fi caracterizată prin precizia cinematică, 

adică asigurarea unui raport de transfer constant şi uniform în condiţiile de 

exploatare. Eroarea cinematică este influenţată de excentricităţile cercurilor de 

bază ale roţilor dinţate. Un tablou reprezentativ al cauzelor şi surselor de erori 
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ale roţilor dinţate şi angrenajelor este dat în tabelul 2.1, ne rezultând însă şi 

interdependenţa dintre ele. 

Tab. 2.1. Surse de erori ale 
roţilor d.şi angrenaj. _ _ _ _ _ ^ 

l.^ prelucrarea 
roţilor dm^tfg. 

Mşina uneatră 
rigiditate 
precizia georn. 
precizia ciiiein. 
prccizix diiiaju. 

Scula -aşchietoart 
aKatcri dc fci 

scula ideală 
erori de motiiar^ 

Serriifîibricîit 
erori aîe corp. 
rigiditate 
aş^ing; 

Tehnologice 
procedee de prel 
wgmi de aşchîere 
rigid.d ispozii ivu Ui 

TTîoncare şi 
exploatare 

Montai 
erori de nîonr 

Def. plaiitice 
dan tină 
arbori 
lagăre 

Defomr temiic.e ice| 

I Cotid.dc exploat~[" 

Dcf. permanente 
uzura 

Cu toate că grosimea dintelui nu face parte dintre elementele controlabile 

ale danturii unei roţi dinţate, măsurarea acestei dimensiuni foloseşte la stabilirea 

jocului dintre flancurile dinţilor roţilor în angrenare, pentru o anumită distanţă 

între axe. 

Valoarea lungimii (cotei) peste dinţi este influenţată de erorile grosimii 

dintelui, de variaţia paşilor şi de erorile de profil. Variaţia acesteia dă indicaţii 

asupra erorii cinematice. 

Deplasarea suplimentară a profilului este necesară asigurării jocului a 

cărui valoare este: 

Jn/2=EHr sinao (213) 

Eroarea de direcţie a dinţilor influenţează calitativ angrenarea (chiar dacă 

celelalte elemente ale danturii sunt corecte). Aceste abateri prezentate în figura 

2.6, au influenţă, în primul rând, asupra uniformităţii contactului pe întreaga 

lungime a dintelui, care atrage după sine reducerea portanţei dintelui, deformaţii 

suplimentare ale lui, precum şi o angrenare nesilenţioasă. 
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linia de contact 
efectivă 

/ 

. r r 

Dir.npmJloik 
a liniei de'tont. 

b. 

Fig.2.6. Eroarea de direcţie 

Bătaia radială este influenţată de excentricitate (a cercurilor de bază, de 

rulare, de divizare), erorile unghiulare de angrenare, eroarea de pas de divizare. 

Bătaia radială, în ultimă instanţă, reprezintă variaţia razei cercului de rulare, 

ceea ce face ca angrenarea să fie neuniformă şi nesilenţioasă. (fig.2.7) 

Fig. 2.7. Eroarea ciclică pe dinte 

Din acest motiv unul din modurile de stabilire a excentricităţilor, ca prim 

factor de influenţă a bătăii, este şi controlul pe ambele flancuri cu roata etalon. 
/V 

In diagrama obţinută, fir reprezintă variaţia distanţei de măsurare dintre axe; fkr-

este eroarea ciclică şi frc bătaia radială. 

Se remarcă că bătaia radială are o variaţie sinusoidală peste care se 

suprapune eroarea ciclică a fiecărui dinte, componenta cea mai mare a bătăii 

radiale este excentricitatea, astfel încât se poate scrie că: 
2 e « F i ; - f ^ (2.13') 
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Dacă sistemul de torsiune este relativ rigid, (cum sunt de obicei 

transmisiile cu roţi dinţate), excitaţia vibraţiilor se produce cu frecvenţa 

rotaţiilor, care este cu mult mai joasă decât frecvenţa proprie a sistemului. De 

aceea, la analiza erorilor, bătaia radială poate fi neglijată. 

Eroarea de profil ffr, (fig.2 8.), reprezintă distanţa dintre două profile 

Capul 
dintelui 

Fig. 2.8. Eroarea de profil 

teoretice de evolventă a dintelui, care conturează profilul efectiv în limitele 

înălţimii utilizabile a dintelui. Eroarea de profil face parte din indicii de precizie 

care caracterizează criteriul de precizie cinematică. Eroarea de profil este efectul 

mai multor cauze, legate de scula aşchietoare (erori de profil proprii determinate 

de execuţie, ascuţire sau montaj), de maşina de danturat (erori cinematice, sau 

dinamice ale lanţului cinematic de rulare), de tehnologia de execuţie(avansuri 

mari, regim de aşchiere generator de vibraţii), de modul de generare prin rulare a 

evolventei (apariţia rugozităţilor de înălţime variabilă, crescătoare către vârful 

dintelui.) 

Diagrama din figura 2.9 a) arată că ambele flancuri în întregime sunt 

evolventice, fară a se remarca erori de profil (linia înregistrată fiind paralelă şi 

fară abateri faţă de înregistrare). 
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a). 500:1 

Cap 

b). 

QO 

O 

I t 

B 

^ I 
c " M § 

V / 
. D. 

'i 
\\\ IUH 

V A I 
Picior 

Fig.2.9. Erorile dinţilor flancaţi 

în figura 2.9 b) este prezentată diagrama pentru flancul stâng al unui dinte, care 

este flancat atât la picior cât şi la cap, în timp ce flancul drept este neflancat. 

Faţă de linia considerată ideală (fig. 2.10 a)), în general apar şi erori de 

profil ffr şi erori la cercul de bază şi unghiul de angrenare (fig. 2.10 b)). 

Ar̂ >0 i 
A a o < 0 j 

Vârf 

Aao = 0 Aao< O 

Vârf Vârf 

/ XUu 
Picior 

b) 

Fig.2.10. Abaterea razei cercului de bază 

Sensul abaterilor razei cercului de bază şi a unghiului de angrenare 

(evidenţiate prin înclinarea liniei de referinţă a înregistrării erorii de profil) este 

arătat în figura 2.11. 
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Vârf 

Linia de 
referinţă 

Fig.2.11. Abaterea faţă de linia de referinţă 

Eroarea de profil apare datorită abaterii razei de curbură instantanee p a 

profilului pe unghiul de desfăşurare ((pe-(pi), corespunzător punctelor de început 

şi sfârşit a liniei utile a flancului EE (fig. 2.12.) 

E(M) 

(p ; 9 

Fig.2.12. Abaterea razei de curbură 

Eroarea de profil se poate calcula cu relaţia: 

ffr=Ape-Api=Arb((pe-q)i) (2.14) 

Eroarea razei cercului de bază Arb, pentru care apare eroarea de profil f^ este: 

Arb=ffr/((Pe-(Pi) (2.14') 

Eroarea Aoo a unghiului de angrenare rezultă: 
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A(Xo= - Arb/rbtg(Xo=ffr/[rw((pe-(pi)sinao] ( 2 1 5 ) 

La stabilirea erorii de profil, care se face cu ajutorul microscopului sau 

evolventmetrului, trebuie să se elimine influenţa altor cauze asupra ei (cea mai 

importantă fiind excentricitatea cercului de bază). Perioada ftincţiilor erorilor de 

profil nu întrece acel timp minim în care roţile au efectuat rotaţii întregi sau 

după care în angrenare intră dinţii precedenţi, fiind aceeaşi cu perioada 

angrenării Tz, definită prin formula (2.7 ). Pasul de bază reprezintă distanţa 

dintre două flancuri de acelaşi sens, măsurată pe linie de angrenare. 

Pbo=Tbo4̂ o=27rrbo/2 (2.16) 

în cazul apariţiei alunecării, raza cercului de bază şi unghiul de angrenare 

variază în timp (fig. 2.13.) 

Fig. 2 .13. Variaţia unghiului de angrenare 

Timpul după care profilul generator se repetă este: 

to=Pbo/Vr=Pbo/(Vor+AvSin p t ) 

în acest timpul cercul de bază, rotindu-se cu unghiul: 

_CDob+Aosin(pt + (p) 
T i - © b • t o — — ^ — : — 

Vor + A ^ s m pt 

(2.17) 

(2.18) 

va avea raza: 
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Av • . ©ob +—^s in pt 
ţbo 

cooi, + A • 0) • sin(pt + (p) 

Noul pas de bază va fi: pbi=pbo-

Acest lucru se întâmplă în cazul în care cele două flancuri de acelaşi nume 

sunt prelucrate simultan, în caz contrar ne mai fiind valabilă concluzia de mai 

sus. 

Eroarea pasului de bază, măsurată prin abaterea fpbr între mărimea 

nominală şi efectivă a acestuia, este influenţată de erorile de formă, variaţia razei 

cercului de bază şi de neuniformitatea pasului de divizare. Această eroare 

influenţează asupra variaţiei unghiului de antrenare: 

A(Xo= - fpbr/îtm sin oo (2-15 ') 

Din cauza abaterilor pasului de bază se produc accelerări şi încetiniri 

suplimentare ale roţilor, iar în punctele de trecere de la angrenarea bipară la cea 

unipară la sarcină statică, apar variaţii în salt ale deplasării de-a lungul liniei de 

angrenare. In cazul abaterii pozitive a pasului de bază, în momentul intrării în 

angrenare a dintelui 2, roata condusă va fi accelerată corespunzător cu valoarea 

abaterii, în timp ce roata conducătoare va fi decelerată proporţional cu raportul 

maselor roţilor. In lungul segmentului de angrenare S1S2, mişcarea de rotaţie se 

va transmite uniform. în momentul ieşirii din angrenare, se produce o decelerare 

bruscă a roţii conduse, iar la intrare în angrenare, are loc o accelerare bruscă a 

roţii conduse. Variaţia transmiterii mişcării în salturi este valabilă numai pentru 

starea cvasistatică. La viteze mari de rotaţie această variaţie este mai lină 

datorită forţelor de inerţie. O condiţie de bază pentru o funcţionare silenţioasă a 

angrenajului rezultă din coincidenţa paşilor de bază ai celor două roţi. 

In figura 2.14. se observă aceste variaţii în funcţie de abaterea pasului de 

bază (care poate fi pozitivă, sau negativă), în cazul angrenării cu roata etalon. 
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Picior 
Roata etalon 

Picior ^Roata de 
controlat 

1 J 

Roata de 
controlat 

Fig. 2.14. Variaţia deplasării în lungul liniei 
de angrenare 

Abaterile pasului de bază pot produce două feluri de solicitări dinamice: 

- în cazul în care pasul de bază al roţii conduse este mai mare decât cel al 
/V 

roţii conducătoare(Apb=pb2 - Pbi> 0), se produce o ciocnire de muchie. In 

acest caz intrarea şi ieşirea din angrenare se face în afara liniei de 

angrenare, întreaga sarcină fiind preluată de către perechea din spate a 

dinţilor, deoarece perechea din faţă îşi pierde contactul înainte de a ajunge 

în G2. Deci în zona angrenării bipare, se află de fapt în contact o singură 

pereche de dinţi (fig.3.17.b)). 

- în cazul în care pasul de bază al roţii conduse este mai mic decât al roţii 

conducătoare, (Apb= pb2- Pbi<0) , perechea de dinţi aflată în spate intră pe 

linia de angrenare cu un joc care se menţine şi în momentul ieşirii din 

angrenare a perechii anterioare de dinţi. Consumarea jocului se face cu 

accelerarea roţii motoare şi întârzierea roţii conduse, ceea ce duce la 

ciocnirea mediană în punctul Gi. Şi în acest caz, în zona angrenării bipare 

se află în contact o singură pereche de dinţi, cea din faţă(fig.3.17.c)). 
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Cele de mai sus sunt valabile numai în cazul când deformaţiile elastice ale 

dinţilor sunt neglijabile sau mici în comparaţie cu abaterea pasului de bază. 

2.4. ERORI DE TRANSMITERE DATORATE 
EXCENTRICITĂŢII 

Excentricitatea este un defect elementar care afectează mecanismele cu 

roţi dinţate. Pentru a caracteriza impactul acestui defect asupra legii intrare-

ieşire a unui astfel de mecanism, am introdus un model simplificat. Eroarea de 

transmitere asociată unui angrenaj rigid excentric este modelată în figura 2.15. 

Fig.2.15. Modelarea angrenajului cu excentricitate 

Prezentarea sa este limitată aici la cuplul roată-pinion. Această modelare 

presupune că solidele sunt nedeformabile şi defineşte angrenajul cu ajutorul 

cercurilor sale de bază. 

într-un angrenaj, excentricitatea unei roţi sau a unui pinion, este distanţa 

care separă axele de rotaţie, presupuse fixe, de axa lor geometrică de revoluţie, 

(în practică această distanţă variază din cauza deformaţiilor elastice). 
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Acest tip de modelare conduce la o lege intrare-ieşire neliniară 

reprezentată prin ecuaţia următoare: 

A02O = e 10 
eisin(e3o-eio)+rbi ^ (2.20) 
e2sin(e3o-e2o)-rb2 r^^j 

unde indicele O caracterizează baza, indicele 1 arborele de intrare, indicele 2 

arborele de ieşire şi indicele 3 ruleta dreptei de presiune. 

Rezolvarea numerică a ecuaţiei neliniare permite apoi să se caracterizeze 

eroarea de transmitere produsă de acest defect. 

Această ecuaţie s-a rezolvat numeric cu ajutorul programului de modelare 

a excentricităţii "MODEX". Programul de modelare şi rezultatele obţinute sunt 

reprezentate în [Anexa 2]. 

Din analiza rezultatelor obţinute se pot trage următoarele concluzii: 

- eroarea de transmitere este periodică, perioada T fiind: 

f i 
(2.21) 

unde ni şi nj sunt numere prime între ele, definite prin relaţia: n^Zj = n2Z2,.iar f j 

şi f2 sunt frecvenţele de rotaţie asociate fiecăreia dintre cele două roţi ale 

angrenajului; 

- eroarea de transmitere are un conţinut frecvenţial caracteristic. 

Evoluţia temporală a variaţiei vitezei unghiulare a arborelui de ieşire se 

vede în figura 2.16. 

0,1 r a d / j 

Fig.2.16. Variaţia vitezei unghiulare 

45 

BUPT



Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere în angrenajele cilindrice 

Eroarea de transmitere este modulată de frecvenţele f j şi f j şi de alte frecvenţe 

aşa cum se vede în figura2.17. 
20 nis"-

O 

- 2 0 

- 4 0 

-60 

-80 
O 10 20 3 0 4 0 5 0 Hz 6( 

Fig. 2.17. Eroarea de transmitere frecvenţială 

Conţinutul frecvenţial al erorii de transmitere s-a dedus printr-o 

transformată Fourier pe o perioadă T. Acest conţinut, prezentat în figura 2.17, 

pune în evidenţă următoarele frecvenţe: 

- o linie fundamentală a cărei frecvenţă fo este un submultiplu al 

frecvenţei de rotaţie a pinionului de intrare f^ şi al roţii de ieşire £2 

- două linii, asociate celor două roţi ale angrenajului, de frecvenţele 

unde ni şi uj au fost definite anterior; 

- linii armonice a celor două frecvenţe fi ,f2 

- linii modulate prin frecvenţele f^, f2şi ale căror frecvenţe sunt 

caracterizate prin valorile ±j f^; ±kf2, cu (j, k) eN* x N*; 

- dintre toate aceste linii, acea a cărei amplitudine este maximă va avea 

frecvenţa: fg = |n2-ni | fo . Amplitudinea acestei linii este cea mai mare după 

cele de frecvenţă f^ şi f2 

Cele trei linii de frecvenţe f^, f j şi f2 sunt caracteristice fenomenului de 

excentricitate într-un angrenaj cilindric. 
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2.5. FORMA FUNCŢIEI RIGIDITĂŢII ANGRENĂRII 

Determinarea rigidităţii angrenării kz, a făcut obiectul mai multor cercetări 

şi determinări experimentale. S-a stabilit că rigiditatea angrenării este 

independentă de modul, dar depmde de gradul de acoperire, deformaţia elastică 

totală a dinţilor, de unghiul de rotaţie al roţii motoare (de poziţia punctului de 

contact de-a lungul liniei de angrenare). 

Dependenţa rigidităţii angrenării kz, de unghiul de rotaţie (pi al roţii 

motoare şi de deformaţia elastică totală x a dinţilor determină funcţia rigidităţii 

angrenării, care se poate scrie: 

k z = k z ( ( p i , x ) ( 2 . 2 2 ) 

unde unghiul de rotaţie este: (pi=coit+A(pi. 

Deformaţia elastică a dinţilor, cumulată cu eroarea pasului de bază şi de 
/V 

profil, produce şocuri la intrare şi ieşire din angrenare. In momentul ciocnirii 

dintre dinţi apar acceleraţii şi deceleraţii ale roţilor, însă durata lor de acţiune 

fiind foarte scurtă, variaţia vitezei unghiulare a roţilor este foarte mică. Pe de 

altă parte deformaţia elastică totală x, a dinţilor este foarte mare în comparaţie 

cu pasul de bază a roţilor angrenate şi de care depinde perioada angrenării (2.7). 

De aceea se poate considera că în procesul vibraţiei durata angrenării bipare şi 

unipare rămâne aceeaşi ca în cazul mişcării uniforme, ipoteză care permite să se 

considere că rigiditatea angrenării este o funcţie periodică cunoscută în timp [87]: 

kz= kz(t)= kni+(2/7r)(kD-ks) 5:[(-l)"/n] sin[n7r(s-l)] cos(ncot)(2.23) 

cu perioada Tz dată de relaţia (2.8'), ceea ce simplifică cercetările ulterioare, 

deoarece admite descrierea vibraţiilor din angrenaj prin ecuaţii diferenţiale cu 

coeficienţii periodici [6], 

în figura 2.18 se arată variaţia rigidităţii şi a deformaţiei elastice totale a 

dinţilor pentru încărcarea statică a unui angrenaj cilindric cu dinţii drepţi. 
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Fig.2.18. Variaţia rigidităţii 

Se observă variaţia relativ neînsemnată a deformaţiei (fig.2.19) de-a 

lungul segmentelor corespunzătore celor două angrenări şi saltul acestora la 

momentul trecerii de la o angrenare la alta. 
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Fig 2.19. Variaţia deformaţiei dintelui 

Forma funcţiei periodice kz(t) depinde de felul danturii şi poate fi aleasă cu 

o bună aproximaţiei de formă dreptunghiulară (fîg. 2.20.) 

kz 

kD ( 8 - 1 ) TZ ( 2 - 8 ) Tz 

km 1 

k s 

T2 
% 

Ti t 

Fig. 2.20. Aproximarea funcţiei periodice a 
rigidităţii 
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Intre saicină şi deformaţie există o proporţionalitate deplină pe toată 

durata angrenării unipare şi bipare. 

Considerând jocul dintre flancuri (fig. 2.21), caracteristica elastică este 

neliniară unde valorile negative corespund cazului în care contactul este pe 

flancuri pasive [153], 

arctg(kztmax) 

M̂z 
^arctg(kztmin) 

Fig. 2.21. Caracteristica elastică 

Valoarea medie a rigidităţii se poate calcula cu ajutorul relaţiei: 

k n . = ( k D + k s ) / 2 = ( s - l ) kD+(2-s)ks (2.24) 

Probabilitatea apariţiei domeniilor de instabilitate parametrică la frecvenţe 

egale cu fracţiuni raţionale multipli sau submultipli, ale frecvenţelor proprii ale 

sistemului, este cu atât mai mare cu cât raportul dintre saltul din variaţia 

rigidităţii: 

Ak,= kD-ks (2.25) 

şi rigiditatea medie: 

km=(kD+ ks)/2 (2.26) 

este mai mare cu şi cu cât amortizarea efectivă introdusă de angrenaj este mai 

mică (fig. 2.22). 
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Domeniu de 
''instabilitate 

Pulsaţia 

Fig.2.22. Domeniile de instabilitate 

Alţi cercetători consideră că rigiditatea angrenării nu rămâne constantă la 

angrenarea unipară şi bipară. Harris [93] analizează şi cazul când rigiditatea 

angrenării are o variaţie sinusoidală (fîg. 2.23): 

Fig. 2.23. Aproximarea funcţiei periodice a rigidităţii 

Pentru calculul rigidităţii angrenării, autorii propun următoarea lege: 

kD=k'D+k"D sin Tit/T; (angrenarea bipară) (2.27) 

ks= k's+k"s sin 7it/T ; (angrenarea unipară) (2 .27' ) 

unde: k'o; k'o; k's; k"s sunt constante ale rigidităţii. 

M. Bosch [21], ajunge la rezultatele care arată că rigiditatea angrenării 

depinde într-o măsură foarte mică de numărul de dinţi şi că saltul acestuia nu 

există în realitate. Funcţia de variaţie a lui kz(f) are forma trapezoidală, trecerea 

de la o rigiditate la alta facându-se în intervale de timp egale cu 0,06 Tz. 
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Autorul justifică inexistenţa saltului de rigiditate datorită acţiunii 

suplimentare de amortizare a peliculei de lubrifiant, precum şi caracterului lipsit 

de o strictă liniaritate a raportului dintre sarcină şi deformaţie. în ceea ce 

priveşte excitaţia parametrică, există practic două modalităţi de nivelare a 

variaţiei rigidităţii danturii: prin corecţii ale dintelui şi prin alegerea elementelor 

de geometrie în mod corespunzător. Pentru determinarea rigidităţii angrenajului 

am folosit metodica indicată în lucrarea [119], S-a determinat astfel prin calcul 

rigiditatea angrenajului în diferite faze ale procesului de angrenare (punctele S], 

G2, C, Gi şi S2 din figura 2.3). 

Poziţiile punctelor respective, în raport cu centrele celor două roţi se pot 

determina cu relaţiile: (2.28) 

m 
O1S2 = y /̂(̂ i costto)^ + sin^ ao + 4zi + 4 - 27r8cosao 

OjGi = —-^(zjcosao)^ sin^tto +4zi + 4 -27rcosao Y 

1 2 1 

O1G2 = Y-J(zjcosao)^ + -^zf sin^ao +4zi + 4 - 2n{e - l)cosao ^ 

0 , S , = Ş ( z , + 2 ) 

0 2 S 2 = y ( z 2 + 2 ) 

0 2 G , = 
m 

i ( z 2 c o s a o ) ^ + 
(zj + Z2)sintto - yjzi sin^tto +4zi + 4 + 

-27icosao y 

02C = y Z 2 

O2G2 = 
m 

i (z2cosao)^ + 
(zj + Z2)sintto - -Jzf sin^tto +4zi + 4 + 

- 271(8-l)cosao 

O2S1 =—-J(zicosao)^ + (zj + Z2)sinao'y/zf sin^ao +4zi + 4 f 
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Gradul de acoperire pentru angrenajul considerat se calculează cu relaţia: 

1 
8 = 

2k 1 
z, + 2 

v c o s a o ^ 
- z ^ 1 

Zo + 2 

c o s a o 
-Z2 - ( z , +Z2)tgao (2.29) 

şi este: 8=1,7299696. 

Cu relaţiile (2.28) s-au determinat distanţele: 

0,82 =40,724 lO"-̂  (m). O2S2 =75,000-10"^ (m). 

OiGi=42 , l lMO-^ (m). 0 2 6 1 = 72,91 MO"^ (m). 

OiC = 42,500-10"^ (m). 02C = 72,500 10-^ (m), 

O1G2 =42,785.10"^ (m), O2G2 =72,225-10"^ (m), 

0 ^ = 7 0 , 6 1 9 - 1 0 - ^ (m). O A =45,000-10"^ (m), 

Deformaţiile a doi dinţi în contact constau din deformaţiile de încovoiere 

ale celor doi dinţi, respectiv, fvi şi fv̂  şi deformaţia locală datorită presiunii 

herţiene fh. Deci, deformaţia totală a unei perechi de dinţi este: 

f = f v i + fv2 + fh, (2.30) 

Rigiditatea dinţilor este dată de relaţia: 

F. E -b k = (2.31) 
x-f X 

unde X este factorul adimensional de deformaţie a dintelui, f este deformaţia 

dinţilor în direcţia de angrenare, E modulul de elasticitate. 

Factorul adimensional de deformaţie a dintelui pentru o pereche de dinţi 

rezultă: 

X = Xvi + Xv2 + Xh, (2.32) 

unde Xvi şi Xv2 sunt factorii adimensionali de deformaţie a dintelui datorită 

încovoierii, respectiv, pentru dintele roţii conducătoare şi pentru dintele roţii 

conduse şi Xh este factorul adimensional de deformaţie a dintelui datorită 

presiunii locale herţiene. 
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/V 

In tabelul 2.2 se dau valorile factorilor adimensionali de deformaţie a 

dintelui 

Tab.2.2 

Poziţia punct, 
de contact 

Xvl Xv2 Xh X 

S2 2,187 11,800 9,746 23,733 
Gi bipar 3,562 4,625 9,982 18,169 Gi 

unipar 3,562 4,625 10,276 18,462 
C 4,100 3,950 10,276 18,326 
G2 bipar 4,412 3,500 10,276 18,188 G2 

unipar 4,412 3,500 9,982 17,894 
SI 12,000 1,875 9,246 23,121 

Cu ajutorul relaţiei (2.31), considerându-se E=2,M0^ (kg/cm^), şi lăţimea 

roţii b=30 mm, se obţine rigiditatea perechii de dinţi în punctele caracteristice 

Valorile sunt date în tabelul 2 .3. 

Pentru a determina rigiditatea angrenajului pe parcursul procesului de 

angrenare a unei perechi de dinţi, se consideră că pe timpul angrenării bipare, 

rigiditatea totală angrenajului este dată de suma rigidităţilor celor două perechi 

de dinţi în contact. 

Tab.2.3 

Poziţia 
punctului de 

contact 

Rigiditatea 
dinţilor în contact 

' k (K/m) 
S2 2,86-10^ 
Gi bipar 3,74-10' Gi 

unipar 3,6810' 
C 3 ,7M0' 
G2 bipar 3,73-10' G2 

unipar 3,8010' 
SI 2,94-10' 

în tabelul 2.4 se dau valorile rigidităţii k, a angrenajului în cele cinci 

poziţii ale punctului de contact. 
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Tab.2.4 

Poziţia punctului 
de contact 

Rigiditatea 
angrenajului k (N/m) 

S2 şi G2 k 2 = 6 . 6 6 1 0 ' 
G, şi Si k2=6.6810' 

G, k2=3.68-10' 
C k2=3.7M0' 
G2 k2=3.73-10' 

S-au efectuat calcule pentru mai multe valori ale forţei Fn.[ Fn=373 (N), 

Fn=7650 (N), Fn=12700 (N)]. Cu creşterea forţei se constată o uşoară scădere a 

rigidităţii angrenajului. 

Pentru aceste valori ale forţei normale pe dinte Fn, rigiditatea 

angrenajului rezultă: k2=6,266 10^ (N/m), Ki=3,457 10^ (N/m). 

Eroarea care se face, considerându-se rigiditatea constantă în raport cu 

sarcina (pentru cele trei valori ale sarcinii indicate mai sus), cât şi cu poziţia 

punctului de contact (S2, Gi, G2, Si, -angrenare bipară şi Gi, C, G2 - angrenare 

unipară), se menţine sub 1,7%. 

2.6. IMPORTANŢA CERCETĂRII VIBROACUSTICE 

Angrenajele determină în mod hotărâtor performanţele transmisiilor din 

care fac parte, în raport cu alte elemente constitutive (în special arborii şi 

lagărele), ele influenţând printre altele caracteristicile tehnice, durabilitatea şi 

gabaritul sistemului. Ca urmare, calitatea angrenajelor componente se răsfrânge 

asupra calităţii transmisiei în ansamblu. 

Calitatea angrenajului este caracterizată, în principal, de următoarele 

particularităţi: 

a)- rezistenţa danturii la diferite moduri de deteriorare (ruperea dintelui şi 

uzarea flancurilor), determinate la rândul lor de numeroşi factori; 
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b)- factorii tribologici (tipul lubrifiantului, felul ungerii, etc ); 

c)- comportarea vibroacustică. 
A. 

In ultimul timp, în contextul utilizării pe scară tot mai largă în construcţia 

de maşini a angrenajelor de puteri şi turaţii ridicate, tendinţă impusă de cerinţa 

creşterii capacităţii de lucru şi productivităţii muncii şi a reducerii gabaritului, se 

impune considerarea comportării vibroacustice a angrenajelor şi a transmisiei 

din care fac parte, ca un factor determinant al calităţii fiincţionale şi ca un mijloc 

de diagnosticare tehnică şi de recepţie a produselor. 
/V 

într-adevăr, comportarea vibroacustică determină calitatea funcţională 

prin următoarele: 

a)- regimurile periculoase de vibraţii cauzează solicitări variabile şi, ca 

urmare, reducerea durabilităţii sistemului; 

b) nivelul ridicat de zgomot afectează productivitatea muncii şi poate 

produce afecţiuni de natură psiho-fiziologică asupra organismului uman. 

Pe de altă parte, pe baza tehnicilor experimentele de cercetare a 

vibroacusticii transmisiei, se poate realiza diagnosticarea tehnică, ceea ce 

permite cunoaşterea fară demontare, a stării sistemului (calitatea tehnologică, de 

funcţionare, de uzură), prognozarea duratei de funcţionare ulterioară şi recepţia 

pe baza caracteristicilor vibroacustice. 

Un prim aspect al studiului dinamic al unei transmisii îl constituie 

stabilirea excitaţiilor sistemului. Excitaţiile pot fi categorisite în "externe" şi 
"interne" transmisiei. 

în prima categorie se consideră momentele de rotaţie variabile aplicate de 

partea de acţionare şi (sau) de cea acţionată. 

în a doua grupă se includ deplasările relative cauzate de rigiditatea 

variabilă a danturii, deplasările relative variabile sau şocurile cauzate de erorile 

de angrenare, forţele de frecare variabile ca sens şi mărime şi forţele axiale (la 

angrenajele cu dinţi înclinaţi), variabile ca poziţie: 
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Variaţia în timp a momentului de rotaţie aplicat este specifică fiecărui 

agregat (fig. 2.24) şi este aleatoare [76], 

400 

200 
O 

- 2 0 0 
-400 

O 

daN.m • 

/ — - A 
V t 

Fig. 2.24. Variaţia momentului de rotaţie 

Chiar dacă se admite probabilistic o variaţie periodică, frecvenţa acesteia 

este redusă în raport cu frecvenţele înalte ale unor excitaţii "interne"; ca urmare, 

cel puţin la transmisiile la care frecvenţele proprii sunt ridicate, influenţa 

variaţiei sarcinii exterioare asupra dinamicii sistemului devine neglijabilă. 

Dacă se admite probabilistic o variaţie variabilă în timp, rigiditatea 

danturii se determină pornind de la bazele teoretice şi experimentale. Această 

variaţie prezintă salturi mai accentuate la angrenajele cilindrice cu dinţi drepţi, 

(fig.2.25). 

a 
(D 
c3 

^ 2 
5b 

1 

.s d 
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cd 
•f io 
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A BC D 
-4,644 I f 

0,844 2,736 [mm 

E A BC D E 
6,496 -4,644 f t 6,496 

0,844 2,736 

Fig.2.25. Variaţia rigidităţii la dantura cu dinţi drepţi 

şi mai puţin bruşte dacă dantura este înclinată, (fig. 2.26). 
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2,0 
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Fig.2.26. Variaţia rigidităţii la dantura cu dinţi înclinaţi 

Excitaţia parametrică determinată de variaţia în timp a rigidităţii are rol 

hotărâtor asupra dinamicii sistemului deoarece determină un număr mare de 

frecvenţe critice de lucru. 

Pentru studiul dinamic este utilă următoarea grupare a erorilor de 

angrenare: 

- erori de execuţie şi de montaj, care pot fi individuale şi cumulate; 

- erori funcţionale, cauzat în plus de încărcarea angrenajului. 

Erorile de execuţie şi montaj determină deplasări relative suplimentare ale 

roţilor care se suprapun peste cele determinate de rigiditatea variabilă a danturii. 

Influenţa cea mai importantă o au erorile individuale cu frecvenţa ridicată (în 

special eroarea formei profilului), deoarece de regulă sistemul celor două roţi 

este relativ rigid, având frecvenţe proprii ridicate. Indicaţia cea mai completă 

asupra variaţiei raportului de transmitere o dau însă erorile de rostogolire care 

rezultă din controlul angrenării pe un flanc şi în special eroarea de rostogolire 

parţială. Calitatea suprafeţei are o influenţă categorică asupra vibraţiilor 

asperităţile de formă neregulată determină impulsuri care nu pot fi descrise de o 

frecvenţă unică, rugozitatea fiind deci un parametru aleator. 

Dintre erorile funcţionale (care nu sunt standardizate) sunt de semnalat 

eroarea funcţională a pasului de bază şi eroarea de rotaţie. 

Eroarea funcţională a pasului de bază se defineşte cu relaţia: 

f pbr = Sz+Pb2-Pbl (2.33) 
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în care pjji şi Pb2 reprezintă valorile efective ale pasului de bază. La angrenajele 

de putere precise, la care de regulă fpbr>0, angrenarea începe şi se termină în 

afara liniei teoretice de angrenare. 

Eroarea de rotaţie cumulează efectul deformaţiilor şi erorilor danturii, 

fiind eroarea de rostogolire parţială înregistrată sub sarcină; din acest motiv 

diagramele erorii de rotaţie dau indicaţia cea mai completă asupra excitaţiei. 

Dacă roţile sunt etalon, diagrama erorii de rotaţie, indică variaţia deformaţiei 

danturii (fig. 2.27) [154]. 
Szl 

Oscilograma î m Exprmetital 

N 
fO 
< 1 

/ Teoretic 

Fig.2.27. Eroarea de rotaţie 

Excitaţiile produse de forţele de frecare şi de forţele axiale (la danturile 

înclinate) au fost puţin abordate în cercetări, deoarece definirea lor este dificilă 

şi pe de altă parte, au influenţă redusă în raport cu alte excitaţii. 

2.7. MĂSURI DE PROTECŢIE ACTIVĂ 

Pentru reducerea răspunsului dinamic se folosesc următoarele căi: 

- micşorarea excitaţiilor; 

- modificarea frecvenţelor de angrenare sau a frecvenţelor proprii; 

- echiparea roţilor dinţate cu sisteme de mase auxiliare (absorbitori 

dinamici sau cu amortizare). 
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A 

In ceea ce priveşte excitaţia parametrică există, două modalităţi de 

nivelare a variaţiei rigidităţii danturii: prin corecţii ale dintelui şi prin alegerea 

corespunzătoare a elementelor de geometrie. 

Corecţiile dintelui care influenţează variaţia rigidităţii sunt corecţia 

flancului (flancarea) şi corecţia suprafeţei de vârf. Asupra acestei ultime corecţii 

nu se fac consideraţii, deoarece existând dificultăţi în soluţionarea teoretică şi 

realizarea tehnologică, nu este practic utilizată. Un al treilea tip de corecţie, 

bombarea, are efecte reduse asupra variaţiei rigidităţii. Efectele acestui tip de 

corecţie sunt sesizabile numai la erori mari ale direcţiei dintelui, situaţie care nu 

apare în condiţii normale de proiectare şi execuţie. 

Flancarea, care se recomandă la angrenajele de putere, nivelează în mod 

hotărâtor variaţia rigidităţii, reducând, în afara excitaţiei parametrice şi 

intensitatea interferenţei de sarcină, dacă forma şi dimensiunile flancării sunt 

corect adoptate. Cea mai utilizată rămâne flancarea capului dintelui la ambele 

roţi, deoarece se evită micşorarea rezistenţei bazei dintelui şi flancarea în 

evolventă care este simplu de realizat tehnologic, (fîg. 2.28) 

Fig. 2.28. Dinte flancat 

Calculul elementelor de geometrie ale flancării a fost larg tratat în 

literatură pentru angrenajele cilindrice cu dinţi drepţi [52], La astfel de 

angrenaje, la care gradul de acoperire este cuprins între 1 şi 2, dacă dantura este 

definită de profilul de referinţă standardizat, se preferă flancarea lungă (pe 
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domeniile de angrenare dublă), care asigură o rigiditate aproape constantă 

danturii (fig. 3.29 b)). 

s i 

1 -O 

1 d cd 
-O a 
i 
(50 
15 

Fig. 2.29. Modificarea excitaţiei parametrice 
în funcţie de flancare, la angrenajele cu dinţi drepţi [52] 

De asemenea, se acceptă în cazul unei bune precizii tehnologice ca 

adâncimea de flancare pe direcţia liniei de angrenare să fie egală cu deformaţia 

perechii de dinţi în punctul de angrenare singulară, deformaţiile danturii fiind 

calculate cu sarcina care acţionează timp îndelungat. La încărcări mai mici decât 

acea pentru care s-a calculat flancarea se reduce gradul de acoperire, însă 

excitaţia parametrică este diminuată (fig. 2.29 d)). La încărcări mai mari, 

intensitatea excitaţiei parametrice este mai redusă decât în lipsa flancării 

(fig.2.29 c)). 

La angrenajele cu dinţi înclinaţi nu se recomandă flancarea la grade de 

acoperire mai mari decât 2, dacă salturile din variaţia rigidităţii sunt mai lente. 
/V 

In ceea ce priveşte alegerea elementelor de geometrie, o dificultate o 

constituie asigurarea simultană a cerinţelor de rezistenţă şi a celor vibroacustice. 
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Asupra variaţiei rigidităţii, influenţa predominantă o are gradul de 

acoperire. La angrenajele cu dinţi drepţi o rigiditate aproape constantă o asigură 

gradul de acoperire real număr întreg, care se obţine prin deplasări adecvate de 

profil. La angrenajele cu dinţi înclinaţi, cu grade de acoperire frontale sau 

suplimentare, numere întregi, rigiditatea danturii devine practic constantă, iar la 

grade de acoperire reale numere întregi mai mari decât 2, se obţine o formă 

îmbunătăţită a variaţiei rigidităţii (fig. 2.30). 
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Fig. 2.30. Modificarea excitaţiei parametrice 
în funcţie de flancare, la angrenajele cu dinţi înclinaţi 

Modificarea gradului de acoperire suplimentar se face prin alegerea 

convenabilă a lăţimii danturii sau a unghiului de înclinare al dintelui (în general 

comportarea vibroacustică este influenţată pozitiv la creşterea unghiului de 

înclinare (fig. 2.31). 
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Fig. 2.31. Influenţa unghiului de înclinare asupra 
comportării vibroacustice 
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Deplasările de profil modifică gradul de acoperire şi în acelaşi timp 

schimbă duratele de angrenare singulară şi dublă, adică forma excitaţiei 

parametrice. 

Se recomandă ca deplasările parţiale să nu fie de semne contrare şi foarte 

diferite ca mărimi, în care caz se obţine un salt mai mare în variaţia rigidităţii 

danturii şi şocuri mai puternice datorită interferenţei de sarcină . 

Un alt grup de măsuri influenţează excitaţiile forţate sunt: 

- erorile de execuţie, care pot fi menţinute în limite strânse fară să afecteze 

exagerat preţul de execuţie, dacă se respectă cerinţele, ( utilizarea unor 

scule de danturat fară erori, respectarea regimurilor de prelucrare impuse 

prin documentaţia de execuţie, asigurarea unei rigidităţi corespunzătoare 

sistemului tehnologic maşină unealtă-sculă-piesă, fixarea corectă a piesei, 

reglarea corespunzătoare a maşinii-unelte). 

- calitatea suprafeţelor de lucru (flancurilor), cu efecte pozitive asupra 

nivelului de vibraţii şi zgomot. Spectrele de frecvenţe obţinute la 

transmisiile cu roţi dinţate ai căror dinţi sunt corect rectificaţi nu 

evidenţiază decât tonuri cu fi-ecvenţa angrenării şi armonicele acesteia 

(fig. 2.32.) 

O 1 2 3 4 5 6 7 8 
frecvenţa kHz 

Fig,2.32. Influenţa rectificării suprafeţelor asupra 
comportării vibroacustice 

In figura 2.33 se prezintă reducerea nivelului presiunii acustice [85] 

funcţie de turaţia pinionului datorită modificării unor parametri: 
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1. mn=3mm (faţă de mn=l,5mm); Po=25° 
2. cl. de precizie 3 (faţă de 6); Po=40° 
3. b=22 (faţă de b=10mm) ; Po=10 
4. b=44mm (faţă de b=10mm); po=40° 
5. b=44mm (faţă de b=10mni); Po=10® 
6. b=44mm (faţă de b=10mm); Po=0° 
7. b=22mm (faţă de b=10mm); po=40° 
8. po=40° (faţă de po=0°); dinţi frezaţi 
9. po=25° (faţă de Po=0°); dinţi frezaţi 
10. Po=40® (faţă de Po=0°); dinţi rectificaţi 
1 iPo=25° (faţă de po=0°); dinţi rectificaţi 
12. flancarea dinţilor cu 15|im; Po=25° 
13. Efp=12|im (faţă de Efp=25nm); po=25° 
14. Eip=18nm (faţă de Efp=25}im); po=25° 
15. Efp=18|im (faţă de Efp=25|im); po=0° 
16. R z = 0 , l | i m (faţă de Rz=l | im) 
17. cl. de precizie 3 (faţă de cl 6);po=25° 
18. roţi din fontă GG35( oţel CK45N) 
19. abaterii de pas la Apb=23|im 
20. roţi din OLC45N (oţel CK45N) 

400 turaţia ^^00 2000 3000 

Fig. 2.33. Reducerea nivelului 
presiunii acustice [85] 

O altă măsură care influenţează excitaţiile forţate este reprezentată de 

alegerea corectă a jocului dintre flancuri. 
/V 

In situaţiile în care apare desprinderea flancurilor (la transmisiile rapide 

sau cu turaţie variabilă) alegerea se face din standard, după ce se determină 

amplitudinea vibraţiei [94]. 

Odată cu dezvoltarea maşinilor unelte automate, a reductoarelor de turaţie 

de mare putere, a manipulatoarelor şi roboţilor industriali, transmisiile cu roţi 

dinţate cilindrice având curse moarte limitate au început să aibă o importanţă din 

ce în ce mai mare, căci în aceste cazuri, decalajul între momentele de comandă 

şi execuţie, cât şi şocurile datorate inversării sensului de rotaţie trebuie să fie cît 

mai mici posibile. 

Există în general două cazuri: 

- în care se impune numai limitarea curselor moarte sub o valoare 

admisibilă. Acesta este cazul maşinilor automate de tăiat termic a căror 

elemente de execuţie reclamă o precizie relativ scăzută sau a reductoarelor 
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de turaţie care transmit cupluri mari în ambele sensuri de rotaţie 

(reductoare navale). 

- în care este necesară eliminarea completă a curselor moarte prin 

anularea jocului de flanc de rotaţie. în această situaţie găsindu-se 

transmisiile manipulatoarelor, a roboţilor industriali, a diferitelor 

mecanisme cinematice din maşinile-unelte automate. 

Pentru primul caz se poate determina jocul maxim admisibil dintre 

flancuri, prescriindu-se condiţiile tehnologice de execuţie a danturii şi a carcasei. 

Jocul de flanc de rotaţie j f , este în cea mai mare măsură influenţat de 

abaterile de profil, de grosime a dintelui, abaterile de pas şi de distanţă dintre 

axe. 

Deoarece în acest caz se aleg roţi executate în clase de mare precizie 

(4^6) şi cu module normale relativ mici, erorile de pas şi formă a dintelui sunt 

neglijabile. 

Mărimea cursei moarte la schimbarea sensului de rotaţie sau la scoaterea 

din momentul de repaus a roţii dinţate conduse este dată de relaţia [88]: 

= (2.34) 
d c o s a 

unde: 

d este diametrul de divizare a roţii, în m; 

jf este jocul de flanc de rotaţie, care se exprimă cu relaţia: 

jfinin= - (Ecsi + E C S 2 ) + 2faC0sa (2.35) 

Abaterile grosimii dintelui Ecs şi abaterea distanţei dintre axe fa se vor lua 

cu semnul (-). 

Deoarece reducerea jocului de flanc duce la micşorarea randamentului şi 

la înrăutăţirea condiţiilor de funcţionare, se va alege clasa de precizie a distanţei 

dintre axe şi ajustajul danturii astfel încât valorile maxime şi minime ale jocului 

de flanc de rotaţie să se încadreze în cele recomandate în figura 2.34 [94]. 
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0,05 

0,04 

0,03 

0,02 

0,01 

Jn 

/ r 

y 

max ^ ^ 

0 2 4 6 8 10 m„ 

Fig.2.34. Nomogramă pentru alegerea 
jocului dintre flancuri [94] 

Această soluţie reprezintă avantajul unei simplităţi constructive şi poate fi 

aplicată şi în cazul transmiterii cuplurilor mari, reclamă însă condiţii de execuţii 

foarte precise şi datorită influenţelor exterioare cum ar fi dilatarea neuniformă a 

carcasei şi roţilor şi uzura flancurilor dintelui, poate să nu dea întotdeauna 

rezultate satisfăcătoare în exploatare. 

Atunci când din motive constructive sau tehnologice această soluţie nu 

poate fi abordată se foloseşte o construcţie formară din două roţi care înlocuiesc 

roata condusă. Una dintre roţi este montată fix pe arbore, iar a doua roată este 

liberă pe arbore. După montarea şi angrenarea cu roata conjugată, una dintre 

roţile pachetului se decalează cu un unghi de rotire Acp i< A(p2, faţă de cealaltă 

roată a pachetului şi se fixează prin ştiftuire. (fig. 2.35). 

m 
Fig.2.35. Metode de eliminare a 

jocului dintre flancuri 
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Este indicat ca dantura celor două roţi care compun roata dinţată condusă 

să se facă din aceeaşi prindere, iar la montaj o roată să se rotească faţă de 

cealaltă cu 180^ pentru a diminua abaterea de pas şi bătaia radială. 

Această soluţie prezintă avantajul că la o mişcare în ambele sensuri şi la o 

anumită lăţime b, a roţii conduse, capacitatea portantă a acesteia se 

înjumătăţeşte. Odată cu uzura flancurilor, pentru a menţine acelaşi joc de flanc, 

este nevoie de o reajustare a decalajului dintre roţi. 

Pentru cazul când se urmăreşte eliminarea curselor moarte, la schimbarea 

sensului de rotaţie, se poate utiliza o soluţie asemănătoare cu cea descrisă 

anterior în figura 2.35, unde cele două roţi nu mai sunt ştiftuite, ci prinse elastic 

cu un arc care are un capăt solidarizat cu roata fixă şi celălalt capăt cu roata 

liberă, (fig. 2.36.). 

Fig.2.36. Metode de eliminare a jocului dintre flancuri 

Aceasta face ca dinţii celei de a doua roţi din pachetul ce formează roata 

condusă să fie apăsaţi pe flancul conjugat al pinionului. In vederea transmiterii 

unor cupluri foarte mici se poate folosi, în locul arcurilor elicoidale de tracţiune, 

un arc spiral plasat între roata fixă şi cea liberă pe ax 

Pentru a putea anula cursele moarte este nevoie ca momentul de tensiune 

creat de arc Ma, să fie mai mare decât momentul transmis de roată Mt: 

Ma = c.-Mt (2.36) 

unde: c=2 3 şi reprezintă un coeficient de siguranţă [94]. 
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In cazul transmiterii unor cupluri mari dimensiunile elementelor elastice 

cresc mult. 

Există şi alte influenţe asupra generării sau transmiterii vibraţiilor 

angrenajelor. 

Materialele roţilor dinţate (oţelul, fonta cenuşie sau fonta cu grafit 
A 

nodular) influenţează nivelul de zgomot. In cazul fontei efectul favorabil al 

amortizării interne este diminuat de deformaţiile mai mari. 

Deformaţiile datorate tratamentului termic influenţează în particular 

nivelul vibraţiilor. Cauzele care produc aceste deformaţii sunt datorate: 

- formei piesei; 

- materialului şi tratamentului aplicat; 

- uzinării pieselor. 

Modificarea frecvenţelor de angrenare sau a frecvenţelor proprii este 

necesară dacă domeniile de frecvenţă din jurul frecvenţelor excitatoare coincid 

cu cele ale frecvenţelor critice (proprii sau de instabilitate). Modificarea 

frecvenţei de angrenare se face prin alegerea corespunzătoare a modulului şi a 

numerelor de dinţi. 

Exemplul din figura 2.37 arată că, dacă angrenajul cu modulul de 2,5 mm nu 

poate funcţiona liniştit într-o zonă relativ largă în jurul turaţiei de 1900 rot/min., la 

aceeaşi distanţă dintre axe, se poate prefera din punct de vedere vibroacustic modulul 

de 5 mm [196]. 

dB —s, — 

6 8 10 12.10' 
turaţia min' 

Fig.2.37. Influenţa tratamentului termic asupra 
comportării vibroacustice [196] 
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Se repetă observaţia anterioară, că alegerea acestor date geometrice 

trebuie să satisfacă simultan, în mod optim, atât cerinţele de rezistenţă cât şi cele 

vibroacustice. 

Modificarea frecvenţelor proprii ale elementelor se face prin modificarea 

masei sau a formei. Prin modificări ale secţiunilor roţilor se poate împiedica 

transmiterea vibraţiilor. Măsura conduce la efecte reduse dacă dimensiunile 

roţilor sunt mai mici decât lungimea de undă a vibraţiei. Exemplul din figura 

2.38 arată că unele frecvenţe proprii ale corpului unei roţi dinţate sunt 

"preferate" şi nu trebuie excitate în domeniul turaţiilor de lucru, fie prin 

schimbarea frecvenţei de angrenare (cazul anterior), fie prin modificarea formei 

şi deci a masei roţii. 
dB 

S9q 

^80 

70 J . 
O „500 . 

frecven 
1500 

Fig. 2.38. Modificarea frecvenţei proprii 

Se consideră că un strat de material plastic interpus între coroana dinţată 

şi butuc, nu asigură o izolare vibratorie şi acustică datorită rigidităţii sale reduse. 

Pe de altă parte, încercări ale angrenajelor cu roţi având un izolator de cauciuc 

între coroană şi butuc au arătat că la o încărcare de circa 80% din capacitatea 

portantă se obţine o atenuare între 13^21dB şi chiar de 35 dB, la frecvenţe 

înalte. Folosirea absorbitorilor în construcţia angrenajelor determină o reducere 

a amplitudinii de vibraţie într-un câmp larg de turaţie, din care motiv aceştia îşi 

găsesc utilizarea în transmisiile rapide sau cu turaţie variabilă. Dacă absorbitorii 

dinamici au ca efect apariţia de noi zone critice, cei cu amortizare determină 

nivele de zgomot sensibil scăzute într-un domeniu larg de turaţii. 
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Frecvenţele multiple şi submultiple specifice vibraţiilor parametrice pot 

deveni periculoase în măsura în care dau rezonanţe cu una din frecvenţele 

proprii ale structurii. Spectrele de frecvenţe la temperaturi mai ridicate atestă o 

îndesire a tonurilor de rugozitate, ceea ce semnifică numărul contactelor 

metalice. Se confirmă, astfel concluziile teoretice privind existenţa regimului de 

frecare-ungere limită-mixt la asemenea temperaturi. 
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CAPITOLUL 3 

3. VIBRAŢII ŞI VIBROPERCUŢII ÎN ANGRENAJE 

3.1. SISTEM DINAMIC ECHIVALENT. 

3.1.L Generalităţi 

Transmisiile mecanice, în particular angrenajele, sunt părţi componente 

ale sistemelor mecanice, ce realizează adaptarea caracteristicii mecanice a 

maşinii motoare cu aceea a maşinii de lucru, fapt ce implică o transformare 

cinematică şi un transfer de energie. Măsura acestei transformări este dată de 

raportul de transmitere: 

^^ coi ^ (p̂  ^ r ^ , 

«2 fw, 

unde: -cpi, (p2 sunt unghiurile de rotaţie, în rad; 

-coi, CO2 sunt vitezele unghiulare, în rad/s; 

-fwi, rw2 sunt razele cercurilor de rostogolire, în m; 

-Mti, Mt2 sunt momentele de torsiune, în Nm. 

(3.1) 

h 
K»i .îl 

K2.> 

J2 h 

Fig. 3.1. Transmisie cu roată dinţată cilindrică 
cu o treaptă 
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Sistemul dinamic echivalent din figiira.3.1., conţine două roţi dinţate cu 

momentele de inerţie Ji, respectiv J2, montate pe doi arbori având rigidităţile Ia 

torsiune koi, respectiv k23. Maşina motoare şi cea de lucru sunt reprezentate prin 

discurile cu momente de inerţie Jo, respectiv J3.[48]. 

Prin definiţie rigiditatea la torsiune k a unui arbore reprezintă momentul 

de torsiune care produce o deformaţie de răsucire egală cu unitatea: 

k = 
9 

(3.2) 

Sistemul dinamic echivalent transmisiei cu roţi dinţate depinde de raportul 

dintre rigiditatea angrenajului şi rigiditatea arborilor. 

3.1.2. Angrenajul ca legătură rigidă 

A 

Intr-0 primă aproximare se poate considera angrenajul ca o legătură 

rigidă, deoarece rigiditatea sa depăşeşte cu mult rigiditatea legăturilor elastice /V 

dintre roţile dinţate şi celelalte organe ale transmisiei. In această ipoteză se 

obţine un sistem dinamic echivalent (fig.3.2), Ia care arborii de legătură se 

consideră ca având mase neglijabile, iar roţile dinţate având momentul de inerţie 

J [kgm^], în raport cu arborele conducător. 

4iJo 
Koi 

\V 

K23 

Fig. 3.2. Sistem dinamic echivalent, cu-legătură rigidă 

Sistemul dinamic echivalent, înlocuitor trebuie să aibă energia cinetică şi 

potenţială egală cu cel iniţial. 

Având în vedere această condiţie, pentru sistemul iniţial, energia cinetică 

se poate scrie: 
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Ec = ^(jotPo + Jl9? + + ) 

Ţinând cont de relaţia (3.1), relaţia (3.3) devine: 

(3.3) 

f 1 ^ 
J1 + .2 J2 

— 

JoCpo + f 1 ^ 
J1 + .2 J2 

_ ^ 1 J ' 2 

iar pentru sistemul dinamic înlocuitor se poate scrie: 

.2 , T'/-2 . :2i' -2 

(3.3') 

(3.4) 

Prin egalarea relaţiilor (3.3) şi (3.4) şi identificarea coeficienţilor se obţine: 

Jo = Jq ; J = J = J, + n^J^ ; = n^J. (3.5) 

unde: 
I 

- Joeste momentul de inerţie al motorului de antrenare şi a celorlalte piese 

montate pe arborele conducător în raport cu acesta, exceptând roata 

motoare, în kgm^; 

- J este moment de inerţie al angrenajului în raport cu arborele conducător, 

în kgm^; 

- J3 este moment de inerţie al maşinii de lucru şi a celorlalte piese montate 

pe arborele condus, în raport cu aceştia, exceptând roata condusă, în 

kgm^; 

2 1 - n = — este factorul de reducere. 

Energia potenţială, pentru sistemul iniţial, este: 

ko i ( (Po- (P i f+^23(92-93) (3.6) 

Având în vedere relaţia (3.1), ecuaţia (3.6) se poate scrie sub forma : 

koi ((Po +^23 (^2 - i(p3 f A- (3.6') 

Pentru sistemul dinamic înlocuitor, având în vedere notaţiile anterioare, energia 

potenţială se poate scrie: 
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koi((P() -(Pi)^ +k23((P2 -i(p3f (3.7) 

Egalând relaţiile (3.6 ) şi (3.7) şi identificând termenii se obţin rigidităţile: 

^01 '̂ Ol ' ^23 = • ^23 (3-8) 

Rezultă că atunci când angrenajul se consideră ca legătură rigidă, 

transmisia cu roţi dinţate din figura 3 .1. se transformă într-un sistem vibrant cu 

trei volanţi (fig.3.2.), ce poate fi folosit la determinarea pulsaţiilor proprii ale 

transmisiei. 

Ecuaţiile diferenţiale ale mişcării se obţin utilizând ecuaţia lui Lagrange: 

dt 
'C 

acpi acpi a(Pi 

în care energia cinetică şi cea potenţială au expresiile date de relaţiile (3.3 ) şi 

(3.6 ) .Rezultă: 

Jo% + koi((Po-(pi)=0 
(ji + n % ) p i +n \23 (9 i -i93)-koi((Po - 9 i ) = 0 (3.10) 

J393-nk 23(91-icp3) = 0. 

Soluţiile acestor ecuaţii sunt de forma: 

(Pi = Gi cos(pt + a ) ; i = 0,l,3 (3.11) 

Introduse în sistemul (3.10) acesta devine: 

p ' J o e o - k o i ( e o - e i ) = o 

p2(ji + n % ) 9 i - n \ 2 3 ( e i - ie3)+koi(eo - e , ) = 0 (3.12) 
p % 0 3 + n k 2 3 ( e i - i e 3 ) = o 

Ecuaţia pulsaţiilor proprii rezultă din determinantul sistemului (3 .12), prin 

eliminarea amplitudinilor 0o, 0i, 63: 

A t 2 ) = 0 , (3.13) 

care reprezintă ecuaţia caracteristică a sistemului. 

Ecuaţia caracteristică (3.13) are trei rădăcini reale distincte. Una dintre 

pulsaţii este egală cu zero, cea ce înseamnă că vibraţiile sistemului au două 
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grade de libertate. Această soluţie corespunde cazului în care arborii transmisiei 

se rotesc ca nişte rigide, adică deformaţiile la torsiune sunt nule, respectiv 

rigidităţile lor sunt în infinit mari. Cele două pulsaţii proprii se obţin din ecuaţia: 

P 

ele fiind: 

0̂1 j „ j 23 J,J 
= 0 (3.14) 

JQJ3J 

n2 1 Pl,2 = 2 0̂1 
' 01 

n^k 23 
'23 

n^k 23 
'23 

+ 4n knik 1 
01-23 j y (3.15) 

unde: 

j j --"oi ~ ^ . 5J23 -
n^J3J 

(3.15') 
J o + J J + n^Jj 

Fiecărei pulsaţii proprii pi îi corespunde un vector modal: 

e s ^ V ; j=i ,2 (3.16) 

Fiecare vector modal este unic pentru un sistem dat, în sensul că raportul dintre 

două amplitudini oarecare este o constantă unică, în timp ce valoarea 

amplitudinilor este arbitrară. Notând cu jiĵ ^ acest raport, se poate scrie, ţinând 

cont de relaţia (3.12): 

' 00 k, 0̂1 

j 03 
^2 = 

n.k 
(3.17) 

23 
e, k ^ s - p j J , 

Rezultă sistemul de ecuaţii (3.17), din care se determină forma modului 

propriu de vibraţie de ordinul j. Deoarece în vibraţie liberă cantitatea de mişcare 

a sistemului se conservă, este necesar ca în orice moment sensurile de rotaţie ale 

maselor să nu coincidă. De aceea pentru pulsaţia proprie cea mai mică, pi, unul 

din rapoartele (3.17) este pozitiv, iar celălalt negativ. Pentru pulsaţia proprie cea 

mai mare, p2, ambele rapoarte sunt negative, adică volantul central se roteşte în 

sens invers faţă de volanţii laterali.(fig.3.3) 
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<xi 

o CD <35 
•X> 

Fig. 3.3. Amplitudinea pulsaţiilor proprii 

3.1.3. Angrenajul ca legătură elastică. 

Dacă se ia în considerare elasticitatea dinţilor, sistemul dinamic echivalent 

se stabileşte pe baza schemei din figura.3.2. în cazul angrenării unipare, 

elasticitatea dinţilor este simbolizată prin două arcuri, având rigidităţile ki, 

respectiv ki, legate în serie şi aşezate pe direcţia liniei de angrenare, (fig. 3.4.). 

Fig. 3.4. Sistem dinamic echivalent, cu-legătură elastică 

La angrenarea bipară rigiditatea este mai mare, ea corespunzând cu 

rigiditatea a două perechi de arcuri legate în serie, iar apoi cuplate în paralel. 

Considerând roţile ca fiind precis executate, deformaţia locală datorită 

încovoierii şi compresiunii locale a dinţilor sub acţiunea forţei Fn, măsurată pe 

direcţia liniei de angrenare, este x. 

în această ipoteză, la o rotaţie cu unghiul (pi a roţii conducătoare, roata 

condusă se va roti cu unghiul -(pi: 
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-(p2=l/i.(pi -x/rb2, (3.18) 

Din relaţia (3.18) rezultă: 

X = (l/i.(pi+(p2).rb2 = (q)i+i(p2)rbi (3.19) 

Rigiditatea celor doi dinţi aflaţi în angienare este 

k = = (3.20) 
k | + k2 X 

Energia cinetică şi potenţială ale angrenajului sunt date respectiv de relaţiile: 

Ec=(Jiq>f+J2cp2)/2 (3.21) 

Ep=kx'/2=ik((pi+i(p2)'rb, (3.22) 

Ecuaţiile diferenţiale ale mişcării, având în vedere relaţia (3.9) în care se 

înlocuiesc expresiile energiei cinetice şi potenţiale din (3.21), respectiv (3.22) 

sunt de forma: 

Ji9i+k((p,+i(p2).rM' = 0 (3.23) 

J2(P2 + ik((pi+i(p2) Fbî  = O (3.24) 

unde, s-a presupus că rigiditatea dinţilor rămâne constantă, adică: 

aKya(pi,2=o (3.25) 

Ţinând seama de relaţia (3.19), sistemul (3.23) şi (3.24) devine: 

X + kr̂ î 
/ \ 

1_ _ 1 
J, n^J^ 

x = 0 (3.26) 
v-'l n -'2/ 

Pulsaţia proprie a vibraţiilor poate fi scrisă sub forma: 

p^ = = (3.27) 
n J2J1 n J2J1 

J i+n^J2 Ji+n^J2 

Rezultă că cele două roţi aflate în angrenare unipară şi care nu prezintă 

fenomenul de desprindere, adică [-G+ffr)<x<G+ffr)], din punctul de vedere al 

vibraţiilor, pot fi reprezentate printr-un sistem semidefinit, cu un singur grad de 

libertate. Rigiditatea la torsiune a arborelui echivalent ce leagă cei doi volanţi est 
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k,2=krbiWkrb2^ (3.28) 

Reducând masele roţilor dinţate la cercurile lor de bază, mişcarea de 

rotaţie se poate studia ca o mişcare de translaţie (fig. 3.5 a)), 

a) b ) 

k,2 

h mi ki k: 

X: 
r> 

C) 

m: m 
k 

-Wv' 

Fig. 3.5. Sistem dinamic echivalent 

A 

In acest caz sistemul de ecuaţii (3.26) devine: 

k X + 
mim 

x = 0 (3.29) 

mj + m2 

unde: 

mi=Ji/rbi^; mz^Ji/rbi^ (3.29') 

Rezultă pulsaţia proprie: 

p^= k/[mim2/(mi+m2]=k/mred- (3.30) 

în acest caz vibraţiile angrenajului pot fî studiate printr-un sistem de 

translaţie cu două mase, (fîg. 3.5 b)), legate prin arcurile având rigidităţile ki 

respectiv k2. Sistemul are un singur grad de libertate şi poate fi studiat pe un 

model dinamic echivalent (fig. 3.5 c)). 

Deci considerând angrenajul ca o legătură elastică, transmisia dinţată este 

echivalentă cu un sistem de torsiune cu patru volanţi (fîg. 3.6). 

Fig. 3.6. Sistem dinamic echivalent cu patru volanţi 
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Ecuaţia pulsaţiilor proprii are patru rădăcini, dintre care trei sunt diferite 

de zero şi sunt date de ecuaţia: 

^h+hu , h+hu , J2+J31/ ' 
JoJl J1J2 J2J3 

+ 

+ p 

\ ^ ^ "l-z - ^ y 
/ • I I I I \ 

J0J1J2 -"o^i J2J3 J1J2J3 J 
+ 

J 0 + J 1 + J 2 + J 3 . _ 
- • K01K12K23-U P-^l) 

J0J1J2J3 

Deoarece rigiditatea de torsiune a arborilor care leagă roţile dinţate cu 

celelalte organe de maşină este neînsemnată, [kT=(0,5-^2) 10' daN/cm^], 

influenţa acestora asupra forţelor din angrenare este mică [142], Aceasta permite 

a considera, din punct de vedere al vibraţiilor, că nu există legătura angrenajului 

cu exteriorul, astfel încât angrenajul se poate studia separat [25], Bosch, pe baza 

unui model de vibraţii torsionale pure, a arătat că la legea în serie a două trepte 

de transmisie, influenţa reciprocă asupra comportării la vibraţii este mică [21], 

Rigidităţile sistemului, care urmau a fi comparate, au fost definite în 

raport cu lungimea unitară de contact dintre dinţi, reprezentând forţa Fn care 

trebuie aplicată pe unitatea din lungimea de contact b, a dinţilor pentru a 

produce arborelui o deformaţie de răsucire (p egală cu 1 m din lungimea cercului 

de bază, de rază rb. 

= (3.32) 
(pb-îb (pb-îb 

Rigiditatea angrenării unipare este definită ca fiind forţa Fn ce trebuie 

aplicată pe unitatea din lungimea liniei de contact a dinţilor b. pentru a produce 

perechii respective de dinţi o deformaţie, x, de Im măsurată pe direcţia liniei de 

angrenare: 

k - k = ^ ^ C3 33) 

78 

BUPT



Capitolul 3 Vibraţii şi vibropercuţii în angrenaje 

unde: 

ki=Fn/Xi, k2=Fn/X2, (3.33') 

Dacă se ţine cont şi de influenţa peliculei de lubrifiant, rigiditatea perechii 

de dinţi se determină cu relaţia: 

" ( k i + k 2 ) k 3 + k i k 2 

unde: ks - este rigiditate peliculei de lubrifiant 

Deformaţia elastică totală a dinţilor conjugaţi, măsurată pe direcţia liniei 

de angrenare, este: 

X = X i + X 2 = ( f l + W i ) + (f2+W2) (3.35) 

unde: 

- fi ,2 este deformaţia de încovoiere a dintelui în punctul de contact 

(include şi deformaţia coroanei dinţate sub acţiunea momentului 

încovoietor). 

- wi,2 este deformaţia locală (apropierea dinţilor) cauzată de presiunea 

hertziană. 

în timp ce deformaţia de încovoiere a dintelui se poate măsura pe cale 

experimentală, deformaţia de contact cauzată de presiunea hertziană se 

calculează cu ajutorul formulei lui Hertz transformate [21, 142, 154 

(3.36) Wjf = Wj + W2 = 
a^ 1 - v b.E 71 

unde 

- V este coeficientul lui Poisson, 

- h este distanţa măsurată pe linia de angrenare, de la punctul de aplicaţie 

al forţei la linia de mijloc a dintelui, în m. (fig. 3 .7). 

p=pip2/(pi+p2) este raza de curbură redusă ; 

pi,2= rbi^tgai,2sunt razele de curbură a profilului, în m; 

oci,2 - unghi de presiune în grd.; 
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Fig. 3.7. Deformaţia la încovoiere a dinţilor 

La angrenarea bipară rigiditatea creşte, însă nu se dublează: 

kz=kD=ks+Ak (3.37) 

unde: AK reprezintă creşterea rigidităţii angrenării bipare faţă de rigiditatea 

angrenării unipare. 

Rigiditatea la angrenarea bipară, pentru roţile dinţate din oţel cu profil 

nedeplasat este kz=29,2.10^ N/ml 

în cazul angrenării unipare rigiditatea variază în funcţie de tipul ciocnirii. 
Q 9 

Astfel la ciocnirea de muchie, ks=12,5.10 N/m, iar la ciocnirea mediană, 

ks=17,8.10^N/m^[3]. 

3.2. AMORTIZAREA SISTEMULUI 

Amortizarea din sistemele vibrante ale angrenajelor are o importanţă 

deosebită pentru mărimea vibraţiilor de rezonanţă şi apariţia domeniilor de 

instabilitate. 

La funcţionarea transmisiilor dinţate apar următoarele feluri de frecări [1]: 

- în reazeme; 

- între flancurile în contact ale dinţilor; 

- frecarea interioară în arbori şi dinţi (frecarea de histerezis); 
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- frecarea în îmbinări (frecarea de histerezis constructiv). 
A 

îndată ce angrenajul începe să vibreze, fiecare din aceste tipuri de frecări, 

la fiecare ciclu de vibraţie, disipă o parte din energia sistemului sub formă de 

căldură. 
A 

In prezent se consideră că alături de vibraţiile torsionale ale roţilor dinţate 

pot să apară şi vibraţii de translaţie provocate de forţele transmise prin dantură 

asupra arborelui şi lagărelor după direcţia liniei de angrenare. Astfel, transmisia 

dinţată cu o singură treaptă devine un sistem cu mai multe grade de libertate [22] 
A 

Intr-un asemenea sistem există mai multe frecvenţe de rezonanţă ce au o poziţie 

fundamental diferită faţă de frecvenţa proprie a sistemului cu un singur grad de 

libertate. Caracteristic sistemelor cu mai multe grade de libertate este şi apariţia 

domeniilor de instabilitate în vecinătatea anumitor combinaţii a frecvenţelor 

proprii. 

în figura 3.8 este prezentat un model dinamic echivalent unei transmisii 

dinţate cu o singură treaptă care ţine seama şi de vibraţiile de translaţie. 

Fig. 3.8. Sistem dinamic echivalent, cu amortizare 

Odată cu mişcarea vibratorie (mişcarea relativă), compusă dintr-o vibraţie 

de torsiune în jurul axei de rotaţie şi o vibraţie de translaţie după linia de 

angrenare, roata dinţată mai participă şi la o rotaţie nominală cu viteza 

unghiulară constantă (mişcarea de transport). Pentru simplificare se admite că 

forţele de amortizare sunt proporţionale cu viteza, adică: 

F r c v (3.38) 

unde: c este coeficientul de amortizare, în Ns/m 
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V este viteza în mişcarea vibratorie, în m/s 

Forţele de frecare amortizează vibraţiile numai în cazul când sensul lor 

este contrar cu viteza relativă. Analizând în ce măsură forţele de frecare din 

transmisia dinţată satisfac această condiţie, B.H. Abramov [6], ajunge la 

următoarele concluzii: 

- forţa de frecare din lagăr, care este tot timpul de sens contrar vitezei 

absolute şi rotaţiei relative, nu contribuie la amortizarea vibraţiilor (măreşte 

puterea consumată de motor); 

- sensul forţelor de frecare dintre flancurile dinţilor nu depinde de sensul 

vibraţiei roţilor (în condiţii reale de funcţionare, când amplitudinile vibraţiilor 

sunt mici). 

Analizând forţele de frecare din angrenare, J. Brauer [25] arată că forţele 

de frecare normale reprezintă forţe de frecare interioară, care apar datorită 

deformaţiilor elastice ale dinţilor şi cele datorate variaţiei grosimii peliculei de 

lubrifiant sub acţiunea sarcinii pulsante. De această frecare se ţine seama prin 

intermediul coeficientului de Cz, care se presupune constant. 

Având în vedere notaţiile din figura 3.9, ecuaţia de echilibru a 

momentelor va fi: 

Mn,-(Fi+F2).rbi-Fn.hi+Ff2h2= O (3.39) 

kr 
. 'i. .. Roata conducătoare 
iOi 

Fig. 3.9. Forţele de frecare din angrenaj 
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Datorită caracterului variabil al forţelor de frecare tangenţiale, rezultă că 

aceste forţe pot accelera sau frâna mişcarea de rotaţie a roţilor conjugate, dând 

naştere unor vibraţii de torsiune şi vibraţii transversale (perpendiculare pe linia 

de angrenare), deci acţionează ca generator de vibraţii. 

Rezultă că, în general, rolul activ în amortizarea vibraţiilor transmisiilor 

cu roţi dinţate îl are frecarea de histerezis şi histerezis constructiv. 

Efectul amortizării interne şi constructive, asupra vibraţiilor din 

angrenaje, se ia în considerare prin introducerea în ecuaţia diferenţială a mişcării 

vibratorii a termenului 2^, definit prin relaţia: 

c c 
(3.40) 

2.m Vk.m V m Vm 

unde 

Cer este coeficientul de amortizare critică, în Ns/m 

D este coeficientul adimensional de amortizare. 

Evaluarea amortizării se poate face calculând coeficientul ^ din relaţia 

(3.40), considerând decrementul logaritmic ca fiind constant: 

D = (3.41) 
2% 

unde: Xn, Xn-i sunt două amplitudini consecutive oarecare de acelaşi semn, în m 

Unii autori [181], au determinat pe cale experimentală valoarea acestui 

coeficient (^=0,12). 

Vibraţiile libere amortizate, observate după ciocnirea la intrarea în 

angrenare bipară, apar numai la frecvenţa cea mai înaltă dintre cele două 

frecvenţe proprii ale angrenajului. Amortizarea vibraţiilor torsionale Dr calculată 

cu relaţia (3.41) este foarte mică, în timp ce amortizarea vibraţiilor de încovoiere 

Di este relativ mare, aceste valori fiind influenţate de tipul lagărului şi într-o 

oarecare măsură de distanţa dintre lagăre. După M. Bosch [22], amortizarea în 

transmisiile dinţate este urmarea frecării dintre dinţii în contact, a rezistenţei 
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hidraulice şi frecării din lagăre. Rezultatele obţinute prin simulare pe calculator 

sunt trecute în tabelul 3 .1. 

Tab. 3.1. 

Felul 
lagărului 

Dist. 
între 
axe 

ki 
kn. 

Amortiz. 
totală 

Amortiz. parţiale la frecv. 
proprie cea mai mare 

Dr Dz Di 

rulm.cu ace fară 
inel interior 

121 1,43 0,018 0 0,0075 0,017 

rulm.cu ace fară 
inel interior 

72 2,25 0,022 0 0,010 0,023 

mim. cu ace 
inel interior 

75 2,30 0,034 0 0,015 0,035 

Pe baza considerentelor teoretice s-a obţinut dependenţa coeficientului de 

amortizare D, de viteza unghiulară, prezentată în figura 3 .10. 
0,6 D. 

10,4 

0,2 

O 
2000 turaţia 6000 10000 n 

Fig. 3.10. Dependenţa coeficientului de amortizare 
de viteza unghiulară [21] 

Se observă că D, scade odată cu viteza unghiulară. în domeniul vitezelor mari el 

este aproximativ constant. B.H. Abramov [4] consideră coeficientul Dz acelaşi 

pentru angrenarea bipară şi unipară, însă coeficientul ^ se determină cu relaţiile: 

4 = 

m red 

m 

pentru 0<t<T2 

pentru T2<t<Tz 

(3.40') 

(3.40") 
red 

Cu aceste valori se studiază vibraţiile parametrice ale angrenajului, 

determinându-se zonele de rezonanţă parametrică cu amortizare. 
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3.3. CALCULUL ZGOMOTULUI DIN ANGRENAJE 

Din cercetările experimentale efectuate până în prezent s-a dedus că 

influenţe importante prezintă viteza şi sarcina (din categoria parametrilor de 

exploatare), eroarea de formă a profilului dintelui(din categoria parametrilor 

constructivi). 

Angrenajul se poate asimila cu o placă [119], ale cărei puncte, de pe 

ambele feţe, vibrează în fază, în direcţia liniei de angrenare (fig.3.11). Fiecare 

punct de pe suprafaţa plăcii se consideră o sferă pulsantă de rază 0. Distanţa de 

la un punct P din spaţiu la un punct aflat pe suprafaţa plăcii, r, va fi: 

r = -^(ro - X cose - y c o s + y^ sin^ + x^ sin^ e - 2xy c o s e c o s ( 3 . 4 2 ) 

Fig. 3 . Î L Sistem dinamic echivalent pentru 
calculul presiunii acustice [111] 

Se pot distinge trei cazuri particulare: 

1. punctul P situat în planul xOz : 

r = ro - x COS0 

2. punctul P este situat în planul yOz : 

r = ro - y cos4^ 

3. punctul P este situat pe axa Oz : 

r = ro 

Ecuaţia diferenţială a mişcării este de forma: 

x+2^x+p^x=ao+ai cosvj/.t+a2 sinv|;.t (3.43) 
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unde: 

P = 

c 

K 
n i red 

F n - k 
^ r e d 

_ k ^ ^ ^ i n a 
a, = ± 

m red 

cosa 

mred 
a , = ± 

Soluţia ecuaţiei diferenţiale (3.43) este de forma: 

x(t) = L + Msin(cot + cp) + e'^^Csinf-^k^^ - ^^t + y^ 

(3.43') 

(3.44) 

unde coeficienţii L, M, C, (p şi y se pot calcula cu ajutorul relaţiilor: 

L = M = ^Mj+Ml, C = V c f + C 2 

Ml Ci 
M2 ' C2 

Ml = 
^zEfp, (k^ - co^mjejj)sina - co.c.cosa 

(k^-co^niredj^+co^c^ 

M2 = 
k^Ef^^ (k^ - co^niredjcosa - co.c.sina 

C, = 
k^ cosa - ©(k^m^ed - mj.g(j - c^)sina 

F„ 
kz 

coE 

Co = 
1 

fPo 

(3.44') 

(3.44") 

co.c(3.k2mjeji - (o^c^mJgjj)sina + 

k2(2.k2mred -c^ )cosa 
2C.Fn co niredj 2 2 + C0 c 
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Pentru punctul P aflat în semispaţiul mărginit de una din feţele plăcii 

înlocuitoare a mecanismului cu roţi dinţate, cu excepţia planului xOz şi yOz, 

presiunea acustică va fi: 

Li =20 log 
M2 sin 

3,08.10-

(oB 
COS0 sm (0,969A + m) — cos vj/ 

kc 

L, =20 log 

Csin 

3,08.10-

rQ cos 0 cos y 

4kcM 

(3.45) 

rg cos o cos v|/ 

sm rnoAQA xV4kM-h2 (0,969A + m j—^^ —cosvj/ 2kcM 

(3.45') 

Pentru punctele aflate pe axa Oz presiunea acustică se determină cu relaţiile: 

/ 

L, =20 log. 

L, =20 log 

6,65-10- CD 
^ ( l , 9 3 9 A + 2m) 

6,65.10-

V ^ / 

V4Mk-h^ 
2Mk 

\ 2 
CB (l,939A + 2m) 

(3.46) 

(3.46') 

în figura.3.12 se poate urmări evoluţia valorii eficace a presiunii acustice 

în funcţie de fi*ecvenţa de angrenare şi ale armonicelor acesteia [165]: 

120 
90 

60 I (D 
^ 3 0 
> 

O 

5fo 

1000 2000 3000 
Frecvenţa angrenării Hz 

Fig. 3.12. Nivelul presiunii acustice [165] 
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Figura 3.13, prezintă distribuţia spaţială a zgomotului la un angrenaj 

având turaţia la arborele de intrare de 1700 rot/min, şi cuplul de 600 Nm.[165] 

Fig. 3.13. Izopresiunea acustică [165] 

3.4. VIBRAŢIILE ROŢILOR DINŢATE PRODUSE DE 

VARIAŢIA PERIODICĂ A RIGIDITĂŢII ANGRENAJELOR 

3.4. L Vibraţiile amortizate ale angrenajului "ideal" 

Intr-o primă aproximare Abramov [1], consideră angrenarea unipară 

"fictivă" cu rigiditate variabilă, dar care nu consideră abaterile de pas (ce 

influenţează procesul de ciocnire al dinţilor) şi nici erorile de profil (ce 

influenţează vibraţiile roţilor). 

Angrenajul este încărcat iniţial 

cu sarcina Fn, sub acţiunea căreia dinţii se 

deformează elastic. Poziţia de echilibru va fi considerată poziţia în care forţele 

elastice echilibrează sarcina statică, (fig.3.14) O2I 

Fig. 3.14. Deformaţia dinţilor pe direcţia 
liniei de angrenare 
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Deformaţiile dinţilor, măsurate pe direcţia liniei de angrenare vor fi: 

X = TbiCpi - rb292 (3-47) 

Aceste deformaţii sunt produse de forţa elastică: 

Fe=kzX (3.48) 

Neglijând amortizarea, energia cinetică şi energia potenţială se pot calcula 

cu ajutorul relaţiilor: 

E c = ^ ( j i c p f + j 2 c p 2 ) (3-49) 

E p = k , ^ (3.50) 

Ţinând cont de ecuaţiile lui Lagrange, se vor obţine ecuaţiile diferenţiale 

ale mişcării 

J292-kzrb2X = 0 

Acest sistem conduce la o ecuaţie diferenţială de tipul: 

.. k. x + ^ x = 0 (3.52) 
nired 

în funcţie de tipul angrenării (bipară, unipară) ecuaţia diferenţială va avea una 

din formele: 

x^ + ^ X j , = O 0<t(T2 (angrenarea bipară) (3.52') 

iar pentru rigiditate angrenării unipare va avea forma 

X + Xs = O T2 (angrenarea unipară) (3.52") 
m̂ ed 

m care 
(3.47') 

(3.47") 
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Se consideră ko şi ks constante în timpul angrenării bipare, respectiv 

unipare. Poziţia de echilibru a sistemului este considerată pentru angrenarea 

bipară, fiind notată cu D, şi corespunde deformaţiei statice Fn/kD.(fig. 3.15) 

K D 

/ 

Fig. 3 .15. Poziţia de echilibru în funcţie de rigiditate [1] 

Poziţiile de echilibru faţă de care s-au scris ecuaţiile (3.52') şi (3.52") 

diferă între ele, din cauză că rigidităţile celor două angrenări nu sunt aceleaşi. 

Distanţa dintre poziţia de echilibru la angrenarea bipară şi unipară este 

Ax = F 
k k 

(3.53) 

Pentru ambele tipuri de angrenări deplasările X D şi XSD=XS+ AX se măsoară 

faţă de aceeaşi origine şi deci se poate scrie 

k . 
X + 

m 
= F(t) (3.54) 

red 

unde 

k , ( t )=kD 

kz(t) = ks 

F(t) = 0 

F(t) = A 
m red 

1 - ks 
'Dj 

pentru 0<t<T2 (3.55) 

pentru T2{i{T^ (3.56) 

Atunci când se consideră şi amortizarea (proporţională cu viteza de 

deformare), ecuaţia vibraţiilor roţilor dinţate devine: 

x + 2^x + ^ x = F(t) (3.57) 
m red 

unde ^ este definit de relaţia (3.40), în care k=km=0,5(kD+ks). 
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Soluţia ecuaţiei este de forma 

x( t )=y( t )+z( t ) 

înlocuind (3.58) în (3.57) se obţine: 

"Ired 

Impunem ca: 

z + 

m 

(3.58) 

(3.57') 
red 

2 |z + ^ ^ z = F(t) (3.59) 

să fie satisfăcută de o funcţie periodică, cu perioada angrenării Tz, care împreună 

cu derivata sa de ordinul întâi, trebuie să fie continue în intervalul 0<t<oo 

Pentru cele două tipuri de angrenare (3 .59) se scrie 

Zi +2^.Zi +——z^ = O 
m red 

^Tcd n̂ red 

^ k ^ 

D 

pentru 0<t<T2 (3.59') 

pentru T 2 { H \ (3.59") 

Soluţiile acestor ecuaţii diferenţiale sunt: 

Zi = e ^̂  (AI sin p^t + B^ cos p^t) 

p 

Z2 sinp2t + B2Cosp2t)+-^ 

(3.60) 

(3.61) 

unde pulsaţiile sunt definite cu ajutorul relaţiilor: 

P i = 
[d 

P 2 = 

^red 

^red 

1 \— 12 

1 

(3.60') 

(3.61') 

Constantele Ai ,2 şi 61,2 se determină din condiţiile de periodicitate şi continuitate 

ale mişcării şi vitezei: 
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Zi(0)=Z2(TI) ZI(0)=Z2(T,) 
[zi(T2)=Z2(0) ZI (T2)= 2:2(0) 

Scrise explicit, condiţiile (3.62) sunt: 

B i = e ^'^i(A2sinp2Ti + B2Cosp2Ti)+-5^ 
kc 

(3.62) 

D 

P i A i - ^ B i = e 
P2(A2C0SP2T, -B2sinp2Ti) + 

_-^(A2sinp2Ti + B2COSP2T1) (3.62') 

e ^'^2(A,sinpiT2+BiCosp,T2)=B2 i - i i ^ 

p,(AiCospiT2 -Bis inpiT2) + 
_- (̂AJ sin P1T2 + Bj COSP1T2) 

Ecuaţiile (3.62') au soluţii în toate cazurile, în afară de acelea când 

determinantul sistemului este nul, adică atunci când: 

1 
2 

2 + P L + P I 
P2 Pi 

cos(ai + «2) + 

P2 Pi 
cos(ai - a 2 ) 

(3.62") 

Pentru că funcţiile z(t), z(t), x(t), x(t), sunt continue, din (3.58) rezultă că 

funcţia y(t), care satisface condiţia 

(3.58') 
^red 

este continuă, împreună cu derivata sa de ordinul întâi. 

Deoarece z(t) este periodică şi mărginită (conţine factorul atunci 

stabilitatea soluţiei x(t) are loc în cazul stabilităţii fiincţiei y(t) şi invers. De 

aceea, pentru a studia stabilitatea transmisiilor cu roţi dinţate se poate pomi de la 

ecuaţia (3.58'), care diferă de (3.59) prin lipsa membrului drept, ceea ce 

înseamnă că prezenţa acestuia nu influenţează stabilitatea vibraţiilor. [3 

Făcând substituţia 

y(t)=u(t)e-^^ (3.63) 
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ecuaţia (3 .58') devine: 

u + e(t).u = 0 (3.64) 

unde 

(3.65) 
^red 

Deoarece (3.65) este periodică, ecuaţia (3.64) este de tip Hill, având soluţia 

generală de forma 

u(t)=Aiu,(t)+A2U2(t) (3.66) 

Soluţiile fundamentale se pot exprima prin relaţiile 

Ui(t+T^)=aiui(t)+ a2U2(t) (3.66') 

U2(t+Tz)=PlUi(t)+ P2U2(t) (3.66") 

Dacă admitem că 

u(t+Tz)=s.u(t) (3.67) 

atunci 

(Aitti + A2P1 - s A i ) u i ( t ) + ( A i a 2 + A2P2 - s A 2 ) u 2 ( t ) = 0 (3.68) 

Soluţiile fundamentale fiind liniar independente, coeficienţii lor din (3.68) 

trebuie să se anuleze, adică 

a 2 A i + ( P 2 - s ) A 2 = 0 

Sistemul va avea soluţii nenule dacă 

( a i - s ) Pi 

«2 (P2-s) | 
= 0 (3.69) 

adică: 

s^-(ai+p2)s+aip2-a2pi=0 (3.69') 

Admitem că cele două soluţii ui(t), U2(t), alcătuiesc un sistem fundamental 

normal, adică satisfac următoarele condiţii pentru t=0: 

fu , (o)=i a , (o )=o 
U 2 ( 0 ) = 0 U 2 ( o ) = l 

93 

BUPT



Capitolul 3. Vibraţii şi vibropercuţii în angrenaje 

Parametrii ai,2 şi pi,2 se determină cu ajutorul ecuaţiilor (3.66'), (3.66") şi 

al condiţiilor (3.70). Rezultă: 

a i = U i ( T j a 2 = u , ( T j 

P i=U2(TJ P2=U2(TJ (3.69") 

Wronskianul unui sistem fundamental normal de soluţii ale ecuaţiei (3.64) 

este constant. Cum pentru t=0: 

W(0)= 
ui(0) U2(0) 
ui(0) U2(0) 

1 O 
O 1 

= 1 

W(T,)= 

Ecuaţia (3.69') devine; 

«1 Pl 
«2 P2 

(3.70') 

s - X s + \ = 0 (3.71) 

m care: 

X = u , ( T j + U j ( T j (3.71') 

Stabilitatea sau instabilitatea mişcării vibratorii a transmisiei dinţate 

depinde de valorile lui s, deduse din (3.71): 

s, o = — ± 1,2 2 - l (3.72) 

Dacă discriminantul: 

- 1 .<.0, adică: -2.(.X.{2 (3.72') 

atunci cele două rădăcini sunt complex conjugate: 

Si 2 = —±1 1,2 2 
1 - (3.73) 

având modulul: Si = 1 

în acest caz soluţia ecuaţiei va fi stabilă, oricare ar fi condiţiile iniţiale, iar 

funcţia y(t), definită prin relaţia (3.63) satisface condiţia: 

y(t + T J = u(t + T, = (3.74) 
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Dacă în (3.74), s este rădăcina cea mai mare şi îndeplineşte condiţia: 

• Ce^^' (3.75) 

atunci soluţia va fi asimptotic stabilă, adică pentru t->oo.vom avea y(t)-^0. 

In cazul când: 

(3.75') 

funcţia y(t) va fî stabilă, fără a fi asimptotic stabilă. 

Din condiţia (3.73), dacă discriminantul : 

- 1 .).0, adică: X)2 (3.72") 
4 

atunci rădăcinile ecuaţiei (3.71), sunt reale şi distincte. Se poate determina 

valoarea lui X pentru păstrarea condiţiei (3.75). Rezultă: 

= (3.76) 

care este chiar condiţia de stabilitate asimetrică a ecuaţiei (3.58'). Dacă această 

condiţie este îndeplinită, după un anumit timp, valoarea funcţiei y(t) devine 

neglijabilă, astfel că: 

x(t)=rbi(prrb2(p2=z(t) (3.77) 

Rezultă că şi mişcarea roţilor va fi periodică, adică după timpul Tz variaţia 

vitezei unghiulare va fî nulă. 

Pentru angrenarea bipară, 0.<.t.<.T2, soluţiile fundamentale devin: 

ui(t)=copit; 

U2(t)= —sinpit (3.78') 
Pi 

Pentru angrenarea unipară, T2<.t.<T2, soluţiile fundamentale sunt: 

ui(t)=aiCOsp2t+bisinp2t; 

U2(t)=a2COsp2t+b2sinp2t (3.78") 

înlocuind constantele ai,2 şi bi,2 , deduse din condiţiile de continuitate în 

(3.78"), se obţin relaţiile: 
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UI(Tz)= cosa^ cosa2 - — s i n a j sina2; 
P2 

^2(^2)= —sina^ cosa2 + —cosa , sina2.; 
Pi P2 

Ui(Tz) = ~P2 cosa, sin a j - p, sin a , cosa2.; 

U2(TZ)=- — s i n a j sina2 +cosaiCosa2 
Pi 

Substituind Ui(Tz) şi 02(12) din(3.78"') în (3.71'), obţinem: 

cos(ai + a2) + 

1 = 

2 + P L + P I 
P2 Pi 

P l + P l _ 2 cos(aj - a2) 
.P2 Pi 

Condiţia de stabilitate asimptotică (3.76) devine: 

J_ 
2 

2 + P l + P I 
P2 Pi 

cos(ai + a 2 ) + 

P2 Pi 
cos(ai -cLj) 

/ £T 

(3.78'") 

(3.79) 

(3.76') 

Comparând condiţiile (3.62") cu (3.76') rezultă că acele cazuri speciale, 

pentru care nu există mişcări periodice, se vor afla la limita zonei de stabilitate [3], 

în cazul în care condiţia (3.76') este îndeplinită va exista o mişcare 

periodică, spre care tinde asimptotic mişcarea roţilor. Când condiţia (3.76') nu 

este îndeplinită, atunci transmisia cu roţi dinţate se va afla în stare de rezonanţă 

parametrică. Inegalitatea (3.76') permite găsirea acelor zone ale rotaţiei roţilor 

dinţate care corespund rezonanţei. 

3.4.2. Vibraţii amortizate la angrenajele precise. 

3.4.2.1. Coeficient de amortizare constant 

Mişcarea periodică a roţilor dinţate cuprinde două faze: 

- angrenarea bipară, de durată: 
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TblPl 

- angrenarea unipară, de durată: 

(3.80') 
TblPl 

într-o primă aproximare se consideră o singură sursă a vibraţiilor roţilor 

dinţate, rigiditatea variabilă a angrenării [2], 

a) Angrenarea bipară 

Ecuaţia diferenţială a mişcării, în această fază, este de forma (3.57): 

x + 2^x + - ^ x = 0 (3.81) 
«Ired 

Soluţia ecuaţiei (3.81) este de forma 

x=q'^XA] cospi t+Bi sinpi t) (3.82) 

unde: 

(3 82') 
^red 

Dacă se consideră condiţiile iniţiale, la t=0, x=xo, x=Vo, atunci 

constantele de integrare vor fi: 

Bi=Xo (3.82") 
Pi 

în acest caz, soluţia ecuaţiei (3.82) devine: 

X = e"̂ ^ {xo cospi t + [(vo + ^xo)/pi] sinpi t} (3.83) 

b) Angrenarea unipară 

La momentul t=T2,, perechea anterioară de dinţi iese din angrenare şi 

începe angrenarea unipară. în acest caz ecuaţia diferenţială a mişcării este: 

x + 2^x+ 1 -
k 

\ 

s 
"Ired . 

a cărei soluţie este de forma: 

(3.84) 
m red 
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x= e^\B2 cosp2t+ A2 sinp2t) + FnCl/Ks-l/Kn) 

unde: 

p2 = Ks/nired - ^^ 

(3.85) 

(3.85') 

Constantele de integrare A2 şi B2 se determină cu condiţia de continuitate 

a mişcării şi vitezei în momentul trecerii de la angrenarea bipară la cea unipară. 

Dacă în ecuaţia (3.85), considerăm originea timpului la începutul 

angrenării unipare, valorile lui x şi x din relaţiile (3.83), la t=T2, sunt egale cu 

valorile lui x şi X din relaţia (3.85), la t=0 [2]. 

Rezultă : 

A2 = (AJ COS P1T2 - Bl sin P1T2)" — 
P2 

1 1 

B2 = e (AJ sin P1T2 + B^ cos P1T2)- F^ 
1 1 

D (3.85") 

D 

Aceste relaţii, prin înlocuirea lui Ai şi B] din (3.82"), devin: 

A2= xoai+voa2-a3 B2= xoa4+Voa5-a6 

unde: 

a i = — e ^'^2(^cosp2T2 PisinpjT2), 
P2 

(3.86) 

P2 P2 

1 1 

D 

a 4 = — e ^'^2(^sinpiT2+PiCOspiT2), 

(3.86') 

Pi 
1 

a5 = — e 
Pi 

sinpiT2; 
1 1 

vks k D 

La sfârşitul angrenării unipare, adică după perioada Tz, când t=Ti, x-xi, x-vi , 

vom avea: 

xi= sinp2Ti +B2 cosp2 T,) + Fn(l/Ks-1/KD); (3.87) 

x^ = e-^^^[(A2P2-B2^) cosp2Ti-( A2^ +B2P2) sinp2 T,] (3.88) 

Substituind valorile lui A2 şi B2 din (3.86) se obţine : 
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xi=xobi+vob2+b3=fi(xo,Vo) (3.89) 

X̂  = Xob4+vob5+b6=f2(xo,Vo) (3.90) 

unde: 

bi= cosp2Ti+ai sinp2 Ti); 

b2= cosp2Ti+a2 sinp2 Tj); (3.89') 

b3=a6- cosp2Ti+a3 sinp2 Ti); 

şi 

b4= e'^^^[(aip2-a4^) cosp2Tr( ai^ +a4(o'd) sinp2 Ti]; 

b5= e- '̂̂ '[(a2P2-a5^) cosp2Tr( a2^ +a5P2) sinp2 T,]; (3.90') 

b6= e'̂ ^^[(a6P2+a3^) cosco*dTi+( a6^ -a3P2) cosp2 Ti]; 

Mişcarea va fi periodică, cu perioada Tz, numai în cazul în care condiţiile 

iniţiale satisfac egalităţile: 

xo=xi şi Xo =x , (3.91) 

Substituind valorile lui xi şi x^ din (3.89) şi (3.90) în (3.91) se obţine: 

X0=(b3-b3b5+b2b6)/(l+bib5-brb5-b2b4) (3.92) 

Xo=(b6-bib6+b3b4)/(l+bib5-bi-b5-b2b4) (3.93) 

Prin urmare în cazul dat există o singură mişcare periodică. Pentru 

stabilitatea acestei mişcări este necesar ca determinantul [1]: 
b i i - s bi2 

A= 

unde: 

b2i b22~s 
=0 (3.94) 

b n = — = bi; bi2= — = b4; 
Xq 

b21= — = ^2; b22= — = b5 
XQ XO 

(3.94') 

Se obţine o ecuaţie de gradul doi în s: 

s'-(bi+ b5)s+(bib5 - b2b4)=0 (3.95) 

Mişcările periodice ale sistemului sunt stabile dacă toate rădăcinile 
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ecuaţiei caracteristice sunt în modul subunitare: 

S i l< l cui=l,2 (3.96) 

Aceste condiţii devin, în cazul unei angrenări perfecte şi având c=ct. . 

bibs -b2b4|.<.l.; 

bl +b5 .<.l + (bib5 -b2b4) 

înlocuind valorile luibi, bj, ba, b4şi bs din (3.89') şi (3.90'), se obţine în final: 

(3.97) 

J_ 
2 

P2 Pi 
cos(ai + a2) + 

/ \ 
P l . P2 

- 2 

VJ 
cos(ai - Oi2) 

(3.98) 

.P2 Pl 

care reprezintă condiţia stabilităţii determinată prin relaţiile (3.62") şi (3.76') 

3.4.2.2. Coeficient de amortizare diferit pentru cele două faze ale angrenării 

Introducând rigidităţile angrenării bipare şi unipare [1] ecuaţia diferenţială 

a vibraţiilor roţilor dinţate (3.57) va fi: 

X + 2^(t)x + 
m red 

fk , ( t )=kD.; 

[F(t) = 0 

kz(t) = ks.; 

i m 
^ ; pentru 0<t<T2 
red 

i 
ks 

m 
.; pentru T2<t<Tz 

m red 

red 
\ 

(3.99) 

(3.99') 

(3.99") 

Ecuaţia (3.99) se poate scrie, pentru cazul angrenării bipare şi unipare: 
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X + 2D2P1X + pf X = O 

X + 2D2P2X + P2X = 2.. F„ 
m red 

i - i i ^ 

(3.100) 

(3.100') 

Soluţia ecuaţiei (3.100) este de forma: 

x(t) =AoXi(t)+BoX2(t) (3.101) 

unde: Ao, Bo sunt constante de integrare, care se determină din condiţiile iniţiale, 

iar Xi(t), X2(t) sunt soluţii fundamentale, liniar independente. 

Se admite că cele două soluţii Xi(t) şi X2(t) alcătuiesc un sistem 

fundamental normal, adică la t=0. 

x , (0)=l x , (0)=0 

X2(0) = 0 X2(0)=l 

Dacă se notează x(0) = XQ , şi x(0) = XQ , atunci constantele de integrare vor fi: 

Ao=xo; Bo=Xo; (3.103) 

Soluţiile fundamentale sunt de forma: (3.104) 

Xi(t) = cos a^t + B^ sin a j t ) ; 

X2(t)= cosa^t + B2 sinai t ) 

(3.102) 

(3.105) 

unde: cti = PiDi D, = J l - D (3.105') 

Constantele de integrare Ai,2, Bi 2 se determină în condiţiile iniţiale: 

A i = l ; A2=0; Bi=^D/ai; B2=l/a] 

în cazul angrenării bipare soluţia ecuaţiei (3.96') devine: 

(3.105") 

XQ cosa] 
X0P1D7+X0 . 

Prin derivarea acestei expresii se obţine: 

Xq cosait - ^ ' — sm ajt 

(3.106) 

D 1 
(3.106') 

Soluţia generală a ecuaţiei (3.96"), pentru cazul angrenării unipare este de 

forma: 
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x( t )=e ^s^(A2sina2t + B2Cosa2t)+Fn ' l 1 ^ (3.107) 

unde: a2 = pi Di 

Constantele de integrare A2 şi B2 se determină din condiţia de continuitate 

a mişcării şi vitezei în momentul trecerii de la angrenarea bipară la angrenarea 

unipară şi ele sunt de forma: 

A2 = Xoâ  + Xoa2 -a3 . ; 
B2 = Xoa4 + Xoa5 - a^ 

(3.108) 

unde: 

1 
ai = — e 

D, 

1 

D^ cosaiT2 

1 

Pi 
P2 Dî 

sin aiT2 

D 1 

P2 

1 1 

cosaiT2 + 
D, 
D, 

Pl 
P2 

sin ajT2 

(3.108') 

D 

= ^DT2sinaiT2; ag = 
M 1 ^ 

D 

Dacă se notează, la t=Tz, x(t)=xi, şi x(t)=x,, se vor obţine soluţii de 

forma (3.89) şi (3.90) în care coeficienţii bj sunt: 

bj = (ai sin a2Ti + a4 cosa2Ti).; 

b2 = (a2 sin a2Ti + a5 cosa2Ti).; 

b3=a6-e"^sT,(a3sina2Ti+a6Cosa2Ti).; ^̂  ^^^^ 

b4 -a4^s)cosa2Ti -{ai^s +34^2 )sin «2^1] ; 

b5 = e'^s"^'[(a2a2 -a5^s)cosa2Ti- (a2^s+ a5a2)sina2Ti].; 

bg = e'^s'^i [(a3^s + a6a2)sin cljT^ - + a6^s)cosa2Ti 
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Coeficientul amortizării variază ca şi rigiditatea k(z), conform 

figurii. 3.16. 

— 

1 2 l i t 
T z 

Fig . 3 .16 . Variaţia coeficientului de amortizare 
funcţie de fazele angrenării [ 1 ] 

Aşadar, şi în cazul când coeficientul amortizării diferă de la o fază la alta 

a angrenării, rămânând însă constant în interiorul acestor faze, există o singură 

mişcare periodică. Stabilitatea acestei mişcări este realizată numai dacă sunt 

îndeplinite condiţiile (3.97). 

în acest caz condiţiile de stabilitate vor fi: 

Deoarece, ^TZ=^DT2+^STI, în final condiţia de stabilitate este: 

.2 A 
+ 1 C0s3i - D 

(3.110) 

a + 1 

a + 1 

1 

2Vă 

D 

D 

1 / 
2 ^ 

COSPi -

D? 
COSp; 

<e D - P i 
+ e (3.111) 

unde: 

Pi=P2DiTz[(B-l)N/^ + ( 2 - e ) , 

p2=P2DiTz[ (e - l )V^- (2 -e ) . 

(3.111') 

Dacă se neglijează amortizarea, atunci Dz=0 şi Di=l, iar ecuaţiile (3.111) 

şi (3.76') devin identice. 
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3.5. VIBROPERCUŢII ÎN ANGRENAJE 

3.5.1 Condiţiile de apariţie a ciocnirilor 

După cum s-a arătat anterior, abaterea pasului de bază, în cazul în care 

deformaţiile elastice ale dinţilor sunt neglijabile, conduce la ciocnirea de muchie 

sau mediană. 
A 

In raport cu abaterea paşilor de bază şi deformaţia elastică a perechii de 

dinţi care nu participă la ciocnire, contactul între perechea de dinţi care intră în 

angrenare se poate produce, fie în afara liniei de angrenare, fie pe linia de 

angrenare. 

Teoretic abaterea paşilor de bază este nulă şi în acest caz intrarea şi ieşirea 

din angrenare se face pe linia de angrenare (fig.3.17a)) 
a) AP=0 

iatrareB in 
angrenare 

ieşirea din S 2 
angrenare 

Fig. 3.17.a). Abaterea paşilor măsuraţi pe cercul de bază (Ap=0) 

în cazul în care contactul se realizează în afara liniei de angrenare (fig.3.17.b)), 
b) A P > 0 

uurBrai in v 
aagrtnare 

icţiTM̂  
angrenare 

Fig. 3.17.b). Abaterea paşilor măsuraţi pe cercul de bază (Ap>0) 
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ciocnirea se numeşte ciocnire de muchie şi se produce când; 

5=5o+Apb>0 (3.112) 

unde: 

5o este deformaţia statică de compresiune şi încovoiere, a perechii de dinţi 

anterioare, în momentul ciocnirii perechii de dinţi din spate, în m. 

Apb este abaterea paşilor de bază, în m 

Apb=pb2-pbi (3.113) 

Ciocnirea de muchie se produce chiar dacă pb2< Pbi,cu condiţia ca: 

Pbi<6o+Pb2 (3.112') 

în cazul în care contactul se realizează pe linia de angrenare (fig.3.17.c)) 

c) A P < 0 ^ 2 p 2 

intrarea în 

Fig. 3.17.C). Abaterea paşilor măsuraţi pe cercul de bază (Ap<0) 

ciocnirea se numeşte ciocnire mediană şi se produce când: 

5=5o+Apb>0 (3.114) 

adică, atunci când este îndeplinită condiţia ca: 

Pbi<5o+Pb2 (3.115) 

Rezultă că la ciocnirea mediană perechea de dinţi aflată în spate intră pe 

linia de angrenare cu jocul: 

6i=-6 (3.116) 

Acest joc se menţine până când perechea anterioară de dinţi iese din angrenare 
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Dacă abaterea paşilor de bază este relativ mică în comparaţie cu 

deformaţia elastică a perechii de dinţi anterioare, adică: 

Apbl<6o (3.117) 

In 
această inegalitate, dacă se consideră, 5o>0 şi Apb=pbi-pb2 , roţile se 

presupun "precise". 
Inegalitatea (3.117) este echivalentă cu inegalităţile: 

Pb2-6o<Pbi<Pb2+5o (3.117') 

care, comparată cu (3.112'), arată că şi în acest caz va avea loc ciocnirea de 

muchie a dinţilor care urmează să intre în angrenare. De astă dată intensitatea 

ciocnirii nu este atât de mare încât perechea de dinţi anterioară să iasă din 

angrenare. Prin urmare, dacă sunt îndeplinite condiţiile (3.117'), angrenarea 

bipară este urmată periodic de angrenarea unipară şi invers. Se realizează, în 

acest fel, legea de variaţie cunoscută a rigidităţii Kz(t). Dacă nu sunt îndeplinite 

aceste condiţii, adică: 

Pb2+So <Pbi<Pb2-6o (3.118) 

atunci se va produce ciocnirea mediană sau ciocnirea de muchie. Intensitatea 

ciocnirii de muchie este însă mai mare, astfel încât perechea din faţă iese din 

angrenare. In ambele cazuri, de-a lungul întregului segment de angrenare, în 

contact se află o singură pereche de dinţi. 

Rezultă că în cazul ciocnirii mediane angrenarea va fi totdeauna unipară, 

deoarece în zona angrenării bipare se află în contact numai perechea de dinţi din 

faţă, pe când ciocnirea de muchie poate păstra ambele faze ale angrenării sau 

poate elimina şi ea angrenarea bipară, prin scoaterea din angrenare a perechii 

anterioare de dinţi.(fig.3.18) 

Angrenare y ^ Angienare 

unipară \ ̂ /^bipară şi uniparăNJ / umpară 

Pbl< 1 P b 2 - 5 o 9 Pb2 + 8o P b i > P b 2 ^ 6 o 

Ciocnirea^e muchie ^ Ciocnire mediană 

Fig. 3.18. Domeniile de existenţă a ciocnirilor 
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/V 

In momentul ciocnirii de muchie roata motoare îşi decelerează mişcarea, 

în timp ce roata condusă îşi accelerează mişcarea. La ciocnirea mediană 

fenomenul este invers, ceea ce duce la intensificarea efectului de şoc la intrarea 

în contact a dinţilor. 

Ciocnirea de muchie are loc la intrarea în angrenare a perechii de dinţi 

următoare, în timp ce ciocnirea mediană se produce la ieşirea din angrenare a 

perechii anterioare de dinţi. 

Raportul real de transmitere, conform legii angrenării (notaţiile sunt cele 

din figura 3.20), va fi: 
OiC OiC + C C \ . 

Ir — i" ~ T/IT 
O2C O 2 C - C C 

având o variaţie sinusoidală.(fig.3.19.) 

(3.119) 

S : S2 S.i S' 

Fig. 3.19. Variaţia raportului de transmitere real 

3.5.2. Ciocnirea de muchie 

3.5.2.1. Viteza de ciocnire 

La ciocnirea de muchie punctul de contact dintre dinţi se află în afara 

liniei teoretice de angrenare. 

Poziţia punctului de ciocnire S2', se poate determina în funcţie de razele 

de curbură şi unghiurile de rotire ale roţilor, (fig.3.20), cu următoarele relaţii [4]: 
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piYi=p2Y2 

Y2=. 
25 

unde: 

M 

- ' M P 1 + P2) 
Pi 

Rezultă: 

Yi _ P 2 26 25p2 
Pi Va Vpi(pi+p2) 

(3.120) 

(3.121) 

(3.121') 

(3.122) 

. / O2 
rb2 / 

Fig. 3.20. Ciocnirea de muchie 

Viteza de ciocnire a celor doi dinţi, Vk, este diferenţa dintre proiecţiile 

vitezelor punctelor de contact, situate pe cele două pofile, pe dreapta K'iC : 

Vk=coirbi-co2r'b2=co2P2(Yi+Y2) • ̂  

unde: 

©irti = C02rb2.; 

=rb2[l-(Yi+Y2)tgcte2. 
(3.123') 
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înlocuind (3.121) şi (3.122) în (3.123) rezultă: 

(3.123") 

Considerând că roţile aflate în angrenare se rotesc uniform, timpul x în 

care roata condusă se roteşte cu unghiul j j , adică atunci când punctul S'2 va 

ajunge pe linia teoretică de angrenare, se poate determina cu relaţia: 

1 
©2 ©2 i 

(3124) 
a 

Din relaţiile (3.121) şi (3.123'), rezultă că: 

Vk=a.C02Y2 (3.125) 

Deoarece Vk este proporţională cu Y2,atunci din ipoteza mişcării uniforme a roţii 

conduse, rezultă că la apropierea punctului de contact al dinţilor de linia 

teoretică de angrenare, diferenţa dintre proiecţiile vitezelor pe normala la profil 

scade uniform în timpul x cu valoarea VR. 

3.5.2.2. Forţa percutantă 

Acelaşi efect se poate produce dacă, în procesul şocului, independent de 

interacţiunea de forţă a dinţilor, masa mi a roţii conducătoare este încetinită sau 

masa m2 este accelerată, prin aplicarea unei forţe [22]: 

Fi=miVk/x (orientată în sens opus mişcării acesteia) (3.126) 

F2=m2Vk/T (orientată în sensul mişcării acesteia) (3.127) 

Ecuaţia diferenţială a mişcării este de forma: 

mredX+kx=F(t) (3.128) 

unde: 

™red - m i + m 2 (3.128') 

T 
Soluţia va fi de forma: 

x=CiC0s pt+Cisin pt+Xf (3.129) 
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Soluţia particulară se detennină din considerentul că amplitudinea deplasării 

relative este proporţională cu amplitudinea acceleraţiei: 

x=-p\ (3.130) 

Ţinând cont de (3.128), sau (3.l29)rezultă: 

Xf=-)^P^=-Vk/P^T (3.131) 

Constantele de integrare se determină din condiţiile iniţiale, adică la t=0, x=0 şi 

x=Vk, rezultând: 

Ci=Vk/p'T; C2=Vk/p (3.129') 

Soluţia ecuaţiei diferenţiale (3.128) va fi: 

\ (cospt- l)+ sinpt (3.132) 

în ipoteza deformaţiilor elastice, forţa percutantă, se calculează cu relaţia: 

F p = k i . x = V k V i ^ s m p t - ^ ^ { l - c o s p t ) (3.133) 

Valoarea maximă a forţei percutante va fi pentru x=0, adică pentru valorile lui t 

determinate din ecuaţia: 

tg.pt = px; 

respectiv t = -(arctg.pT + jti;, j = 0,1,2,... 
P 

Forţa percutantă maximă va fi: 

Având în vedere relaţiile (3.123') şi (3.124), rezultă: 

-Tp max 
1 ^s^k . 1 + - 2 1 

Vk^red 
(3.136) 

25 

Comparând relaţiile (3.135) cu (3.136), rezultă că ele diferă prin factorul: 

(3.136') 
px 
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Se vede din reprezentarea grafică a acestei ftincţii, că pentru valori mici ale lui 

T,adică viteze de ciocniri mari, factorul A tinde spre O, iar la valori mai mari ale 

lui T, adică viteze de ciocniri mici factorul A tinde spre 1 (fig. 3.21) 

4 

Fig. 3.21. Variaţia factorului adimensional A [4] 

3.5.2.3. Ciocniri de muchie slabe 

In cazul în care forţa percutantă are valori comparabile cu cele ale 

celorlalte forţe care apar în procesul angrenării, acestea din urmă nu mai pot fi 

neglijate. Procesul de ciocnire care are loc cuprinde două faze: 

a)faza de deformare, caz în care viteza finală va avea aceeaşi valoare 

pentru ambele roţi dinţate. 

b)faza de revenire, caracterizată prin faptul că flancurile dinţilor aflaţi în 

contact se destind şi îşi modifică vitezele. 

Forma curbei de histerezis în cazul ciocnirii a două corpuri se poate 

aproxima prin două drepte înclinate sub unghiuri diferite faţă de abscisă 

(fig.3.22),unde ki este rigiditatea perechii de dinţi percutanţi în prima fază, iar kn 

rigiditatea în a doua fază. [2] 

Fig. 3.22. Curba de histerezis [2] 
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Ecuaţia diferenţială a mişcării în faza de deformare este: 

x + — — x = — (3.137) 
nired ^rei 

Ţinând seama de condiţiile iniţiale, adică la t=0, x=0, x=Vk, soluţia ecuaţiei 

diferenţiale este: 

X = V, 
i 

m red sm _ J _ t + -JL 

mred k, 
1 - cos -t 

m red 

(3.138) 

Această soluţie este valabilă numai pentru x>0, având un maxim la x=0: 

(3.139) Xmax=7 (̂F„ + V^n + v ' J 

Pentru faza de revenire ecuaţia diferenţială a mişcării este: 

X + —^̂ —X = — - (3.137') 
m red m red 

Soluţia, în acest caz având de forma: 

X = ^max 
n 

kxR' 
cosR 

1 m red 

(3.138') 

unde 
Xmax- corespunde valorii anterior determinată, admiţând că originea 

timpului pentru cea de-a doua fază corespunde cu începutul său. 

R= ^ - coeficient de restituire. (3.140) 

Deformaţia totală a flancurilor, la sfârşitul fazei a doua, când x=0, va fi: 

= 0 1 4 1 ) 
X—Xi— 2 Xjnax ^ 

K jK. 
Pentru ca să nu se producă saltul înapoi este necesar ca xi>0,adică: 

2R 
R 

^.>.Fn + V t i ^ ^ r e d V k (3.142) 
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în cazul corpurilor perfect elastice (R=l) inegalitatea (3.142) nu mai este 

valabilă, astfel că întotdeauna va exista saltul înapoi la ciocnirea lor. Din relaţia 

anterioară rezultă viteza de ciocnire v^, la care nu există saltul înapoi: 

V k < . - f i r = (3.143) 
•^red 

Aceasta, împreună cu relaţia (3.123'), permite să determinăm pe 6, iar 

apoi, abaterea paşilor de bază. 

3.5.3. Ciocnirea mediană 

3.5.3.1. Analiza procesului de ciocnire 

Ciocnirea mediană se produce dacă este îndeplinită condiţia (3.112) sau: 

8i=-5=-(6o+Apb)>0 (3.144) 

Contactul dintre perechea de dinţi care intră în angrenare se produce pe 

linia de angrenare în momentul ieşirii din angrenare sau după ieşirea din 

angrenare a perechii anterioare de dinţi. 

în timp ce viteza la ciocnirea de muchie depinde de: 

- viteza unghiulară a roţii conduse ©2; 

- de eroarea redusă 6; 

- de raza de curbură a profilelor în punctul iniţial al ciocnirii, 

viteza la ciocnirea mediană se poate determina numai în urma studiului mişcării 

roţilor în procesul de ieşire din angrenare, ceea ce înseamnă că ea depinde de 

masa roţilor dinţate şi alţi factori dinamici. 

Datorită deformaţiei statice 60 a perechii anterioare de dinţi şi jocului 5i, 

dintre profilele perechii următoare de dinţi, din momentul începerii contactului 

de muchie al perechii anterioare de dinţi în punctul S2 şi până la intrarea în 

angrenare a perechii de dinţi următoare, deformaţia perechii anterioare de dinţi 

scade continuu (fig.3.23). 
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Fig. 3.23. Ciocnirea mediană 

Poziţia roţilor, în momentul începerii contactului de muchie a perechii 

anterioare de dinţi (punctul S2) se consideră drept poziţie iniţială. Neglijând 

termenii infinit mici de ordinul unu şi doi faţă de unghiurile de rotaţie (pi şi (p2, 

Abramov [4] stabileşte următoarea relaţie pentru a putea determina modificarea 

deformaţiei dinţilor: 

AW=(rb2Cp2-rbiCpi)+y cpî  (3.145) 

unde: 

a •-Pl 
P2 

(P1 + P2) (3.146) 

Ecuaţiile diferenţiale ale mişcării în perioada ieşirii din angrenare 

(înaintea percuţiei perechii următoare de dinţi) sunt: 

' J i9 i=Mi-k i rb i (5o-Aw) . ; 
J2(p2=kirb2(5o-Aw)-M2 

(3.147) 

unde: 

kieste rigiditatea dinţilor la contactul de muchie; 

Ml,2 sunt momentele stafice aplicate roţilor 
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Deoarece: 

Mi/rbi=Mb2/rb2=Fn=ki6o (3.148) 

prin integrarea ecuaţiilor (3.147) şi având în vedere că, la t=0, (pi=(p2=0, (p^^coi, 

(j)2=co2, se obţine: 

Ji . J? . Ji J? 
+ 92 = — + —CO2 

rbi h i r^i rb2 (3.149) 
l2 Ji J 

•CP2 = 
1 •'2 ' COj + —CO2 

Tbi h i 
t 

Jh\ hi 

Introducând notaţiile: 

(pi=0)it+yi; (p2=C02t+y2 (3.150) 

din (3.149) se obţine: 

y^ (3 151) 

Cu aceste relaţii şi ţinând cont de (3.150), a doua ecuaţie din sistemul (3.149) 

devine: 

J2y2=-kirb2Aw (3 .152) 

Având în vedere că yi<coit, se poate aproxima (pi^«coi¥. 

Din raportul de transmitere, (Oirbi=C02rb2, şi ţinând seama de (3.150), se 

poate scrie: 

rb2Cp2-rbi(pi=[(mi+m2)/mi]rb2y2 (3 • 153) 

Relaţia (3.152) se scrie: 

n̂ red 2m2rb2 

Soluţia acestei ecuaţii, cunoscând condiţiile iniţiale, la t=0, y2=y 2=0 este: 

(3.155) acoim^ed 

P 

unde: 

2 / 
l - c o s p . t - ^ 

115 

BUPT



Capitolul 3. Vibraţii şi vibropercuţii în angrenaje 

(3.156) 
n̂ red 

Din relaţiile (3.145) şi (3.153) şi egalând cu (3.15) se obţine: 
' 2 

Aw = - ^ ( l - c o s p t ) (3.157) 

Valoarea lui t=to , care corespunde cu ieşirea din angrenare a primei 

perechi de dinţi, considerând că perechea următoare de dinţi încă nu a intrat în 

angrenare, se determină din (3.157), pentru Aw=5o. Obţinem: 

1 
to = —arc. cos » p 

/ O \ 

acoi y 
(3.158) 

Valoarea lui t=tx, la care intră în angrenare perechea următoare de dinţi, 

considerând că prima pereche de dinţi încă nu a ieşit din angrenare se determmă 

din (3.157) pentru: 

Tbicpi - rb2(p2=5i (3.159) 

Având în vedere relaţiile (3.154) şi (3.157), rezultă: 

Aw=(a'coi¥/2)-5i (3.160) 

Prin egalarea acestei reiaţi cu (3.157), în care t=tx, se obţine: 

a co 1 bV 
= 6i (3.161) 

2 
/ 

Din această relaţie rezultă valoarea lui tx. 

Pot exista două cazuri [4]: 

a) to<t, 

în acest caz sunt trei faze: 

- angrenarea unipară a perechii de dinţi anterioară; 

- mişcarea roţilor care nu sunt în angrenare; 

- ciocnirea perechii de dinţi următoare. 

în prima fază mişcarea roţilor este descrisă de ecuaţiile (3.147) soluţia 

(3.155) fiind valabilă pentru: 0<t<to. 
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în faza a doua roata condusă se mişcă cu deceleraţia 82, iar cea 

conducătoare cu acceleraţia unghiulară 81. Valorile acestor acceleraţii se pot 

determina cu relaţiile: 

M2 F„ 

^ ^^^ (3.162) 

La începutul fazei a doua, la t=t(), distanţa dintre profilele perechii de dinţi 

următoare va fi: 

As=5i- (rbi(pi-rb2(p2)=Si+rb2y2o ^ ^ ^ (3• 163) 
mi 

Durata fazei a doua se determină din condiţia: 

(yiorbry2orb2)t2+l/2(8irbi+82rb2)t2^=As (3.164) 

Având în vedere (3.152) şi (3.162) ecuaţia (3.164) devine: 

Fn 2 . m , ^ m j + m 2 /a -rb2y2o hiyio ' (3-165) 
2 m , e d m i m i 

La sfârşitul fazei a doua, adică t=t2, se produce ciocnirea mediană a 

dinţilor, a cărei viteză este: 

(3.166) 

Ecuaţiile mişcării în faza a treia sunt: 

'Ji9i =Mi -k2rbi(rbi(pi -rb2(p2); (3.167) 

unde: 

(pi,2 sunt unghiurile de rotaţie ale roţilor, calculate la începutul fazei a 

treia, t=t2 

k2 este rigiditatea perechii de dinţi la contactul median. 

Deoarece forţa pe dinţi este dată de relaţia: 

F=k2(rbi(pi-rb2(p2) 

117 
BUPT



Capitolul 3. Vibraţii şi vibropercuţii în angrenaje 

ecuaţiile (3.167) se pot scrie: 

F + = (3.169) 

Soluţia acestei ecuaţii, pentru condiţiile iniţiale, la t=0, (pi=(p2=0, (rbi(pi-

rb2(p2)=Vc, respectiv, F=0, F=k2Vc, este; 

F = V c V M ^ s i n — t + F„ 
^red 

/ 

1 - COS (3.170) 

Forţa va fi maximă este pentru valoarea argumentului dată de expresia: 

tg 1 (3.171) 
I^red Fn 

Valoarea maximă a forţei este: 

Fmax= F„ + (3.172) 

b)t,<to 

în acest caz se disting următoarele faze: 

- angrenarea unipară a perechii de dinţi anterioară ,înaintea ciocnirii 

perechii următoare de dinţi; 

- angrenarea bipară, înaintea ieşirii din angrenarea a perechii de dinţi 

anterioară; 

- angrenarea unipară a perechii de dinţi următoare(după ieşirea din 

angrenare a perechii de dinţi anterioară). 

Mişcarea roţilor este descrisă de ecuaţiile (3 .147), a căror soluţie (3 .155), 

este valabilă pentru 0<t<tx. La momentul t=tx se produce ciocnirea mediană a 

perechii de dinţi următoare, când perechea de dinţi anterioară se află încă în 

angrenarea de muchie, iar acceleraţiile 8] şi 82 sunt nule. Viteza de ciocnire va fi: 

Vc=(coi+yioXbi-(co2+y2o)rb2=-"^^ rb2y20 (3.173) mj 

în faza a doua, în angrenare se află două perechi de dinţi. Deformaţia 

perechii de dinţi anterioară va fi: 
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Wi = 60 -
''•b2(®2tx + y20 + (P2 ) - ""bl (tOitx + y 10 + ) 

12 

Deoarece: 

Aa)=6o-wi ; (pix=coitx+yio; cp2=co2tx+y2o 

rezultă deformaţia perechii următoare de dinţi: 

W2=rbi(pi-rb2cp2 

Pentru momentul ciocnirii există relaţia: 

= TbiCPlx -

astfel în cât formula (3.174), devine: 

wi=5o+6i-(rb2(p2-rbi(pi)-(aV2)((Oitx+yi()+(pi)^ 

(3.174) 

(3.174') 

(3.175) 

(3.175') 

(3.176) 

Ecuaţiile diferenţiale ale mişcării sunt: 

JiSi = Ml - kir^iWi -k2rbiW2.; 
J282 = -M2 + kirb2Wi + k2rb2W2 

unde: 

Mi=Kirbi5o M2=kirbi5o 

Dacă se introduc notaţiile: 

(pl=COit + Zi (p2=(02t + Z2 

Din (3.176) şi (3.178) rezultă 

k A k i + k 2 / X 
Z2 = + Ubi^i hi^i) ^ 

I 

- - ^ ^ ^ ( t o i t x + Yio + + 
2m2T\)2 

Soluţia acestei ecuaţii diferenţiale este de forma: 

Z2 = A(1 - cos at + Bt + Ct^ a 

(3.177) 

(3.177') 

(3.178) 

(3.179) 

unde a^=(ki+k2)/mred. 

(3.180) 

(3.180') 
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Constantele de integrare se determină din condiţiile iniţiale, la t=0, Z|=0, 

Z2=y2o, şi au expresiile: 

k , + k 2 2mjr^j 

A = 
/ • \ 
Si ycoit,, 

/ 

^"^red Q 
k i+k2 

(3.180") 

Forţa pe dinte este: 

F = (i-bî Pi - rb2(p2) = (3.181) mi 

Durata celei de-a doua faze, t j , se determină din (3.176), punând condiţia că, la 

t=t2, wi=0, adică: 

m^ 2 

unde Z2 are valoare dată de relaţia (3.180), pentru t=t2. 

Uniformitatea rotaţiei roţilor dinţate, în procesul angrenării de muchie a 

primei perechi de dinţi, este puţin conturbată în cazul maselor mari, adică ne 

situăm în primul caz. Viteza de ciocnire se obţine din relaţia (3 .166), în care se 

neglijează ^20 s® substituie valoarea lui t2, având în vedere (3.158). 

Faza a treia este descrisă de ecuaţiile: 

JiCPi = Ml -For^i -k2rbi(rbicpi -rb2(p2), ^̂  

J2(P2 = - M 2 + Forb2 -k2rb2(rbi(Pi -^2^2) 

unde Fo este forţa pe dinţi la sfârşitul fazei a doua şi se determină pentru Z2=Z2o, 

din relaţia (3.181). 

Se introduc notaţiile: 

(pi=coit+ui; (p2=C02t+U2 (3.183) 

care la t=0 îndeplineşte următoarele condiţii iniţiale: 

Ui=U2=0, Ui = zio, U2"Z2o (3.183') 

în acest caz ecuaţiile (3.182) devin: 
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Fo - Fn 
m red 

Soluţia acestei ecuaţii este 

„ _ FQ - Fn 2 ~ , 1 - COS 
m 

+ z m red 20. sm 
red J 

Forţa în angrenare va fi: 

F=Fo+k2(rbi(prrb2(p2)=(Fo-k2rb2U2)(mi+m2)/m, 

având valoarea maximă: 

1 m rwed 

(3.184) 

(3.185) 

(3.186) 

F = F + max n m, 2̂ 20 (3.187) 

3.5.3.2.Ciocniri mediane slabe 

Pentru simplificare, în cazul ciocnirii mediane slabe, se consideră că 

perechea din faţă iese din angrenare instantaneu şi deci în momentul decuplării 

distanţa între profilele active ale perechii din spate este egală cu jocul 61. 

Profilele dinţilor se deplasează de-a lungul liniei de angrenare cu vitezele: 

vi=v+(Mi/Ji)rbit; V2=v-(M2/J2)rb2t (3.188) 

unde 

v = r,,i(Oi =rb2C02.; 

[M2 = 

Viteza relativă, adică viteza de eliminare a jocului, va fi: 

F, 
m, V o = — 1 + 

F F -5-t = — ^ t 
m. m. "'2 "Ved 

Jocul 5i se elimină în timpul: 

to = 
25im 

n 

(3.188') 

(3.189) 

(3.190) 
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Viteza de ciocnire în acest caz este: 

F„ 

"Ifed 
2S,Fn 

^red 
(3.191) 

Ecuaţiile de mişcare a roţilor după ciocnire, în faza de deformare, sunt: 

'Ji(Pi=Mi-kiW2ri,i.; 
I t •• 1 (3.192) 
J2(p2=M2+kiW2rb2 

unde W2 este deformaţia dinţilor, definită prin relaţia (3.175). 

Ecuaţiile (3.192) se pot scrie: 

k F 
W 2 + — ^ (3.193) 

n̂ red 

care la momentul iniţial, t=0, satisface condiţiile iniţiale, W2=0, Wj^^c 

Se constată că ecuaţiile (3.193) şi (3.137) sunt identice. 

Viteza de ciocnire, la care nu există saltul înapoi, trebuie să îndeplinească 

condiţia (3.143). Din relaţia (3.191) se poate determina valoarea jocului 6i, la 

care nu se produce saltul înapoi, după ciocnirea mediană: 

(3 .94 , 
K. Kj 

3.5.4. Vibraţiile roţilor precise 

Dacă este îndeplinită condiţia (3.117.), roţile se numesc precise. In acest 

caz se produce ciocnirea de muchie, cu păstrarea angrenării bipare şi unipare, 

deoarece intensitatea ciocnirii este mică şi nu duce la scoaterea din angrenare a 

perechii din faţă. 

Ecuaţia diferenţială a mişcării, stabilită în cazul vibraţiei roţilor dinţate 

provocate de rigiditatea variabilă a angrenării, rămâne valabilă şi în acest caz. 

La momentul t=Tz, 2Tz,..., au loc ciocniri de muchie, astfel încât viteza 

unghiulară a roţii conduse creşte, iar a roţii conducătoare scade. Dacă nu se ţine 

122 

BUPT



Capitolul 3. Vibraţii şi vibropercuţii în angrenaje 

cont de elasticitate arborilor, atunci reducerea vitezei de deformaţie este egală cu 

viteza ciocnirii de muchie: 

A x = - V k (3.195) 

Influenţa elasticităţii arborilor şi participarea la angrenare a perechii de 

dinţi din faţă, se iau în considerare prin introducerea unui coeficient de atenuare 

a şocului V, [1] astfel încât relaţia (3.195) se poate scrie: 

Ax=-V|/Vk (2.195') 

în care viteza de ciocnire Vk este dat de expresia: 

Vk=C02V2^ + Xk (2.196) 

Primul termen este viteza la ciocnirea de muchie, determinată din condiţia 

că în momentul ciocnirii nu există vibraţii ale roţilor dinţate, iar deformaţia 

primei perechi de dinţi este 5o. 

Al doilea termen reprezintă valoarea lui X în momentul premergător 

ciocnirii. Datorită rigidităţii mari a dinţilor, timpul în care x se modifică cu 

valoarea 

Ax = -v{/C02V26a - v|/Xĵ  (3.197) 

este mic în comparaţie cu intervalul de timp dintre ciocniri Iz, şi de aceea se 

poate considera că ciocnirea de muchie se produce instantaneu, adică 

schimbarea vitezei de deformare se face prin sah. Această ipoteză permite 

rezolvarea problemei vibraţiilor roţilor dinţate prin rezolvarea ecuaţiei 

diferenţiale de ordinul doi cu coeficienţi periodici. 

3.5.4.1. Rezolvarea ecuaţiei diferenţiale omogene cu coeficienţi periodici 

Se consideră ecuaţia diferenţială [5]: 

x + 2^x + q(t)x = 0 (3.198) 

Se caută o soluţie, astfel ca derivata sa în punctele t=T, 2T,..., sT,... să 

aibă salturi de forma: 

x=Us+Pdx/dt (t=sT-o) (3.199) 
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unde Us - constante arbitrare 

s - numere întregi 

Fie xi(t) şi X2(t) două soluţii independente ale ecuaţiei diferenţiale (3.198) 

în interval 0<t<T, care satisfac condiţiile: 

Xi(0) = l; x,(0) = 0; 

:2(0) = 0; X2I 

în acest fel se poate considera: 

x(t)=aoXi(t)+boX2(t) (3.199') 

unde ao, bo, sunt valorile lui x şi x la t =0. 

La începutul următorului interval de timp, ţinând cont de continuitatea lui 

x(t) şi formula (3.198) trebuie îndeplinite condiţiile: 

x(T)=aoXi(T)+boX2(T)=ai.; 
lx(T)= ao(l + p)xi(T)+bo(U P)x2(t)-i-V, = b / 

Soluţia pentru următorul interval de timp este: 

x(t)=aixi(t)+biX2(t) (3.199") 

Deci pentru al (k+l)-lea intervalul se poate scrie: 

ak = Xk = ak_iXi(T)+ bk_iX2(T).; 
K = Xk = ak-i(l + P)^i(T)+ bk_i(l + P)x2{t)+ V, 

Se formează binoamele Rk de forma: 

Rk=riak+r2bk k=0,l,2,... (3.203) 

unde ri,r2 sunt numere oarecare. 

Se aleg aceste numere şi un număr oarecare. A, astfel încât să fie 

satisfăcută egalitatea: 

Rk=A Rk-i+r2 Vk. (3.204) 

Având în vedere (3.203) şi (3.202) se poate scrie: 

ri[ak-iXi(T) + bk_iX2(T)]+ ^̂  ^^^^ 

r2[ak-iXi(T)+ bk_iX2(T)](l + p)= A(riak_i + r2bk_i) 

Din egalitatea coeficienţilor lui ak-i, şi bk-i, rezultă: 
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= 0 (3.207) 

(3.208) 

[riX,(T) + r2{l + p)xi(T). = Ar,.; ^^ 
[riX2(T)+r2(l + p)x2(T). = Ar2 

Acest sistem de ecuaţii omogene în raport cu ri şi r2, admite soluţii diferite 

de zero, dacă determinantul sistemului: 

x , ( T ) - A Xi(tXi + P) 
x2 ( t ) xj(TXI + P ) - A 

După dezvoltarea determinantului se obţine: 

[xi(T)X2(T)-X2(T)XI(T)](1 + P) + 

- ;xi(T)+ (l + (3)X2(T)]A + A^ = O 

Această formulă se poate scrie, ţinând cont de proprietăţile 

wronschianului soluţiilor liniar independente xi şi X2: 

A'-:\.A + (l+p)e-'^^=0 (3.209) 

unde: 

X=xi(T) + (l+p)X2(T) (3.210) 

Există deci două valori ale lui A care satisfac condiţia (3.207). Acestea 

sunt: 

[A, - x,( t)IA2 - x,(T)] = (1 + p)xj(T)x,(T) 

unde: 

(3.211) 

= 
A, -A^ 

+ 

A 1 - A 2 ' 

K = Io 
A, -A^ 

(3.212) 
+ 

>0 
A 1 - A 2 

Constantele C, D, au expresiile: 
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C = Ji2.(T) 

D = 

Aj - A2 

1 
A, - A ; 

- C ^ v 

(3.212') 

x,(T) 

Având în vedere relaţiile anterioare se poate face o analiză a rezultatelor, 

a) Dacă termenul liber al ecuaţiei (3 .209) îndeplineşte condiţia: 

0<(l+p) 1 (3.213) 

adică produsul rădăcinilor este pozitiv, însă subunitar. 

Pentru: 

U I = 2 ^ 1 ^ (3.214) 

ambele rădăcini sunt complex conjugate, având modulul mai mic decât unu. 

Deci: 

Ai=p e "̂ ; A2=p e'̂ " ; (3.215) 

cosa = X/2p 

în lipsa salturilor (v=0) mişcarea va fi asimptotic stabilă, în timp ce în 

cazul existenţei salturilor mişcarea va fi stabilă (ak şi bk nu tind spre zero, însă 

rămân limitate). 

Pentru: 

= (3.216) 

rădăcinile ecuaţiei (3.209) sunt egale în valoare absolută, însă mai mici decât 

unu. 

Dacă: 

2 V î + P U I < 1+(1+P) (3.217) 

atunci rădăcinile ecuaţiei (3.209) sunt reale, având modulul mai mic decât unu. 

Rezultă aceleaşi concluzii cu privire la stabilitatea mişcării, ca şi în cazul 

anterior. 

Dacă: 
(3.218) 
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una din rădăcini are modulul egal cu unu şi cealaltă mai mică decât unu. 

Stabilirea mişcării depinde de valorile lui vs. 

Pentru vs=ct. şi ?i>0, valorile lui ak şi bk cresc nelimitat, adică mişcarea 

este instabilă. 

La vs=(-l)^ ct. şi A>0, mişcarea este stabilă. 

Pentru vs ={-\fct. şi >w<0, mişcarea va fi instabilă. 

Pentru Vs = O şi X<0, sau >>0 mişcarea este stabilă. 

Dacă: 

? i | > (3.219) 

atunci ambele rădăcini sunt reale, una fiind mai mare şi cealaltă mai mică decât 

unu. Mişcarea este instabilă în acest caz. 

b) Dacă termenul liber al ecuaţiei (3.209) îndeplineşte condiţia: 

( l+p)e-^^^=l (3.220) 

atunci produsul rădăcinilor este egal cu unu. 

Pentru: 

U l < 2 (3.221) 

ambele rădăcini sunt complex conjugate şi au modulul egal cu unitatea. 

Dacă vs=0 atunci soluţia este stabilă. Ea va fi stabilă şi atunci când vs=ct. 

Dacă valorile lui Vs sunt arbitrare, atunci soluţia poate fi atât stabilă cât şi 

instabilă. 

Pentru: 

X=2 (3.222) 

mişcarea este instabilă atât pentru vs=0, cât şi pentru vsv^O. Numai când xi(T)=l, 

şi xi(T)=X2(T)=0, mişcarea va fi stabilă. 

Pentru: 

;i=-2 (3.223) 

mişcarea este instabilă la vs=0 şi vs^O. Numai pentru vs=0, xi(T)=-l, şi 

xi(T)=X2(T)=0, mişcarea va fi stabilă. 
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Pentru: 

(3.224) 
rădăcinile sunt reale şi distincte. Mişcarea în acest caz va fi instabilă. 

c) Dacă termenul liber al ecuaţiei (3.209) îndeplineşte condiţia: 

(3.225) 

la orice valoare a lui X, soluţia este instabilă. 

d) Dacă termenul liber al ecuaţiei (3.209) îndeplineşte condiţia: 

( l+p)e- '^^<0 (3.226) 

soluţia este stabilă dacă: 

(3.227) 

Salturile proporţionale cu valorile lui x (în momentul ce precede saltul), 

deplasează zonele de stabilitate. 

Dacă lipsesc salturile, adică p=0, soluţia va fi stabilă la: 

xi(T)+ X2(T)|<l+e-^^'^ (3.228) 

în cazul existenţei salturilor, pentru stabilitate este necesar ca: 

Xi(T)+(l+P)X2(T) I < 1+(1+P) e -^^"^ ( 3 . 2 2 8 ' ) 

3.5.4.2. Rezolvarea ecuaţiei diferenţiale neomogene cu coeficienţi periodici. 

Se consideră ecuaţia diferenţială: 

x+2^x+q(t)x=F(t) (3.229) 

unde F(t) este o funcţie cu aceeaşi perioadă Ti ca şi q(t). 

Funcţia căutată trebuie să satisfacă condiţia saltului (3.199). 

Soluţia ecuaţiei (3.229), pentru intervalul 0<t<T, va fi de forma: 

x(t) = aox,(t) + boX2(t) + X(t) (3.230) 

unde xi(t) şi X2(t) sunt soluţiile ecuaţiei omogene care satisfac condiţiile (3.200), 

iar X(t), soluţia periodică particulară a ecuaţiei neomogene. 

Admitem că [5]: 

X(t) = (D(t)+Cixi(t)+ C2X2(t) (3.231) 
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unde 0(t) este soluţia ecuaţiei (3.229), care este continuă împreună cu prima 

derivată a sa. 

Constantele Ci şi C2 se determină din condiţiile: 

x(0)=x(T); x(0)= X (T) (3.232) 

rezultând: 

[ 0 ( 0 ) - < D ( t ) I x 2 ( T ) - 1 ] - [ 6 ( 0 ) - (i)(T)]x,(T) 
C, = 

C, = 
6 (0 ) -6(T)IXI(T ) -1 ] - [ (1>(0) -0(T)]X , (T ) 

(3 233) 

Se vede că numai pentru: 

XI ( T ) +X2(T ) = 1 + e-̂ "̂̂  (3.234) 

nu se poate alege funcţia X(t), care să satisfacă condiţiile de periodicitate. 

Rezultă că parametrii sistemului se găsesc la limita dintre stabilitate şi 

instabilitate. 

Constantele ao şi bo din (3.230) se determină din condiţiile iniţiale, la t=0, 

x=xo, x=xo, rezultând: 

ao=Xo-F(0); bo=xo-F(0) (3.235) 

Soluţia pentru cel de al doilea interval este: 

x=aix,(t) + biX2(t)+F(t) (3.236) 

Dacă se ţine seama de periodicitatea funcţiei F(t), atunci: 

ai=aoXi(T)+boX2(T).; 
[bl = ao(l + P)xi(T)+bo(l + P)x2(t)+Vi + PF(T) 

Dacă se înlocuieşte termenul vi+pF(T) din relaţia (3.237) cu vi, se obţine 

o relaţie identică cu (3.201). De aceea concluziile stabilite pentru ecuaţia (3.198) 

rămân valabile şi pentru ecuaţia (3.230). 
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3.6. CIOCNIREA ÎN CUPLELE DE ROTAŢIE 

3.6.1. Erori dinamice 

A 

In cazul studierii fenomenelor de ciocnire, un interes deosebit îl prezintă 

studierea comportării elementelor din cupla cinematică în cazul modificării 

"instantanee" a forţelor 

Am presupus că într-o poziţie oarecare a mecanismului, determinată prin 

unghiul ag2, valoarea vectorului forţei exterioare se modifică "instantaneu" 

atunci când forţa respectivă efectuează o mişcare relativă suplimentară, admisă 

de jocul din cuplă. In această poziţie a mecanismului, până la modificarea 

instantanee a forţei exterioare, poziţia relativă a elementelor cuplei cinematice 

este dată prin unghiul, 0hi=arctgfi, fi fiind coeficientul de frecare din cuplă. 

Modelul* propus este prezentat în figura 3 .24. 

[5 2 

r 

Fig. 3.24. Ciocnirea din cupla de rotaţie 
(cazul ciocnirii de muchie) 

Totodată pentru simplificare, acceptăm că în această poziţie J 

reprezentând jocul diametral, iar forţa radială redusă, Fn, se echilibrează cu 

reacţiunea elementului 1 asupra elementului 2: 
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F n = F n ® V Î + ^ (3 .238) 

unde 

M» ^ (3 239) 
/ ^ • sinae2 \ 

cosa^y 

Forţa tangenţială redusă: 

Ft =Fn -cos.a^. (3 .240) 

impune mişcarea relativă a elementului 1 în raport cu elementul 2. 

Presupunem, că datorită modificării instantanee a vectorului forţei, forţa 

radială redusă şi-a schimbat direcţia şi este dirijată spre centrul Oo. 

Această forţă radială din cupla cinematică se determină cu relaţia: 

FNI = F N , ' V Î ^ (3-238') 

unde: 

F n i ' = (3 .239 ' ) 

cosa^, 

provoacă o acceleraţie normală mai mare a punctului Oi în raport cu Oo . Raza 

curburii traiectoriei punctului Ou în raport cu Oo se micşorează instantaneu şi 

practic devine egală cu zero. Punctul Oi începe mişcarea pe dreapta LL, care 

coincide cu direcţia rezultantei forţelor, Fni şi Ft, respectiv în direcţia forţei: 

(3-241) 

Astfel elementul 2 se va mişca liber în raport cu elementul 1 şi vine din 

nou în contact cu el în punctul Oio caracterizat prin coordonatele (Ah,eho) 

Direcţia de deplasare a punctului Oi în raport cu Oo formează cu axa ekEk 

unghiul Y, având valoarea: 
Y = ehi + p - 7 i / 2 (3 .242) 

unde, 

t g p = ! N L (3 .242' ) 
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Totodată, între coordonatele (̂ h şi Sh există următoarea relaţie: 

Ch = ShtgY (3.243) 

Stabilim poziţia curentă a punctului Oi pe dreapta LL în raport cu poziţia 

lui iniţială prin segmentul Ih. 

Masa redusă a sistemului va fi: 

^ red^ red red nil m^ 
m^ +m2 

unde: 

(3.244') 

reprezintă masele roţilor dinţate, reduse la cercurile de bază. 

Datorită mărimii segmentului Ih, se poate considera că masa redusă nu 

depinde de Ih. Având în vedere această condiţie, viteza deplasării punctului Oi 

pe dreapta LL se determină din [105]: 

d/daK®'^. vi] = 1/co Pi (3.245) 

Rezultă : 

Vi = 1 / m'^^.i Pida /co - (m/'"/ m̂ "'̂  vi i (3.246) 

unde, mi'̂®'̂  şi vn sunt, masa redusă şi viteza punctului Oi, pe direcţia LL ,în acea 

poziţie a manivelei la care sistemul forţelor exterioare s-a modificat 

"instantaneu". 

Această viteză se poate calcula uşor cunoscând vitezele coordonatelor 

suplimentare, cunoscute pentru această poziţie: 

(3.247) 
cosy 

Poziţia punctului Oi pe linia LL, la diferite valori ale unghiului a se 

determină din: 

lh = Jvida/co (3.248) 
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Elementele cuplei cinematice revin din nou în contact în acel moment 

când punctul Oi ajunge în poziţia Oi o, determinată de : 

Oho = 7c/2 - (y + P ) ( 3 . 2 4 9 ) 

Deplasarea totală a punctului Oi pe linia LL este egală cu: 

Lh = 2Ah sin[(0hi + eho)/2] = 2Ah c o s P (3.250) 

Din ecuaţia (3.248) se determină valoarea ae2max ^ coordonatei de bază 

a , în acel moment când elementele 1 şi2 vin în contact: 

2Ah cosp = j Vida/(O (3.251) 

Din (3.246) se determină viteza vio a punctului Oi, în acest moment: 

Vio = 1/ mo^̂ ' J Pida /co - {m,'"^/ mo"') vn (3.252) 

Datorită mărimii reduse a jocului, unghiurile Şi ^e2max diferă puţin 

unul faţă de altul, iar modificarea masei reduse şi a forţei reduse, între aceste 

două poziţii ale manivelei, este atât de mică, încât pot fi considerate ca fiind 

constante. Se poate accepta ca mărime de calcul valoarea lor la a=ae2 Dacă 

luăm în considerare şi faptul că în intervalul, ^ ^^oteimax' viteza 

unghiulară a manivelei se poate considera ca fiind constantă, atunci valoarea 

vitezei vio, în momentul intrării în contact a elementelor 1 şi 2 se stabileşte prin: 

Vio = 
i 

^ A h c o s ^ P + vfi (3.253) 
m 

Vitezele coordonatelor suplimentare în momentul intrării în contact al 

elementelor se calculează cu: 

£io = Vio cosy.; Io Io 254^ 

.<̂ 10 = Vio sin Y 

Calculul acceleraţilor coordonatelor suplimentare în această poziţie a 

mecanismului nu comportă greutăţi deosebite. 

Eroarea unghiulară de poziţie, (ae2max )' se poate determina cu ajutorul 

relaţiei: 
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^e2max 

I 

ra2 
(3.255) 

Mărimea arcului de angrenare (S 2S2 ) se stabileşte în raport cu erorile 

pasului de bază (Ap) şi deformaţiei(5) 

S 282=5 ra2 (3.256) 

unde: 

6 = 
2A 

i .sina^ 

a.sing',, 
(3.256') 

A = fo + Ap 

Deformaţia dinţilor, fo=fii+fL2+fh, constă din deformaţia la încovoiere (fii,2) 

şi din deformaţia hertziană (fh) 

Parametrul ae2 se calculează cu ajutorul relaţiei: 

cos.(aw+ae2)= 
ra2-

1 -

a -
cosa^ 

) 
cosa w 

ia2 

Raportul de transmitere instantaneu va f i : 

1(0 z, cosao m z l + z . 

(3.257) 

(3.258) 

m care : 

Aa = a. 
cos tto ^ 

^cosa^ ^ 

sin(a^i + y ) )= hi coy 
hl Sinae2max 

ctgY = 

'a2 

sm <̂ e2max 

- - COS ae2max 

(3.258') 

134 

BUPT



Capitolul 3. Vibraţii şi vibropercuţii în angrenaje 

Raportul instantaneu de transmitere se modifică odată cu apropierea 

punctului de contact de linia de angrenare, când devine, egal cu cel 

nominal.(fig.3.19) 

3.6.2. Poziţia centrului de percuţie 

Angrenajul format din cele două roţi dinţate am propus să fie asimilat cu o 

placă ale cărei puncte de pe ambele feţe vibrează toate în fază în direcţia liniei 

de angrenare. Stabilirea dimensiunilor plăcii pentru modelul propus s-a realizat 

prin proiectarea angrenajului pe un plan perpendicular pe linia de 

angrenare. (fig. 3.2 5) 

Fig. 3.25. Centrul de percuţie 

Placa dreptunghiulară ABCD, are dimensiunile: 

A B = 2 a = b ; CD =2T=l,93969a+2m (3.259) 

Ecuaţia elipsei de inerţie în raport cu axele principale va fi: 
2 2 

h h 

(3.260) 

Dreapta centrelor de percuţie relativă la punctul C (X, Y) este [175]: 

3 ^ + 3 ^ ^ + 1 = 0 (3.261) 
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Variabilele x, y reprezintă coordonatele centrului de percuţie în raport cu 

centrul de masă G. 

Dacă se alege punctul C astfel ca: 

a ' 3 Y ± r 
- 1 < <1, (3.262) 

T 3X 

atunci dreapta centrelor de percuţie intersectează laturile AB şi CD, şi deci se 

poate considera ecuaţia conturului plăcii ca fiind: 

(3.263) 

Rezolvând sistemul de ecuaţii (3.261) şi (3.263), coordonatele centrelor 

de percuţie extreme. Ai şi Ai sunt: 

a^ 3Y±T 

F(x, y) = yW=0 

Xl,2=± T 3X Yu (3.264) 

Valorile corespunzătoare ale lui K,( K = ctg Y)care satisfac inegalităţile 

(3.265) 
a K 1.2 

sunt: 

3X 

Având în vedere că: 

F(0,0) F(0, = 

rezultă pentru K valorile: 

K i < K < K 2 dacă 

(3.266) 

(3.267) 

(3.268) 

Şl 

K < K , 

K > K , 
dacă: sau:Y.).^ (3.269) 
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CAPITOLUL 4 

4. MONITORIZAREA VIBROPERCIIŢIILOR ÎN 

ANGRENAJE 

4.1. STAND PENTRU TESTARE 

Pentru studiul vibropercuţiilor la nivel de sursă sau efect direct, 

angrenajul de cercetat se plasează pe un stand cu caracteristici ridicate de 

silenţiozitate, care permite analiza sistematică şi unitară a erorilor cinematice şi 

dinamice în condiţii cvasistatice şi dinamice de funcţionare, conserv'ându-se 

baza de măsurare. 

Vibraţiile datorate unor defecte în angrenaje pot fi detectate, practic, pe 

orice direcţie de măsurare (orizontală, verticală, sau axială). 

Studiul experimental al vibropercuţiilor din angrenajele cilindrice s-a 

efectuat pe standul proiectat şi realizat de autor, prezentat în figura 4.1. 

7 2 1 

Fig.4.L Stand experimental 
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Pe acest stand se pot testa angrenaje a căror distanţă dintre axe este 

cuprinsă între 70mm şi 135mm. Distanţa dintre axe poate fi reglată, în limitele 

câmpului de toleranţă, cu o precizie de 0,01 mm, cu ajutorul şuruburilor 

micrometrice (4). (detaliul din figura 4.2 ). 

Fig.4.2.Şurub micrometric 

Prin folosirea unor sănii mobile (3), este posibilă mărirea gamei de 

distanţe dintre axe peste cota de 135 mm, până la 250 mm, prin deplasarea 

acestora pe ghidajul batiului. Montarea roţilor dinţate pe săniile mobile s-a 

realizat printr-o cuplă cinematică de clasa a-IV-a care permite, atât o deplasare 

axială, cât şi o înclinare a axei roţii dinţate în plan vertical. Dispozitivul permite 

posibilitatea de a modifica jocul la fund dintre dinţii aflaţi în angrenare, cât şi o 

anumită abatere controlată de la paralelism în plan vertical a axelor roţilor 

dinţate (fig. 4.3.). 

Fig.4.3.Cupla cinematică C4 
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Menţinerea în contact a dinţilor roţilor dinţate şi implicit a distanţei dorite 

dintre axe, se realizează printr-un arc de tracţiune (5), iar păstrarea unghiului de 

înclinare a axei se obţine prin blocarea cuplei cinematice. Reglarea şi controlul 

acestor mărimi se face cu ajutorul şuruburilor micrometrice (4), respectiv cu al 

comparatorului (9). 

Testele se fac pentru o gamă de turaţie cuprinsă între O şi 1500 rot/min. 

Motorul de antrenare este un motor de curent cotinuu (1), reglarea turaţiei 

putându-se realiza prin intermediul unui variator de turaţii (2). Măsurarea 

turaţiei se face utilizând un stroboscop cu două căi (6), fie cu ajutorul lămpii 

stroboscopice (7), fie cu un traductor inductiv (8). 

Prin deplasarea celor două sănii mobile pe ghidaj, pinionul montat pe axul 

motor printr-un cuplaj elastic (care atenuează şocurile şi vibraţiile mecanismului 

de antrenare), poate angrena, pe rând, cu fiecare dintre roţile dinţate montate pe 

cele două sănii mobile sau simultan. Roţile dinţate conduse pot avea acelaşi 

număr de dinţi cu al pinionului, realizându-se astfel un raport de transmitere i=l, 

sau diferit realizându-se un raport de transmitere i^^l. 

Standul permite testarea în regim dinamic a unor roţi dinţate cu modificări 

de profil (de tip flancare de cap şi de picior), cu abateri sistematice ale pasului 

de bază, sau cu anumite defecte impuse, (fig.4.4.) 

a), dinţi gripaţi b). dinţi rupţi 

Fig.4.4.Roţi cu defecte 

Studiul influenţei excentricităţii asupra vibraţiilor din angrenaj se 

realizează prin impunerea unor anumite valori ale excentricităţii cu ajutorul unei 

bucşe excentrice cu opt poziţii distincte (fig.4.5.). 
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Fig.4.5.Bucşa excentrică 

Standul permite testarea unei game largi de roţi dinţate cu defecte impuse 

precum şi analiza unor soluţii de atenuare a vibraţiilor. 

Semnalul de vibraţie conţine multe informaţii referitoare la starea de 

funcţionare a angrenajelor cu roţi dinţate. 

4.2. TEHNICI DE MĂSURARE 

Analizând global sistemele de instrumente pentru măsurarea vibraţiilor se 

observă că acestea pot fi grupate în trei clase mari : 

Clasa 5: integrator de vibraţii ce indică nivelul "bandă largă" al vibraţiei 

într-o singură bandă de fi'ecvenţă. Metoda care utilizează aceste sisteme de 

instrumente pentru măsurarea vibraţiilor este larg răspândită deoarece, cele mai 

multe standarde, se referă la acest tip de vibraţie (bandă largă). Este însă limitată 

deoarece nu permite efectuarea unei diagnoze a vibraţiilor (fig. 4.6.) 

nivel vibraţie 
(analiza în frecv.) 

.nivel vibraţie 
(banda largă) 

timp 

Fig.4.6. Nivelul vibraţiei 
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Clasa 2: foloseşte două nivele de instrumentaţie. în prima fază, aparatele 

din clasa 3 sunt folosite până când indică o depăşire a nivelelor maxime 

standardizate, sau o modificare drastică a nivelelor anterior măsurate. în acest 

moment, intră în acţiune un analizor de vibraţie cu care se analizează spectrul de 

vibraţie măsurat. Acest spectru este comparat cu cel de referinţă, măsurat când 

maşina era în stare bună. Se observă însă că această procedură oferă numai două 

curbe, pe curba de evoluţie, ceea ce este prea puţin pentru a putea realiza o 

predicţie corectă şi precisă. 

Clasa I: cuprinde aparatura pentru efectuarea unei analize complete de 

fiecare dată. Astfel, se pot obţine toate informaţiile despre starea maşinii, 

împreună cu cea mai precisă predicţie. Această clasă include şi sisteme fixe de 

urmărire continuă a nivelului de vibraţie. 

Toate aceste aparate sunt folosite la măsurarea periodică a nivelului de 

vibraţie. Pe lângă acestea, mai există sisteme fixe de urmărire continuă a 

nivelului de vibraţie. Aceste sisteme folosesc traductoare fixe montate pe utilaj, 

monitoare de panou şi de obicei, sunt controlate de un computer central, care 

realizează gestionarea datelor, diagnoza, predicţia şi alarmarea. 

4.3. SISTEMUL DE ACHIZIŢIE AL 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. 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 4.7., este compus 

din: calculator personal, traductoare, circuite de condiţionare a semnalelor, 

hardware de achiziţie a datelor şi software specializat. 
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M N 
\ m N H m 

TRADUCTOR 

N 
\ 

CONDinONARFA 
SEMNALULUI 

\ 

, / 
PLACA DL 
ACHIZIŢIE 

\ L.:— 

CAl Cni ATOR 
PERSONAL 

Fig.4.7. Sistem de achiziţie al datelor 

4.3.1. Traductoare de vibraţii 

In 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 

traductoarele 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 4.8. 

piesa 
centrală 

masa 
seismică 

element 
piezoelectric 

baza 
accelerometrului 

Fig.4.8. Traductor piezoelectric 
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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 elemente 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 (amplitudme 

şi fază ) ca şi baza accelerometrului, într-un domeniu foarte larg de frecvenţe, 

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 4.9. Se observă că domeniul de linearitate este cuprins între 

IHz şi 10 kHz, interval în care trebuie să se găsească şi frecvenţele vibraţiilor 

mecanice măsurate. 

25 r 

W !• 
15 i-

^10 ̂  
5 

(5 

-5 
0.1 

/ 

KD41 
K 0 4 2 

/ 
10 500 

Hz 
^QOO TOCOO 100000 

Fig.4.9 .Diagrama reprezentând domeniul de liniaritate a 

traductorului KD42, folosit pentru măsurarea acceleraţiilor 

Ultima realizare în domeniul accelerometrelor o constituie tipul 

DeltaTron., acestea având încorporate preamplificatoare ce elimină necesitatea 

folosirii unor amplificatoare de sarcină separate. 
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4.3.2. 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 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 4.10. 

Fig.4.10. 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. 

Fig.4.11. Circuit de interfaţă al traductorului 
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La realizarea practică a circuitului de condiţionare a semnalului din 

figura 4.11, 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 ale 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 

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 

formulă în care se impune ca: | jco RiC | = co RiC > 2,3, pentru a satisface 

condiţia de liniaritate a răspunsului în amplitudine al amplificării. Rezultă în 

final. 

U = = (4.3) 

C R2 C R2 

înlocuind valorile numerice în relaţia (4.3) se obţine formula de legătură 

dintre amplitudinea tensiunii măsurate şi amplitudinea acceleraţiei care o 

determină a=256U. 

4.3.3. Placa de achiziţie 

înregistrarea sau memorarea semnalelor continue provenite de la 

traductoare se poate realiza numai în mod discret, la anumiţi paşi de timp şi într-

un interval de observaţie stabilit. Valorile discrete obţinute, aproximează 

semnalul continuu cu o acurateţe care se exprimă prin rata de eşantionare. 

Transformarea semnalului continuu într-o serie de valori discrete se realizează 
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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. 

Sistemul de achiziţie al datelor realizat, se bazează pe placa de achiziţie 

PCI-1200, produsă de firma National Instruments (fig. 4.12). 

Schema bloc de funcţionare a acesteia este prezentată în figura 4.13. 

S2cJa 

CaUbratton 

B12-«>»t L ^ 1 eia-wt't ^ A/D I 
"SâCSă—I ctryrif Qroup B 

§ 

Fig.4.13. Schema plăcii de achiziţie 

Principalele caracteristici ale acestei plăci sunt: 8 canale analoge de 

intrare, 24 de canale de intrare digitale, convertire analog-digitală şi digital-

analogă cu o precizie de 12 biţi, rata de eşantionare maximă 100 kS/s, domeniul 

semnalelor de intrare ±5 V. 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 semnalelor -5V ^ +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]. 
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Scopul măsurării acceleraţiilor este acela de a compara semnalele 

achiziţionate, în vederea stabilirii defectele roţilor dinţate. Din această cauză nu 

este necesară etalonarea traductoarelor, fiind suficient să cunoaştem că 

semnalele achiziţionate sunt dependente liniar de amplitudinea şi frecvenţa 

vibraţiilor mecanice. 

Programul pentru prelucrarea datelor şi analiza vibraţiilor în domeniul 

frecvenţial a fost elaborat în limbajul mediului MATLAB şi este integrat în 

"Programul pentru analiza şi monitorizarea vibraţiilor". Schema logică a acestui 

program este prezentată în figura 4.14.: 

Fig.4.14. Schema logică 

în care s-au folosit notaţiile: 
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- fi reprezintă fişierul de date achiziţionate pentru roata etalon; 

- fi reprezintă fişierul de date achiziţionate la un anumit moment din 

timpul desfăşurării procesului. 

Calculul parametrilor energie, frecvenţă, permite stabilirea frecvenţelor cu 

pondere hotărâtoare din timpul desfăşurării procesului, fiind făcut prin 

transformarea Fourier rapidă (FFT) 

Graficele de variaţie în timp a intensităţii semnalelor achiziţionate de la 

traductoarele de acceleraţii au forma prezentată în figura 4.14., respectiv în 

figura 4.15. Prin analiza amplitudinii şi a frecvenţei semnalului achiziţionat la 

un anumit moment în timpul funcţionării şi compararea acestuia cu un semnal 

generat la începutul procesului de roata etalon, se pot trage concluzii cu privire 

la starea acestora în momentul achiziţionării semnalului. Astfel în figura 4.14.. 

se arată semnalul achiziţionat pentru roata etalon, iar în figura 4.15., semnalul 

achiziţionat pentru o roată dinţată cu un anumit grad de uzură. 

Anahza speclralo a semnuioior achizilionole 

Samnal temporal 
mi^m 

30 

£ 
20 

10 

1— • T -y— T 
Wv-VWWvV 

! ! ! 

! !_ _!_ 

0.6 
0,6 

X 

o 

0J2 OA OB 

Anâiliâ fipeclrala 
1' '— ' '1' ' '—̂ — '>' ' —"'' r — 

1 1 • • 

rt 
1 ; 

1 1 
rt 

i o i m i i i i i i i i i i i r i i i i i i i i i i i i i i 
O 20 4 0 60 80 100 

^ţy^J^t^^lhm^ Q̂OQO Ggjtgq} 

Fig.4.14 Diagramele variaţiei intensităţilor semnalelor în funcţie de timp (sus) respectiv 
frecvenţă (jos), în cazul roţii etalon 
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/ Analizn speclrnla u SK'mnuUjIor aci 

GafeJ ' f^a fe : gjg Qatîfeftţ lesiw I 

Fig.4.15. Diagramele variaţiei intensităţilor semnalelor în funcţie 
de timp (sus) respectiv frecvenţă Gos), în cazul roţii dinţate uzate 
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CAPITOLUL 5. 

5. CERCETĂRI EXPERIMENTALE 

5.L ACHIZIŢIONAREA DATELOR "SISTEMUL COMPASS ' 

Sistemul "COMPASS" încorporează cele mai noi strategii pentru a 

asigura monitorizarea automată a utilajelor dinamice şi în cazul detectării unor 

modificări semnificative în starea maşinii, pentru a realiza alertarea personalului 

şi activarea releelor de protecţie. Acest sistem oferă de asemenea posibilitatea 

efectuării unei diagnoze complete a parametrilor urmăriţi, în vederea detectării 

timpurie a defectelor şi a luării deciziilor corespunzătoare pentru remedierea lor. 

Monitorizarea protectivă implică măsurări şi comparări efectuate 

continuu. O cerinţă esenţială pentru orice sistem de urmărire continuă a 

funcţionării utilajelor dinamice este aceea de a asigura un timp de reacţie cât mai 

mic, necesar pentru protecţia eficientă a personalului şi maşinii urmărite. 

Sistemul "COMPASS" are capacitatea de a răspunde la schimbările detectate 

într-un interval de maxim 100 ms. şi are flexibilitatea de a putea utiliza o gamă 

foarte largă de traductoare, în vederea culegerii de informaţii din teren despre 

utilajele urmărite. 

Lanţul de măsurare pentru achiziţionarea şi memorarea datelor 

experimentale este schematizat în figura 5.1. 

Introducerea semnalelor în monitorul de vibraţii 2520 poate fi făcută prin 

intermediul unor cutii de joncţiuni KQ 0149. 

Monitorul de vibraţii constituie singur un sistem în sine. El asigură 

funcţiile de monitorizare automată şi de memorare de date, chiar şi în 

eventualitatea căderii computerului central. 
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ETHERNET 
IEEL8L12.3 

MONITOR DE VIBRAHI KQ0149 2520 

CLTTIE DE JONCŢIUNI KQ 0149 

MONnOR CENTR.\L DE \TBRAni 

ncvNscm'EK 

Fig.5.1.Schema lanţului de măsurare 

Setul de programe utilizate în cadrul sistemului "COMPASS" cuprinde 

programul de monitorizare de uz general (General Purpose Monitoring 

Software) tip 7108, ce realizează măsurarea spectrelor şi prezentarea lor grafică, 

pentru analiza şi diagnoza vibraţiilor. 

Sistemul are memorii tampon (''buffer"), în care trece datele vechi pe 

măsură ce primeşte noi informaţii referitoare la starea angrenajului. Pe măsură 

ce se învechesc, datele sunt comprimate din ce în ce mai mult. Acest mod de 

lucru permite atât accesul la comportarea trecută a mecanismului cât şi la datele 

recente memorate referitoare la starea prezentă a acestuia. 
/v 

In spectrele de vibraţie produse de angrenaje apar: 

- vibraţii la frecvenţa de angrenare şi armonicile ei, reprezentând acele 

deviaţii de la profilul ideal al danturii care sunt aceleaşi pentru fiecare 

dinte în parte; 

- componente "fantomă", care apar în spectru ca şi componentele 

frecvenţei de angrenare, dar corespund unui număr diferit de dinţi decât 

cel real. Originea acestor componente se poate găsi în numărul de dinţi al 

roţii indexoare din maşina de danturat. Erorile acestei danturi (şi ale 

danturii roţii conjugate) duc la apariţia componentelor "fantomă"; 
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- benzi laterale ("sidebands"), care se datorează modulaţiei semnalului, 

altfel uniform, de la frecvenţa de angrenare. Pot reprezenta fie variaţii 

lente ale semnalului (ex. excentricitate), fie variaţii bruşte datorate unor 

defecte locale; 

- armonici mărite ale frecvenţei arborelui, datorate unor impulsuri 

suplimentare la frecvenţa fundamentalei; 

- componente de intermodulaţie, reprezentând suma şi diferenţa altor 

componente. 

Cepstrum-ul poate fi considerat ca un ajutor în interpretarea spectrului, în 

particular în ceea ce priveşte familiile de benzi laterale, deoarece prezintă 

informaţia într-o manieră mai eficientă. Un avantaj este lipsa de sensibilitate la 

efectele căii de transmisie. Mici schimbări în poziţionarea unui accelerometru, 

pot modifica total forma spectrului şi deci influenţa nivelul benzilor laterale 

individuale, (fig. 5.2.). 
(jg a) poziţia 1 
120 

spectni teps l run i 

frecvenţa kHz 
20 30 

(judVcncy tns 

Fig.5.2.Lipsa de sensibilitate a cepstrum-ului la efectele căii de transmisie 

Componenta cepstrum corespunzătoare pentru o spaţiere de bandă 

laterală este aşadar o înălţime medie de bandă laterală peste întreg spectrul şi 

este mult mai puţin probabil să fie afectată. Figura 5.2.ilustrează un caz tipic cu 

spectre luate din două puncte separate de măsură pe sania mobilă, dar 

reprezentând aceeaşi condiţie internă. Spectrele sunt foarte diferite ca formă (de 
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exemplu la 2,6 KHz este un maxim într-un spectru şi un minim în celălalt), dar 

componentele semnificative din cepstrum sunt aproape identice. Primele trei 

"rahmonics" ale componentei de 8,28 ms sunt prezente, în timp ce numai prima 

"rahmonic" a componentei de 20,1 ms este în interiorul domeniului afişat. 

Aşadar se poate aprecia că prima sau "rahmonic" fundamentală, conţine 

informaţia semnificativă despre mărimea medie a benzii laterale, în timp ce 

celelalte reprezintă o distorsiune şi sunt deci influenţate de alte efecte, cum ar fi 

caracteristica filtrului şi interacţiunea sa cu spaţierea de bandă laterală. Deci 

recunoscând o serie de "rahmonics" este în general suficient să o luăm în 

considerare pe prima şi să le neglijăm pe cele de ordin superior. 

Un alt efect care poate modifica forma spectrum-ului, 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. Figura 5.3 arată lipsa de sensibilitate a cepstrum-ului 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. 
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Fig. 5.3. Lipsa de sensibilitate a cepstrum-ului la relaţiile 
de fază ale modulaţiei în amplitudine şi frecvenţă 
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Avantajele menţionate anterior sunt în legătură cu detectarea schimbărilor 

semnificativ în starea maşinii şi arată că cepstrum-ul este mai puţin sensibil la 

efectele secundare decât nivelul benzilor laterale individuale, deoarece el dă o 

măsură a "activităţii" medii de banda laterală peste întreg spectrul. Un avantaj 

rezultă de asemenea din faptul că întreaga familie de benzi laterale este redusă în 

mod esenţial la o linie în cepstrum ceea ce este mult mai simplu de monitorizat. 

Figura 5.4 a) reprezintă un spectru cu 400 linii de la O la 20 kHz, a unui semnal 

de vibraţii de la un angrenaj conţinând cel puţin primele 3 armonice ale frecvenţei de 

angrenare (4,3 kHz). In această analiză benzile laterale nu sunt rezolvate. 

Figura 5.4 b) reprezintă un spectru compozit cu 2000 linii acoperind 

domeniul 3,5^13,5 kHz şi deci incluzând primele 3 armonici de angrenare, dar 

excluzând armonicele joase ale ambelor viteze ale arborelui. Acest domeniu a 

fost selectat din 4000 linii posibile (dintr-o singură înregistrare de timp de 10Kb) 

utilizând analizorul tip 2033. 

8 . , 8,5 ticcvenţa 
<0 , 40 50 60 70 qucitency mi 

a) 400-linii spectru de bandă b) 2000-linii spectru compozit cu zoom 
c) 400-Iinii spectru zoom din b) d) Cepstrumul spectrului de 2000-linii 

(media a 5) 
Fig. 5.4. 
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Pentru a face mai clară rezoluţia obţinută cu această analiză zoom, figura 

5.4 c) arată secţiunea de 400 de linii extinsă de la 7500 Hz Ia 9500 Hz (deci 

incluzând a doua armonică de angrenare), desfăşurată în direcţia x. Exact 

aceleaşi date sunt reproduse ca în secţiunea echivalentă din figura 5.4 b). 

Spectrul de 2000 linii din figura 5.4 b) a fost citit digital, iar în analizor ca 

semnal de timp (utilizând un calculator HP 9825). Apoi a fost realizată o analiză 

"scan" pentru a obţine cepstrum-ul corespunzător întregului spectru (dacă ar fi 

conţinut informaţii semnificative, întreg spectrul de 400 de linii ar fi putut fi citit 

înapoi în memoria de 10 Kb a analizorului tip 2033). Aceasta reprezintă deci 

"cepstrum-ul" de amplitudine a spectailui unilateral (fig. 5.4.d)). De fapt figura 

5.4 d) este media a 5 astfel de cepstrum-uri. 

Un prim avantaj al cepstrum-ului în diagnosticare este în legătură cu 

abilitatea cepstrum-ului de a detecta periodicitatea în spectru, care nu este 

imediat vizibilă şi precizia cu care aceasta poate fi măsurată. 

Cepstrum-ul arată că numai două componente, corespunzătoare celor 

două viteze ale arborelui, de 85 Hz şi 50 Hz, sunt importante în domeniul 

analizat al spectrumului. Toate componentele semnificative ale spectrului sunt 

"rahmonics" a uneia din cele două viteze ale arborelui. 

Această periodicitate nu este vizibilă în spectrul zoom deoarece mixtura 

celor două periodicităţi dă o structură "quasi-periodică". 

Al doilea avantaj în diagnosticare este ilustrat de figura 5.5. Aceasta arată 

spectre şi cepstrumuri pentru două angrenaje, în condiţii bune şi respectiv cu 

defect, funcţionând pe un stand de test cu primul angrenaj angajat. 

Angrenajul precis nu arată nici o periodicitate marcată în spectru, dar 

spectrul celei cu defect conţine un număr mare de benzi laterale, cu o spaţiere de 

aproximativ 10 Hz. Este dificil să se determine spaţierea mult mai precis în 

spectru. 
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, . j ^ ^ hm I . . . 1 , ! 

Fig. 5.5. Spectre şi cepstrum-uri de la cutii de viteză în stare bună şi proastă. 

/v 

In cepstrum, quefrency corespunzătoare a fost 95,9 ms (10,4 Hz) în timp 

ce mai există de asemenea o serie de "rahmonics" corespunzătoare vitezei 

arborelui de intrare (28,1 ms.; 35,6 Hz). Cu această viteză de intrare, viteza 

arborelui de ieşire ar fi trebuit să fie 5,6 Hz şi a fost prima suspectată că 

frecvenţa modulatoare a fost a-2-a armonică a ei. Totuşi aceasta ar fi trebuit să 

fie 10,8 Hz şi nu 10,4 Hz şi în final s-a găsit că ultima corespunde exact vitezei 

celui de al doilea angrenaj, indicând că acesta a fost sursa modulaţiei, deşi 

primul angrenaj era încărcat şi al doilea angrenaj nu era încărcat. 

în anexa 1 sunt prezentate rezultatele măsurătorilor efectuate pe 

standul prezentat în capitolul 4, cu ajutorul colectomlui de date tip 2526 produs 

de firma B&K. 

5.2. CEPSTRE ZOOM 

Cu analizorul tip 2033 este posibil să se genereze cepstre de amplitudine 

ale spectrelor de până la 4000 linii (fig. 5.4.) deşi soft-ul realizat pentru aceasta 

este relativ simplu. Un listing al programului este reprodus mai jos şi o succintă 

descriere a utilizării sale. 
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0 : " 4 0 0 0 LINE CEPSTRUM"; 
1 : d im A $ ( 8 0 0 0 + 1 + 1 6 ) 
2: buf " I N " , A Ş , 3 
3 : 20*C 
4: e n t "CENTRE LINE OF FIRST SPECTRUM?" ,C 
5: i f C<20 or C > 3 8 0 ; d s p "KRONG ANSWER";wait 500;.jmp - l 
6: 10>N 
7: e n t "NUM13ER OF SPECTRA?",N 
0: i e ( N - 1 ) * 4 0 + C > 3 8 0 ; d s p "WRONG ANSs>;eH" ; wa i t 5 0 0 ; jmp - l 
9 : N * 4 0 0 - L 
10: w t b 725 , "»1, KO, LO, R 1 , 0 0 ; " 
11 : f o r 1 = 1 t o N 
1 2 : f x d 0 ; w t b 7 2 5 , " II 1 , H, " , s t r {4 O ( I - l ) +C-1) , " ; " 
1 3 ; w a i t 2 0 00 
14 : w t b 7 2 5 , "ifS ; " 
15: t f r 7 2 5 , " I N " , 8 0 0 
1 6 : jmp r d s ( " I N " ) # - l 
1 7 : cmd 1 
1 8 : n e x t I 
1 9 : d s p "SCALING OF SPECTRUM" 
20: 0-^S 
2 1 : f o r 1=1 t o L 
2 2 : S + i t f ( A $ ( 2 I - l , 2 I ] ) * S 
2 3 : n e x t I 
2 4 : S/Lh-S 
25: f o r 1=1 t o L 
2 6 : f t i ( { i t f { A $ [ 2 1 - 1 , 2 1 ) ) - S ) * 3 2 ) - A $ ( 2 I - l , 2 I } 
2 7 : n e x t I 
2 0 : 1 - C 
29: w t b 725 , " » i , K 0 , L 2 , I 0 ; " 
30: 1025^C 
3 1 : w t b 7?*^, "119, " 
32 : f o r 1=1 t o N 
3 3 : f x d 0 ; w t b 7 2 5 , " il 1 , E, " , s t r (4 00 ( I - l ) + C + 5 1 1 ) , " ; ̂  . 
3 4 : w t b 7 2 5 , " 1 1 2 , 1 6 , 1 , ",AŞ ( 8 0 0 ( 1 - 1 ) + 1 , 8 0 0 1 1 ;cmd 7 , " ? " 
3 5: n e x t I 
3 6 : f x d 0 ; w t b 725 , " U , E, ", s tr {C+511) ," ; " 
3 7 : w t b 725 , " n , H l 9 
38: u s p 
3 9 : end 
* 3 8 0 7 2 

Programul presupune că memoria de 10Kb a unui analizor 2033 a fost 

ocupată de un semnal de timp corespunzător (adică selecţia corectă a capului de 

scală de frecvenţă, astfel încât spaţierea minimă de bandă laterală ce trebuie 

detectată să fie înjur de 8 linii). El începe prin solicitarea "liniei centrale a primului 

spectru" care poate fi numărul de linii (în spectru baseband), în jurul căreia spectrul 

zoom de cea mai joasă frecvenţă trebuie să fie "zoomed". Programul cere apoi "Nr. 

de spectre" şi acesta este numărul de spectre zoom (conţine 400 linii ce trebuie 

157 
BUPT



Capitolul 5. Cercetări experimentale 

analizate în total). Pentru spectrul cu max. 4000 linii răspunsurile vor fi "20" şi 

respectiv "10". După ce au fost realizate analizele solicitate şi stocate în 

calculator, se sciu-ge un anume timp până ce formatul valorilor spectmlui 

logaritmic este modificat astfel încât ele să poată fi citite înapoi în buffer-ul 

"timp" al analizorului cu scalare corespunzătoare pentru a permite vizualizarea. 

O mare parte din acest timp poate fi salvat dacă operaţia de scalare se elimină. 

Rezultatul final va fi la fel de bun, dar spectrul în buffer-ul timp va fi atât de mic 

în amplitudine, încât o inspecţie vizuală nu va fi posibilă. Operatorul poate face 

această modificare dacă doreşte. In final, poate fi făcută o analiză cu scanare 

imediată în spectrul din buffer-ul timp utilizând o pondere Hanning cu 75% 

suprapunere (37 spectre). Acesta va fi cepstrum-ul solicitat. Va fi o pondere 

perfect unifonnă pe toate părţile spectrului deoarece primele eşantioane 1Kb 

sunt left blank (liber stânga) pentru a evita efectele de final. Zoom (cu pondere 

"Plat") poate fi utilizat pentru a măsura nr. de linie al vârfurilor din cepstrum 

mai precis. Programul nu a fost conceput să actualizeze linia de text cu 

quefi-ency corespunzătoare frecvenţei indicate, dar poate fi citită din acelaşi 

număr de linie din buffer-ul de timp ca acel obţinut în analiza de zoom. De 

asemenea aici poate fi folosită amplitudinea cap de scală pentru comparaţie la 

spectrele care au fost generate cu acelaşi număr de linii. 

5.2.1. Spectre de vibraţii 

Aşa cum s-a arătat anterior spectrele de vibraţii produse de angrenaje pot 

fi de obicei privite ca rezultat al următoarelor defecte : 

a). Armonicile frecvenţei de angrenare - reprezentând acele deviaţii de la 

profilul ideal al dintelui care sunt aceleaşi pentru fiecare angrenare. 

b). Componente fantomă - care apar precum componentele de angrenare, 

dar corespund unui număr diferit de dinţi faţă de aceia care acţionează de fapt. 
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Ele pot avea originea în numărul egal de dinţi ai roţii index ai angrenajului şi se 

datorează erorilor la aceşti dinţi (şi ai angrenajului complementar). 

c). Benzi laterale - datorate modulaţiei semnalului uniform de angrenare 

şi reprezentând schimbări lente (excentricitate) sau variaţii rapide datorate 

defectelor locale. 

d). Armonici joase ale vitezei arborelui - datorate impulsurilor aditive 

repetate odată per revoluţie. 

e). Componente de intermodulaţie - reprezentând suma şi diferenţa 

frecvenţelor altor componente, în particular când acestea sunt apropiate una faţă 

de alta. 

Armonicile frecvenţei de angrenare 

Deviaţiile de la profilul ideal, care sunt aceleaşi pentru fiecare angrenare, 

pot fi atribuite la două surse principale. Pe de o parte este încovoierea dintelui 

sub sarcina care variază, după cum sarcina este distribuită pe o pereche sau două 

de dinţi în timpul fiecărui ciclu de antrenare şi pe de altă parte există deviaţii 

care rezultă din uzura uniformă. Deoarece componenta de deformaţie a dintelui 

este dependentă de sarcină pentru a obţine spectre repetitive 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 (fig. 5.6). 

® 

0 Frecvenţa de angrenare 
Armonice 
Spectrul iniţial evaluat 

— Creşterea avută 

I ® 

Irecvenla 

Fig. 5.6. Modificări tipice ale spectrului de vibraţie datorată uzurii. 
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La sarcină constantă orice schimbare în spectrul frecvenţei de angrenare 

va fi cel mai probabil datorată uzurii sau cel puţin mărimii uzurii care este 

aceeaşi pentru toţi dinţii. Eroarea de profil tinde să producă o distorsiune 

considerabilă frecvenţei angrenare. 

Componente fantomă 

Apar de la erorile dinţilor roţii indexoare care conduc placa pe care sunt 

montate piesele atunci când este fabricat angrenajul. Frecvenţa generată mai 

târziu de angrenajul în funcţionare corespunde acestui număr de dinţi şi deci 

trebuie să fie o armonică de ordin număr întreg a vitezei de rotaţie a 

angrenajului. O altă indicaţie poate fi obţinută din dependenţa sa de sarcină; 

deoarece efectul fantomă reprezintă o eroare geometrica fixă, el nu trebuie să fie 

influenţat foarte mult de sarcina. Figura 5.7. ilustrează un caz tipic unde plecând 

de la o sarcină < 10% până la 100%, o componentă de angrenare a crescut cu 

21dB în timp ce o componenta fantomă s-a modificat cu numai 6dB. 

Schimbările corespunzătoare în armonicele de ordinul 2 au fost 7dB respectiv 

OdB. Figura 5.8. prezintă un angrenaj de mare viteză solicitat de o sarcină 

dinamică. O componentă fantomă a scăzut cu aproximativ 5dB în timp ce 

componenta de angrenare reală a crescut cu aceeaşi cantitate. 

IlOr 140. a).Condiţii originale • : : ' f^ • j j."-; 

140' b) .Dupâuzuiă' : ' ; ! : I i "; ' ; : 
; : ... i . ' . v ' t o - ' i f " 'r:."_.; 

120 • I r :r; 

_L:._LJm.i.--- Lij 
400 to 1200 ,̂, 1600 

Irecvenţa (Ilz) 

Fig. 5 .7 . Efectul sarcinii asupra 
componentei fantomă şi 
armonicilor de angrenare 

2000 

Fig.5.8. Efectul uzurii asupra 
componentei fantomă şi 
armonicilor de angrenare 
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Benzi laterale 

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 fluctuaţie în încărcarea dintelui (cauzată de nealiniere) vor tinde 

să provoace variaţia amplitudinii vibraţiei dând astfel o modulaţie în 
/v 

amplitudine. In acelaşi timp aceste fluctuaţii în încărcarea dintelui trebuie să dea 

fluctuaţii 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. 

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 care este repetat la fiecare rotaţie a roţii din angrenajul în 

discuţie şi care astfel dau un număr de armonici ale acestei frecvenţe, (fig. 5.9). 

U 
a).Semiial total 

b). Impui sul aditiv 

* 

c).Modulaţia în amplitudine 

Fig. 5.9. Diviziunea semnalului unui angrenaj 
în componente aditive şi componente modulate în amplitudine 

Mărimea cu care acestea se extind în frecvenţă depinde de lungimea 

impulsului ca semnal în timp şi de exemplu, o lungime corespunzând spaţierii 

unui dinte, va da un spectru cazând spre zero lângă frecvenţa de angrenare. 
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Aşadar armonicile 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 

frecvenţei ftmdamentale. 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 modificărilor în componentele 

fundamentale care pot fi puse în legătură cu condiţiile fizice. Luând întâi 

spectrul după reparaţie (fig. 5.10.a)), acesta poate fi considerat ca reprezentând 

starea 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 cele 

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 (fig.5.10.b)), se poate vedea că nivelele din întreg 

spectrul sunt mari, în special spre armonicile mai mari ale frecvenţei de 

angrenare, indicând uzura. O altă indicaţie a uzurii este aceea că nu mai poate fi 

văzută componenta fantomă, deşi este probabil prezentă la un nivel mai mic. 
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Fig.5.10. Spectre de la un semnal de vibraţie 
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în sfârşit, numărul mare de benzi laterale cu spaţieri de 8,3Hz 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. 

5.3. PRELUCRAREA DATELOR CU PROGRAMUL "GALILEO" 

Programul de analiză spectrală Galileo a semnalelor achiziţionate 

realizează prelucrarea semnalelor folosind transformata Fourier rapidă (FFT), 

filtrarea semnalelor folosind un filtru soft Butherworth, şi trasarea graficelor în 

domeniul timp respectiv în domeniul frecvenţă. 

Programul de achiziţie cuprinde funcţiile plăcii necesare pentru a 

achiziţiona date ce sunt apoi stocate pe discul magnetic fix al calculatorului. 

Rata de achiziţie este de 10 kHz, achiziţia realizându-se pe canalul analogic 1 

(AII). Cu litere îngroşate s-au scris comentariile programului. 

/^Program de achiziţie 

* Biblioteci folosite: 

#include "nidaqex.h" 

#include "stdio.h" 

#include "conio.h" 

#include "io.h" 

#include <stdlib.h> 

void main(void) 
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* Programul principal: 

{ 

* Declararea variabilelor locale: 

il6 iStatus = 0; 

il6iRetVal = 0; 

il6 iDevice = 1; 

i32 ITimeout = 600; 

i l 6 i C h a n = l ; 

il6 iGain = 1; 

f64 dSampRate = 10000.0; f64 dScanRate - 0; 

u32 ulCount= 150000; 

char* strFilename = "vibratiil .dat"; 

il6 iIgnoreWaming = 0; 

iStatus = Timeout_Config(iDevice, ITimeout); 

iRetVal = NIDAQEiTorHandler(iStatus, 'Timeout_Config", 

iIgnoreWaming); 

Achiziţie de date pe un singur canal, şi stocarea datelor pe disc. Datele 

sunt stocate în formatul întreg pe 16 bit.*/ 
printf("start!"); 

iStatus = Lab_ISCAN_to_Disk (iDevice, iChan, iGain, strFilename, ulCount, 

dSampRate, dScanRate, 0); 

iRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "LabJSCAN_to_Disk", 

iIgnoreWarning); 

if (iStatus == 0) {printf(" S-a terminat achiziţia."); } 

iStatus = Timeout_Config(iDevice, -1); 

} 
/* Sfârşit program*/ 
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5.3.1. Programul de filtrare a rezultatelor experimentale. 

Programul realizează filtrarea numerică a datelor achiziţionate şi afişează 

grafic rezultatele obţinute, folosind un filtru digital de tip BUTTERWORTH 

Programul are ca date de intrare numele fişierului. Pentru definirea filtrului , 

programul foloseşte funcţia Matlab, "butter" (filtru de tip Butterworth ), care se 

apelează astfel : [B,A] = BUTTER(N,Wn) 

Funcţia "butter" defineşte un filtru 'trece jos' de ordinul N şi returnează 

coeficienţii filtrului de lungime N+1, astfel încât vectorul B conţine coeficienţii 

numărătorului, iar A conţine coeficienţii numitorului. Frecvenţa de tăiere trebuie 

să fie 0.0 < Wn < 1.0, cu valoarea 1.0 corespunzând la '/2 din rata de achiziţie. 

După ce s-a definit filtrul, semnalele achiziţionate se vor filtra cu ajutorul 

funcţiei 'filter' ce se apelează prin linia : 

Y = FILTER(B,A,X) 

în care vectorii B şi A sunt cei definiţi anterior cu ajutorul funcţiei "butter"; 

vectorul X conţine datele achiziţionate iar vectorul Y datele filtrate. Filtrarea se 

realizează de fapt cu ajutorul transpusei numerice a ecuaţiei diferenţiale standard 

a(l)*y(n) = b(l)*x(n) + b(2)*x(n-l) + ... + b(nb+l)*x(n-nb) 

- a(2)*y(n-l) - ... - a(na+l)*y(n-na) (5.1) 

Programul conţine o interfaţă grafică utilizator care pemiite selectarea 

fişierului cu date achiziţionate şi selectarea domeniului de interes specificând 

limitele intervalului studiat. 

Filtrarea semnalelor se realizează specificând rata de achiziţie (în acest 

caz 20000 Hz) şi frecvenţa de tăiere ce poate avea o valoare de până la '/2 din 

rata de achiziţie. Deoarece semnalele provenite din vibraţii au o frecvenţă până 

la lOkHz, frecvenţele superioare vor fi tăiate de către acest fihru. 

Transformata FFT folosită în cadrul programului, transformă semnale din 

domeniul frecvenţă permiţând în acest fel un studiu mai aprofimdat al 

fenomenelor ce apar în cazul angrenajelor afectate de anumite erori. 
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Programul a fost realizat în limbajul specific mediului de programare 

Matlab, şi este structurat pe mai multe module. 

Modulele de interfaţă grafică permit realizarea controlului acţiunilor prin: 

- ferestre de dialog (specificarea numelui fişierului cu date achiziţionate) 

- butoane de comandă (trasare grafice, execuţie calcule) 

- edit box (specificarea limitelor intervalului de interes) 

Datele sunt achiziţionate de către un sistem de măsurare conceput şi 

realizat de autor la Universitatea din Oradea, a cănii schemă de principiu este 

arătată în figura 4.7. 

Sistemul de măsurare se compune din: 

- Accelerometru - fabricaţie MetraMess tip KD42. 

- Interfaţă de amplificare: realizată în cadrul Universităţii din Oradea. 

- Placa de achiziţie: Naţional Instruments, PCI 1200 echipată cu un convertor 

A/D pe 12 biţi. Domeniu de măsurare D = 10 V 

10 10 
limitate = 

.12 4096 
V Precizia plăcii de achiziţie: 

- sistemele de calcul 

PC, procesor Intel Pentium la 166MHz. 

Rezultatele obţinute prin derularea acestui program sunt prezentate în 

anexa 3, iar în figura 5.6 se prezintă exemplul de angrenare dintre o roată etalon 

(precisă) şi o roată cu axa deviată în plan vertical cu 30^ 

Ş̂ mnal («Tîpor̂ ri 

0 0 2 C4 06 0 8 ^ tje) 

05 I 15 2 

Fig.5.6.Diagrama roată etalon-roată cu deviaţie în plan vertical 
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Măsurătorile s-au efectuat pe standul de încercare, utilizând într-o primă 

variantă programul "COMPASS", al firmei Bruel &Kjaer, ce realizează 

măsurarea spectrelor şi prezentarea lor grafică pentru analiza şi diagnoza 

vibraţiilor. Lanţul de măsurare pentru achiziţionarea şi memorarea datelor 

experimentale este schematizat în figura 5.1. 

Setul de roţi dinţate utilizat în primul caz (fig.5.7.), a avut următoarele 

caracteristici: zi=25 dinţi, Z2=32 dinţi, Z3=60 dinţi, iar în cel de-al doilea caz 

(fig.5.8.), : zi=32 dinţi, Z2=60 dinţi, z^=60 dinţi. Roata centrală "2" poate 

angrena separat cu fiecare dintre celelalte două roţi ("12", "23") sau simultan 

("123"). 

(DCi)^ 
m m M m M M 

Fig.5.7. Set roţi dinţate rm Fig.5.8. Set roţi dinţate rM 

Notaţiile folosite în [Anexa 1] pentru diagramele obţinute sunt "rm", 

respectiv "rM", urmate de indicii roţilor care angrenează. Este notat apoi 

indicele roţii dinţate pe care s-a plasat traductorul şi direcţia după care s-a 

efectuat măsurarea vibraţiilor, orizontală (o), verticală (v). 

în cea de-a doua variantă s-a utilizat programul de achiziţie şi prelucrare a 

datelor "GALILEO". Setul de roţi dinţate, în primul caz (fig.5.9.), au avut 

următoarele caracteristici: zi=25 dinţi, Z2=32 dinţi, Z3=60 dinţi (notaţia fiind 

"rm"), respectiv Zi=32 dinţi, Z2=32 dinţi, Z3=60 dinţi (notaţia fiind "rmm"), iar în 

cel de-al doilea caz (fig.5.10.): zi=25 dinţi, Z2=60 dinţi, Z3=60 dinţi (notaţia fiind 

"rrm"), respectiv zi=32 dinţi, Z2=60 dinţi, Z3=60 dinţi (notaţia fiind "rrmm"). 

M m ivi ivi 

Fig.5.9. Set roţi dinţate rm; rmm Fig.5.10. Set roţi dinţate rrm; rrmm 
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Pentru cele două variante, modificarea distanţei dintre axe s-a făcut 

cu±0,25mm, iar înclinarea axei în plan vertical cu max. 3". 
A 

In cazul angrenării, simulate pe calculator, între o roată conducătoare 

etalon (£i=0) şi o roată dinţată cu excentricitate, dar având acelaşi număr de dinţi 

(i=l), abaterea vitezei unghiulare este nulă [Anexa 2-p.l]. Influenţa turaţiei 

asupra abaterii vitezei unghiulare constă în modificarea valorii amplitudinii 

acesteia. Angrenarea dintre două roţi dinţate având o anumită excentricitate 

relativă va produce oscilaţii sinusoidale a căror amplitudine va fi cu atât mai 

mare cu cât va creşte raportul de transmitere, [Anexa 2-p.4], sau cu cât vor 

creşte excentricităţile, dar menţinând raportul de transmitere constant, [Anexa 2-

p.5]. In cazul unor excentricităţi mari abaterea vitezei unghiulare prezintă variaţii 

bruşce, [Anexa 2-p.5;. 

Excentricitatea roţilor dinţate, utilizate în cadrul testărilor, a fost obţinută 

cu ajutorul bucşei excentrice. Măsurătorile s-au efectuat pentru excentricităţi e < 

0,40mm, când angrenajul s-a blocat. 

Erorile de profil, au produs vibraţii la frecvenţa de angrenare şi la 

armonicele ei. Vibraţiile pot fi atribuite pe de o parte încovoierii dintelui sub 

sarcina care variază pe parcursul angrenării bipare şi unipare şi pe de altă parte 

deformaţiei care rezultă din uzura uniformă. 

Atât modulaţia în frecvenţă, cât şi în amplitudine la o anumită frecvenţă, 

dau naştere la benzi laterale care sunt distribuite în jurul frecvenţei de bază şi a 

armonicelor acesteia. [Anexa l-p.6]. 

[Anexa 3-p.ll] reprezintă efectul unui defect local într-un angrenaj unde 

semnalul de angrenare este modulat de un impuls scurt de lungime 

corespunzătoare mărimii golului dintre dinţi. 

[Anexa 3-p.7] ilustrează efectul unei extinderi a defectului în domeniul 

timp. Cu cât este mai largă anvelopa defectului în domeniul timp, cu atât mai 

îngustă şi mai înaltă va fi anvelopa benzilor laterale în domeniul frecvenţă, astfel 

ca ele vor apare mai evident ca benzi laterale în jurul armonicelor de angrenare. 
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Modulaţia în frecvenţă 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, care este repetat la fiecare rotaţie a roţii din angrenajul în discuţie şi care 

dau un număr de armonici ale acestei frecvenţe [Anexa 3-p.4]. 

Celelalte componente în spectrele de vibraţii ale angrenajelor pot fi de 

regulă explicate ca suma şi diferenţa frecvenţelor generate prin intermodulaţia 

componentelor de bază. Componentele de intermodulaţie nu dau în mod normal 

motive de îngrijorare deoarece ele se vor schimba ca rezultat al schimbărilor în 

componentele fundamentale care pot fi puse în legătură cu condiţiile fizice. 
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6..CONTRIBUTII ŞI CONCLUZII FINALE 

Analiza materialului bibliografic consultat apărut în ultimele decenii şi 

prezentat la Bibliografie, precum şi rezultatele teoretice şi experimentale 

prezentate în teză, evidenţiază o serie de concluzii care au principala menire de a 

reliefa importanţa studiului vibropercuţiilor din angrenajele cilindrice cu dinţi 

drepţi, precum şi a proiectării, realizării şi testării angrenajelor cu roţi dinţate. 

Angrenajele determină în mod hotărâtor performanţele transmisiilor din 

care fac parte, în raport cu alte elemente constitutive, în special arborii şi 

lagărele, ele influenţând caracteristicile tehnice, durabilitatea şi gabaritul 

sistemului. Ca urmare, calitatea angrenajelor componente se răsfrânge asupra 

calităţii transmisiei în ansamblu. Dacă se stabileşte o dependenţă între calitatea 

tehnologică şi procesele de deteriorare, pe de o parte şi comportarea 

vibroacustică pe de altă parte, este posibilă evaluarea stării tehnice curente a 

ansamblului transmisiei, modalitate ce permite prognozarea duratei de viaţă 

ulterioare a acestuia. 

In cazul transmisiilor de puteri şi turaţii ridicate (având viteze periferice 

peste 1 m/s), excitaţia parametrică şi impulsurile de angrenare determină circa 

80 H- 90% din zgomotul total [116] şi ca urmare, reducerea acestor excitaţii este 

importantă. 

Erorile de transmitere în angrenaje, asociate procesului de angrenare, se 

traduc printr-o variaţie a forţelor de contact la nivelul dinţilor. Faptul că aceste 

supraîncărcări dinamice se transferă diferitelor componente ale transmisiei, iar 

solicitarea rezultantă creşte peste limitele admisibile, este unanim acceptat. In 
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schimb, despre influenţa sarcinii dinamice asupra angrenajelor nu există o 
unitate de păreri. 

Concluzia care se poate desprinde din analiza materialelor avute la 

dispoziţie este că, metoda analizei vibroacustice permite controlul global şi rapid 

al preciziei de execuţie şi montaj a angrenajelor, pune la dispoziţie posibilităţi de 

identificare a cauzelor şi factorilor perturbanţi şi indică soluţii de îmbunătăţire. 

Din acest punct de vedere, în cadrul tezei s-a încercat o evidenţiere a 

diverselor tendinţe existente la ora actuală şi privire critică asupra lor. 

Calitatea cinematică a angrenajului ar trebui caracterizată printr-un singur 

indicator, precizia cinematică în funcţionare, care să reprezinte componenta 

tuturor acestor cauze. 

Sursele interioare ale erorilor de transmitere în angrenaje sunt 

reprezentate de abaterile de la precizia de prelucrare a dinţilor, de erorile de 

montare şi exploatare, precum şi variaţia periodică a rigidităţii angrenării, 

datorată trecerii periodice a sarcinii de pe un dinte pe doi dinţi. 

Analizând literatura de specialitate şi din cercetările efectuate în cadrul 

temei, se constată că dintre erorile geometrice, influenţa mai mare o au eroarea 

pasului măsurat pe cercul de bază, care duce la apariţia ciocnirilor periodice 

dintre dinţi şi creează o sarcina dinamică de scurtă durată şi eroarea de profil, 

care produce o sarcină dinamică cu acţiune permanentă. Toate formele de 

excitaţie parametrică, cum ar fi procesul de angrenare a roţilor dinţate, 

neechilibrarea, alinierea greşită, pot duce la apariţia condiţiilor de rezonanţă. 

în ceea ce priveşte alegerea elementelor geometrice, dificultatea o 

constituie asigurarea simultană a cerinţelor de rezistenţă şi a celor vibratorii. 

Majoritatea studiilor întreprinse până acum sunt de acord că 

excentricitatea cercurilor de bază ale roţilor dinţate este cauza principală a 

impreciziei cinematice a angrenajelor. Pentru erorile de transmitere datorate 

excentricităţii, în lucrare se propune un model cinematic a cărui originalitate 

derivă din faptul că solidele sunt considerate nedeformabile, iar angrenajul se 
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defineşte cu ajutorul cercurilor sale de bază. Modelul cinematic asociat unui 

angrenaj rigid excentric este prezentat în figura 2.15. Acest tip de modelare 

conduce la o lege intrare-ieşne neliniară reprezentată prin ecuaţia (2.20.). 

Rezolvarea numerică a ecuaţiei neliniare permite determinarea cu rapiditate a 

variaţiei vitezei unghiulare, pentru diferite valori ale excentricităţii relative, 8 şi 

pentru rapoarte de transmitere impuse. Programul de modelare a excentricităţii, 

"MODEX" şi unele dintre rezultatele obţinute sunt prezentate în [Anexa 2]. 

Din analiza rezultatelor obţinute se poate concluziona că eroarea de 

transmitere este periodică şi are un conţinut frecvenţial caracteristic fenomenului 

de excentricitate într-un angrenaj cilindric. 

cu ajutorul programului de simulare pe calculator 

sunt confirmate de măsurătorile efectuate pe standul de probă. 

O sursă "internă" importantă de excitaţie, în cazul transmisiilor cu roţi 

dinţate, o reprezintă variaţia în salturi a rigidităţii dinţilor în angrenare, ceea ce 

face ca la parcurgerea liniei de angrenare să se producă acceleraţii şi deceleraţii 

ale roţilor, care au ca efect generarea de solicitări dinamice, vibraţii şi zgomot. 

Pentru a determina rigiditatea angrenajului pe parcursul procesului de 

angrenare a unei perechi de dinţi, s-a considerat că pe timpul angrenării bipare 

rigiditatea totală angrenajului este dată de suma rigidităţilor celor două perechi 

de dinţi în contact. Din calculele efectuate se observă variaţia relativ 

neînsemnată a rigidităţii de-a lungul segmentelor corespunzătore angrenării 

bipare şi unipare şi saltul acesteia la momentul trecerii de la un tip de angrenare 

la altul, fapt ce provoacă o excitaţie parametrică. S-au efectuat calcule pentru 

mai multe valori ale forţei normale, constatându-se o uşoară scădere a rigidităţii 

angrenajului cu creşterea forţei. Eroarea care se face considerându-se rigiditatea 

constantă în raport cu sarcina, cât şi cu poziţia punctului de contact se menţine 

sub 1,7%. în ipoteza că, în procesul vibraţiei durata angrenării bipare şi unipare 

rămâne aceeaşi ca în cazul mişcării uniforme, se poate considera că rigiditatea 

angrenării este o funcţie periodică cunoscută în timp, ceea ce simplifică 
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cercetările ulterioare, deoarece admite descrierea vibraţiilor din angrenaj prin 

ecuaţii diferenţiale cu coeficienţii periodici. 

Modelul, rezultat prin idealizarea transmisiei, consideră variaţia periodică 

a rigidităţii angrenării şi amortizarea sistemului, astfel încât comportarea lui 

dinamică să fie cât mai apropiată de cea a mecanismului real. 

Considerând angrenajul ca o legătură rigidă, se obţine un sistem dinamic 

echivalent cu trei volanţi. Ecuaţiile diferenţiale ale mişcării de ordinul doi 

omogene, s-au obţinut în baza ecuaţiilor lui Lagrange. Ecuaţia caracteristică are 

trei rădăcini, dintre care una este zero. Dacă se ia în considerare elasticitatea 

dinţilor, transmisia dinţată este echivalentă cu un sistem de torsiune cu patru 
/v 

volanţi. In acest caz ecuaţia caracteristică are patru rădăcini, trei dintre acestea 

fiind diferite de zero. Având în vedere şi amortizarea, alături de vibraţiile 

torsionale ale roţilor dinţate pot să apară şi vibraţii de translaţie provocate de 

forţele transmise prin dantură asupra arborelui şi lagărelor după direcţia liniei de 

angrenare şi astfel, transmisia dinţată cu o singură treaptă devine un sistem cu 

mai multe grade de libertate. Caracteristic sistemelor cu mai multe grade de 

libertate este şi apariţia domeniilor de instabilitate în vecinătatea anumitor 

combinaţii a frecvenţelor proprii. 

în cazul angrenajelor cu rigiditatea variind periodic, dar care ignoră 

abaterile de pas şi erorile de profil, vibraţiile roţilor dinţate sunt descrise cu 

ajutorul ecuaţiilor diferenţiale cu coeficienţii periodici. Prin rezolvarea acestor 

ecuaţii s-au găsit condiţiile de stabilitate, care permit determinarea zonelor de 

rezonanţă. în cazul în care condiţia (3.76') este îndeplinită, va exista o mişcare 

periodică spre care tinde asimptotic mişcarea roţilor. Când condiţia respectivă 

nu este îndeplinită, transmisia dinţată se va afla în stare de rezonanţă 

parametrică. Dacă se consideră coeficientul de amortizare diferit pentru cele 

două faze ale angrenării, condiţia de stabilitate este dată de (3.111). Neglijând 

amortizarea relaţia (3.111). devine identică cu relaţia (3.76'). 
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Ciocnirile în cazul angrenajelor cilindrice apar datorită abaterii pasului de 
/v 

bază. In raport cu abaterea pasului de bază şi deformaţia elastică a perechii de 

dinţi care nu participă la ciocnire, contactul între perechea de dinţi care intră în 

angrenare se produce fie în afara liniei de angrenare, fie pe linia de angrenare. 

In momentul ciocnirii de muchie, roata motoare îşi decelerează mişcarea, 

în timp ce roata condusă îşi accelerează mişcarea. La ciocnirea mediană 

fenomenul este invers, ceea ce duce la intensificarea efectului de şoc la intrarea 

în contact a dinţilor. Ciocnirea de muchie are loc la intrarea în angrenare a 

perechii de dinţi următoare şi poate păstra ambele faze ale angrenării sau poate 

elimina angrenarea bipară, prin scoaterea din angrenare a perechii anterioare de 

dinţi, în timp ce ciocnirea mediană se produce la ieşirea din angrenare a perechii 

anterioare de dinţi. In cazul ciocnirii mediane angrenarea va fi totdeauna 

unipară, deoarece în zona angrenării bipare se află în contact numai perechea de 

dinţi din faţă. Dacă forţa percutantă are valori comparabile cu cele ale celorlalte 

forţe care apar în procesul angrenării, acestea din urmă nu mai pot fi neglijate. 
/v 

In timp ce viteza la ciocnirea de muchie depinde de viteza unghiulară a 

roţii conduse CO2, de eroarea redusă 5 şi de raza de curbură a profilelor în punctul 

iniţial al ciocnirii, viteza la ciocnirea mediană se poate determina numai în urma 

studiului mişcării roţilor în procesul de ieşire din angrenare, ceea ce înseamnă că 

ea depinde de masa roţilor dinţate şi alţi factori dinamici. Relaţia (3.143), 

împreună cu relaţia (3.123'), permite determinarea erorii reduse 5, iar apoi 

abaterea pasului de bază, astfel încât să nu se producă saltul înapoi. 

în cazul studierii fenomenelor de ciocnire un interes aparte îl prezintă 

analiza comportării elementelor din cupla cinematică, atunci când are loc 

modificarea "instantanee" a forţelor. Cauza principală de apariţie a ciocnirilor o 

constituie prezenţa unor jocuri în cuplele cinematice. Mişcarea mecanismului 

este însoţită de întreruperi ale lanţului cinematic şi de ciocnirijntre elementele 

cuplei cinematice. 
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Modelul propus pentru studierea comportării dinamice a elementelor din 

cupla cmematică are avantajul că permite stabilirea poziţiei curente a fusului în 

raport cu poziţia lui iniţială. Viteza de ciocnire se determină în funcţie de 

coordonatele suplimentare ale poziţiei respective. 

Pentru determinarea centrului de percuţie a angrenajului s-a asimilat 

sistemul format din cele două roţi dinţate cu o placă ale cărei puncte, de pe 

ambele feţe, vibrează toate în fază, în direcţia liniei de angrenare. 

Pentru studiul vibropercuţiilor, la nivel de sursă sau efect direct, 

angrenajul de cercetat se plasează pe un stand original cu caracteristici ridicate 

de silenţiozitate, care permite analiza sistematică şi unitară a erorilor cinematice 

şi dinamice, în condiţii cvasistatice şi dinamice de funcţionare, conservându-se 

baza de măsurare. Vibraţiile datorate unor defecte în angrenaje pot fi măsurate 

după oricare din direcţiile unui sistem de referinţă tridimensional. 

Standul permite testarea în regim dinamic a unor angrenaje având gama 

de reglare a distanţei dintre axe până la 250 mm. Montarea roţilor dinţate pe 

săniile mobile s-a realizat printr-o cuplă cinematică de clasa a-IV-a care permite 

atât o mişcare de translaţie, pentru modificarea jocului la fund dintre dinţii aflaţi 

în angrenare, cât şi o mişcare de rotaţie, prin care se realizează o abatere 

controlată de la paralelism în plan vertical a axei roţii dinţate. 

Studiul influenţei excentricităţii asupra vibraţiilor din angrenaj se 

realizează prin impunerea unor anumite valori ale excentricităţii cu ajutorul unei 

bucşe excentrice cu opt poziţii distincte. 

Pentru a se asigura o modalitate flexibilă de măsurare, s-a realizat un 

sistem de achiziţie a datelor compus din calculator personal, traductoare, circuite 

de condiţionare a semnalelor, hardware de achiziţie a datelor şi software 

specializat. Datele experimentale obţinute, acceleraţia în funcţie de timp, se 

transformă utilizând analiza frecvenţială în serii funcţie de frecvenţă şi apoi în 

valori echivalente pentru deplasare. 
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Capitolul 6. Contribuţii şi concluzii finale 

Programul "GALILEO" pentru prelucrarea datelor şi analiza vibraţiilor în 

domeniul frecvenţial a fost elaborat în limbajul mediului MATLAB, schema 

logică a acesUii program fiind prezentată în figura 4.14. 
/n 

In funcţie de caracteristicile roţilor dinţate care angrenează, se poate 

observa că armonicele de frecvenţe înalte tmd să scadă în amplitudine. Prin 

introducerea în angrenare a unei roţi dinţate suplimentare şi/sau prin modificarea 

numărului de dinţi se produce o desfacere a benzilor laterale [Anexa 1 . 

In cazul existenţei unor excentricităţi, se constată apariţia benzilor laterale 

datorate modulaţiei de amplitudine a vibraţiei de bază generată la frecvenţa de 
/v 

angrenare a dinţilor. In general se constată o concordanţă între rezultatele 

teoretice şi cele experimentale [ex. Anexa 2, Anexa 3-p.l9]. 

Orice modificare a frecvenţei de angrenare şi a armonicilor ei va fi 

datorată uzurii sau cel puţin acelei părţi a ei care este aceeaşi pentru toţi dinţii. 

Această eroare de profil tinde să dea o distorsiune considerabilă frecvenţei de 

angrenare [Anexa 3 p.l6] 

Datorită dependenţei de sarcină a efectului de încovoiere a dintelui, orice 

variaţie în încărcarea dintelui (de ex. cauzată de nealiniere, excentricitate) va 

tinde să provoace variaţia amplitudinii vibraţiei, dând astfel o modulaţie în 
a 

amplitudine [Anexa 3-p.5]. In acelaşi timp încărcarea variabilă a dintelui 

produce variaţii ale vitezei unghiulare, care au ca rezultat modulaţia în frecvenţă. 

CONCLUZII 

• Mecanismele cu roţi dinţate, ca şi organe ale transmiterii mişcării de 

rotaţie, determină în mod hotărâtor performanţele transmisiilor din care fac 

parte, ele influenţând caracteristicile tehnice, durabilitatea şi gabaritul 

sistemului. Calitatea angrenajelor se răsfrânge asupra calităţii transmisiei în 

ansamblu. 
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^ Contribuţii şi concluzii finale 

a • Precizia cinematică în funcţionare, ca şi cnterm global de apreciere 

calităţii angrenajelor, este influenţată de excentricitatea cercurilor de bază ale 
roţilor dinţate. 

• Erorile de execuţie, abaterile de la forma geometrică, fac ca angrenarea 

să nu mai fie posibilă dacă nu se creează un grad de libertate suplimentar, prin 

realizarea unui joc între flancurile dinţilor. 
A 

• In condiţii reale de funcţionare procesul de angrenare prezintă anumite 

abateri faţă de condiţiile ideale, fapt ce dă naştere la dezvoltarea unor sarcini 

dinamice, de care este necesar să se ţină seama la proiectarea transmisiilor cu 
roţi dinţate. 

• Sursele interioare ale erorilor de transmitere în angrenaje prezintă un 

interes deosebit pentru durabilitatea angrenajului. Dintre acestea fac parte: 

abaterile de la precizia de prelucrare a dinţilor, erorile de montare şi exploatare, 

şi variaţia periodică a rigidităţii angrenării. 

• Efectul defectelor de suprafaţă produse prin oboseala de contact s-au a 

particulelor de contaminare, se explică prin condiţiile de microşoc în care se 

realizează contactul. 

• Asupra variaţiei de rigiditate o influenţă predominantă o are gradul de 

acoperire. O rigiditate aproape constantă, la angrenajele cu dinţi drepţi, o asigură 

gradul de acoperire, s=2. Se elimină astfel zona angrenării unipare şi se reduce 

excitaţia parametrică. 

• Metoda analizei vibroacustice permite controlul global şi rapid al 

preciziei de execuţie şi montaj a angrenajelor, pune la dispoziţie posibilităţi de 

identificare a cauzelor şi factorilor perturbanţi şi indică soluţii de îmbunătăţire. 

Concluzia care se poate desprinde din analiza materialelor avute la 

dispoziţie şi din cercetările efectuate este că cercetarea vibropercuţiilor din 

angrenajele cilindrice cu dinţi drepţi este de mare actualitate şi prezintă o 

importanţă deosebită 

1 7 7 

BUPT



Capitolul 6. Contribuţii şi concluzii finale 

• In studiul mişcării vibropercutante este important să se precizeze 

modelul dinamic al sistemului. Pentru model numărul gradelor de libertate este o 
caracteristică esenţială. 

• Considerând angrenajul ca o legătură rigidă sau elastică, transmisia cu 

roţi dinţate se transformă într-un sistem cu trei sau patru volanţi, care este folosit 

la studiul vibraţiilor libere de torsiune, respectiv la determinarea pulsaţiilor 
proprii ale transmisiei. 

• Considerând şi amortizarea, alături de vibraţiile torsionale ale roţilor 

dinţate pot să apară şi vibraţii de translaţie şi astfel transmisia dinţată cu o 

singură treaptă devine un sistem cu mai multe grade de libertate. în conformitate 

cu studiile existente, mişcarea roţilor, care se compune dintr-o rotaţie staţionară 

peste care se suprapun vibropercuţiile care apar ulterior la intrarea dinţilor în 

angrenare, se analizează ca un proces continuu. 

• Condiţiile în care se produc ciocnirea de muchie şi cea mediană sun în 

raport cu abaterea pasului de bază şi deformaţia elastică a perechii de dinţi care 

nu participă la ciocnire. 

• Ciocnirea de muchie are loc la intrarea în angrenare a perechii de dinţi 

următoare şi poate păstra sau nu, ambele faze ale angrenării, în timp ce ciocnirea 

mediană se produce la ieşirea din angrenare a perechii anterioare de dinţi şi în 

cazul acesta angrenarea va fi totdeauna unipară. 

• Determinarea poziţiei punctului de contact şi a vitezei la ciocnirea de 

muchie se poate face, conform literaturii de specialitate, în funcţie de eroarea 

redusă 5 a dinţilor, de raza de curbură a profilelor, în timp ce la ciocnirea 

mediană, aceasta depinde de masa roţilor dinţate şi de alţi factori dinamici. 

• în cuplele cinematice, datorită jocurilor existente, legile mişcării au 

discontinuităţi, care influenţează mişcarea mecanismului Interacţiunile 

percutante au efect mai pronunţat la mecanismele cu cuple inferioare. 

Din studiul vibropercuţiilor din angrenajele cilindrice cu dinţi drepţi 

rezultă că mişcările sistemelor vibropercutante între ciocniri sunt descrise de 
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ecuaţii diferenţiale obişnuite ale dinamicii. Proprietăţi de nel.n.aritate apar şi la 
sistemele vibropercutante liniare. 

• Standul realizat permite analiza sistematică şi unitară a erorilor 

cinematice şi dinamice şi măsurarea vibraţiilor după oricare din direcţiile unui 

sistem de referinţă tridimensional. 

• Programul "GALILEO" pentru prelucrarea datelor şi analiza vibraţiilor 

în domeniul frecvenţial a fost elaborat în limbajul mediului MATLAB, schema 

logică a acestui program fiind prezentată în figura 4.14. 
a 

• In funcţie de lungimea segmentului de angrenare aspectul spectrului de 

frecvenţe se va modifica. Benzile laterale, centrate pe frecvenţa de angrenare şi 

armonicele ei la o distanţă egală cu frecvenţa de modulaţie, vor fi deplasate 

lateral. 

• Excentricitatea unei roţi dinţate 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 a anvelopei corespunzând rotaţiei arborelui. 

• încărcarea variabilă a dinţilor şi variaţia periodică a golului dintre dinţi 

dă naştere la variaţii ale vitezei de rotaţie care provoacă modulaţia de frecvenţă 

la frecvenţa de angrenare a dinţilor. In acest caz variaţiile sunt bruşte. 

• In legătură cu detecţia defectelor, 

cepstrum-ul are avantajele (în 

comparaţie cu analiza spectrală normală) de a fi capabil să extragă periodicităţile 

din spectru ce nu sunt imediat evidente şi de a fi insensibil la efectele secundare 

• Cepstmm-ul este mai sensibil decât analiza spectrală normală la 

anumite defecte, rezultând din alegerea parametrilor de spectre metode de 

calcul. 

• Unele din beneficiile majore ale analizei cepstrale provin din abilitatea 

sa de a analiza spectre cu o foarte bună rezoluţie. 

Rezultă că cercetarea experimentală a erorilor cinematice ale angrenajelor 

sub acţiunea sarcinilor şi vitezelor efective constituie o problemă complexă, de 

mare actualitate, a cărei rezolvare implică imaginarea unor tehnici experimentale 
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prin intermediul cărora să se poată aprecia calităţile funcţionale ale unui 
angrenaj. 

Dintre contribuţiile originale pot ti amintite: 

• Sintetizarea tuturor cauzelor care concură la precizia unui angrenaj într-

un singur indicator, numit precizia cinematică în funcţionare. 

• Excentricitatea fiind unul dintre parametrii cei mai influenţi ai preciziei 

cinematice, s-a propus un model cinematic simplificat care permite studiul 

variaţiei vitezei unghiulare în funcţie de modificarea turaţiei, a raportului de 

transmitere şi a excentricităţii relative. 

• Rezultatele obţinute cu ajutorul programului de simulare pe calculator 

"MODEX" sunt confirmate de măsurătorile efectuate pe standul de probă. în 

[Anexa 2],sunt prezentate aceste rezultate. 

• Interacţiunile percutante au efect mai pronunţat la mecanismele cu cuple 

inferioare. Modelul propus pentru studierea comportării dinamice a elementelor 

din cupla cinematică are avantajul că permite stabilirea poziţiei curente a fusului 

în raport cu poziţia lui iniţială. 

• Pentru determinarea centrului de percuţie s-a propus un model prin care 

angrenajul este asimilat cu o placă ale cărei puncte vibrează în fază. 

• Standul proiectat şi realizat practic permite detectarea vibraţiilor în 

raport cu un reper tridimensional. In cazul când angrenajul este considerat cu 

mai multe grade de libertate, fapt ce determină apariţia zonelor de instabilitate, 

se pretează reperul în coordonate generalizate. 

• Programul "GALILEO" conceput pentru prelucrarea datelor şi analiza 

vibraţiilor în domeniul frecvenţial a fost elaborat în limbajul mediului 

MATLAB. 

• Interpretarea rezultatelor obţinute prin măsurătorile efectuate au dus la 

formularea unor concluzii cu privire la identificarea surselor de vibraţii. 
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ANEXA 1 Rezultate experimentale prin metoda "COMPASS' 
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ANEXA 200 Rezultate experimentale prin metoda "COMPASS' 
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ANEXA 201 Rezultate experimentale prin metoda "COMPASS' 
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OĈ  ^ (N 0̂0 O ^ 

BUPT



ANEXAI Rezultate experimentale prin metoda "COMP ASS' 

TT 

> rn I 

(S 

N 32 

(N 
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ANEXA 203 Rezultate experimentale prin metoda "COMPASS' 

J l . 

N 
X 

(N 

m O o 

N 
X 

(N 

00\0 rt ( N - ^ ' O O O ^ 
CQ O O 

^ ^ 

i LI 

OCVO ^ (N sO rt CA <f 
pa O O 

BUPT



ANEXA 204 Rezultate experimentale prin metoda "COMPASS' 

I O 

I O 

8 
6 

I O - 5 
' 8 

I O 

a B 

1 

i 
4 H 2: 

r m î l 2 3 - 3 o i 

4 

BUPT



ANEXA 205 Rezultate experimentale prin metoda "COMPASS' 

I (N 

0 
c/5 

O c 
1 o D cr 

«n rt c*̂  (N — o 

> 1 
(N 

( 
i 
c 

\ 

( 

s ] 
l 

J 
CQ S "O 

0 
1 <N 

1 

1 

fa ^̂  ^ ® 

I 
vO 

> 
» 

CVI 
(' \ 

/ 1 

\ 

> 

CJ 

I t> & 

BUPT



ANEXA 1 Rezultate experimentale prin metoda "COMP ASS' 

OO \0 ^ (N O 

> <N 1 <N 
c 
) I T ^ V 
/ 
/ 
) 
( 
) 

1 
\ 

\ 

c 1 

l 
1 ^ 

> (N 
1 

( 

' E t ) 

/ 
) 

M 

) 
N, f ( 

> 

u 

3 O-

CQ ( N O o c O ^ r ^ O -o "" 

8 

BUPT
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ANEXA 2 Program de modelare a excentricităţii "MODEy' 

REPREZENTARE GRAFICĂ 

%Reprezentare grafica 
global v_i v_n v_el v_e2 pi; 
f50_l_l = figure('Name','Modelarea excentricitatii angrenajelor 
cilindrice',.•. 

'NumberTitle','off'); 
d_omega2 = zeros(3500, 2) ; 
%alfa_0 = 20*pi/180; 
omega1 = pi*v_n/30; 
k = 0 ; 
for j = 0:0.1:350 

k = k+1; 
% delta_alfa = 0.01*j; 
% teta30 = alfa_0+delta_alfa; 

tetalO = 2*pi*j; 
teta20 = 2*pi*j/v_i; 
d_omega2(k,1) = k; 

% d_omega2(k,2) = omegal*(l/v_i)*((v_el*sin(teta30-
tetalO)+1)/(v_e2*sin{teta30-teta20)-1) +1) ; 

d_omega2(k,2) = omegal*v_i*((l+v_el*sin(tetalO))/(l-v_e2*sin(teta20-
tetalO))-l); 
end 
%k = 1; 
%j = 0; 
%while d_omega2(k,1) -= O 
% j = j+1; 
%end 

subplot(111); 
plot(d_omega2{:,1),d_omega2(:, 2) , ' k' ) 

% plot(d_omega2(l:j,l),d_omega2(l:j,2), 'k') 
grid 
xlabeK't [s] ') ; 
ylabel('Delta omega(t) [rad/s]'); 
title('Semnal temporal'); 
title('Simulare') ; . 

f40 1 6 = uicontroK'Style', ' pushbutton', 'String', Tp-3ition', [495 5 50 20], 'Callback', 'delete(f50_1_1)'); 

MODELARE EXCENTRICITATE 7 

%valoare "de la" 
• 
global v_el_s v_el ; 

v_el_s = get(f40_4_2,'string'); 
V el = str2num(v_el_s); 

MODELARE EXCENTRICITATE 6 

%valoare "de la" 
• 
global v_e2_s v_e2 ; 
• 

v_e2_s = get(f40_5_2,'string'); 
• 
V e2 = str2num(v_e2_s); 

BUPT



ANEXA 2 Program de modelare a excentricităţii "MODEy' 

MODELARE EXCENTRICITATE 5 

%valoare "de la" 
• 
global v_el_s v_el ; 
• 

• 
v_el_s = get(f40_4_2,'string'); 
• 
V el = str2num(v el s); 

MODELARE EXCENTRICITATE 4 

%valoare "de la" 
• 
global v_e2_s v_e2 ; 
• 

• 
v_e2_s = get(f40_5_2,'string'); 
• 
V e2 = str2nuin(v e2 s) ; 

MODELARE EXCENTRICITATE 3 

%valoare "de la" 
• 
global v_i_s v_i ; 
• 

• 
v_i_s = get(f40_2_2,'string') ; 
• 
V i = str2num(v_i_s); 

MODELARE EXCENTRICITATE 2 

%valoare "pana la" 
• 
global v_n v_n_s; 
• 

• 
v_n_s = get(f40_3_2,'string') ; 
V n = str2nuin(v_n_s) ; 

MODELARE EXCENTRICITATE 1 

% Iniţializare variabile 

% Definire suprafaţa grafica utilizator : "mod_ex" 
• 

• 
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ANEXA 2 Program de modelare a excentricităţii "MODEy' 

global v_el v_e2 v_n v_i v_el_s v_e2_s v_n_s v_i_s pi; 
• 
pi = 3.14159265; 
• 
v_i_s = num2str(l); 
• 
v_n_s = num2str(500); 
• 
v_el_s = num2str(0); 
v_e2_s = num2str(0); 
v_i = 1; 
v_n = 500; 
v _ e l = 0 ; 
v_e2 = 0; 

f40 1 1 = figure('Name','Modelarea excentricitatii angrenajelor 
cilindrice',... 

•NumberTitle','off'); 

%'MenuBar','none', 

f40_2_l = uicontroK'Style', ' text', ' string', ' Rap. trans.',... 
'Position', [85 30 100 20]); 

f40 2 2 = UicontroK'Style', 'edit', 'string', v_i_s, . . . 
•position', [185 30 70 20], 'Callback', 'intr_i'); 

f40_3_l = UicontroK'Style', • t e x t s t r i n g T u r a ţ i a . 
"position-, [85 5 100 20]); 

f40 3 2 = UicontroK'Style', 'Edit', ' string', v_n_s 
"Position', [185 5 70 20], 'Callback', 'intr_n'); 

f40 4 1 = U i c o n t r o K ' S t y l e ' , ' t e x t ' , ' s t r i n g ' , ' E p s i l o n 1',... 
" p o s i t i o n ' , [ 2 6 0 3 0 1 0 0 2 0 ] ) ; 

£40 4 2 = UicontroK'Style', 'Edit', ' s t r i n g v _ e l _ s . 
•position', [365 30 70 20], 'Callback', •i_el'); 

f40 5 1 = uicontrol('Style', 'text','string','Epsilon 2',... 
•position', [260 5 100 20]); 

f40 5 2 = UicontroK'Style', 'Edit', ' string',ye2_s, .. . 
-position', [365 5 70 20], 'Callback', 'i_e2 ); 

% Grafic 
£40 1 4 = U i c o n t r o K ' S t y l e ' , ' p u s h b u t t o n ' , ' S t r i n g ' , ' G r a f i c ' , 

- p o s i t i o n ' , [5 5 50 20], ' C a l l b a c k ' , ' g r a f i c ' ) ; 

% Ieşire 
£40 1 6 = UicontroK'Style', 'P^^hbutton', 'String 

T p - 3 i t i o n ' , [ 4 9 5 5 50 20], ' C a l l b a c k ' , ' d e l e t e ( f 4 0 _ l _ l ) ) , 
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Anexa 3 Program de achiziţie şi prelucrare date "GALILEO' 

Program Galileo 

%numefis=input('Nume fişier:'); 
%fid = fopen{numefis,'r'); 
%[f,count] = fread ( fid,inf,'intl6' ) ; 
global v_de_la v_de_la_s v_pana_la v_pana_la_s; 
v_de_la = str2num(v_de_la_s) ; 
V pana_la = str2nuin( v_pana_la_s) ; 

hold off; 
f = xl; 
count = countl; 
%k=input('de la elementul') 
%n=input('la elementul') 
k = v_de_la; 
n = v_pana_la; 
t=l:1:count; 
a=f; 
m=n-k; 
tkn=l:l:m+l; 
tkn=tkn*le-4; 
akn=a(k:n); 
aknreal=akn-mean(akn); 
plot(akn,'k') 
fclose('all'); 

Analiză spectrală 1 

% Iniţializare variabile 

% Definire suprafaţa grafica utilizator : "an_sp" 

global v_de_la v_de_la_s v_pana_la v_pana_la_s; 
v_de_la_s = nura2 s t r(1); 
v~pana_la_s = num2str(20000); 
f40_l_l = figureCName','Analiza spectrala a semnalelor achiziţionate' 

'NumberTitle' , 'off ) ; 

%'MenuBar','none', 
f40 2 1 = uicontroK'Style', ' text','string','De la elementul',.. . 

"Position', [85 5 100 20]); 

£40 2 2 = UicontroK'Style', 'edit', 'string', v d e la_s, . . . 
Tp-3ition', [185 5 70 20], 'Callback', 'an.speclO ), 

f40 3 1 = UicontroK'Style', ' t e x t ' , • s t r i n g ' , ' P a n a la e l e m e n t u l • 
•position', [260 5 100 20]); 

£40 3 2 = UicontroK'Style', 'Edif, ' string', v_panala_s,-. . 

-^sition', [365 5 70 20], 'Callback', 'an.specll ), 

% Grafic 
£40 1 4 = UicontroK'Style', 'pushbutton', 'String', 'Grafac',... 

Tp-'ition', [5 5 50 20], 'Callback', 'an_spec3'); 
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Anexa 3 Program de achiziţie şi prelucrare date "GALILEO' 

% Grafic 
f40_l_5 = uicontrol(•Style', 'pushbutton', 'String', 'Galileo',... 

•Position', [440 5 50 20], 'Callback', •an_spec6'); 

% Ieşire 

f40 1_6 = uicontrol('Style', 'pushbutton', 'String', 'Ieşire',... 
"Position', [495 5 50 20], 'Callback', 'delete(f40_1_1)'); 

Analiză spectrală 2 

% analiza spectrala a unui semnal 
% Traductor 2 
[filename,pathname] = uigetfile('*.*','Selectati fişierul de 
date',300,100); 
if filename ~=0 

f i d = f o p e n { s t r c a t ( p a t h n a m e , f i l e n a m e ) , ' r ' ) ; 

[ x l , c o u n t l ] = f r e a d { f i d , i n f , ' i n t l 6 ' ) ; 

f c l o s e ( ' a l l ' ) ; 

a n _ s p e c 5 ; 

e l s e i f f i l e n a m e = = O disp('Nu s-a selectat nici un fişier'); 
end 

Analiză spectrală 3 

% analiza spectrala a unui semnal 
% Traductor 2 . ^. . ^ 
[filename,pathname] = uigetfile('*.*','Selectatx fişierul de 
date',300,100); 
if filename ~=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename) ,'r') ; 
[ x d u m m y , c o u n t d u m m y ] = f r e a d ( f i d , 2 , ' i n t l 6 ' ) ; 

[ x l , c o u n t l ] = f r e a d ( f i d , i n f , • i n t l 6 ' , 4 ) ; 

f c l o s e ( ' a l l ' ) ; 

a n _ s p e c 5 ; 

e l s e i f f i l e n a m e = = O 
dispCNu s-a selectat nici un fişier'); 

end 

Analiză spectrală 4 

ratach = 20000; 
limmin = 30000; 
limmax = 49999; 
limfmin = 10; 
limfmax =300; 
xl = xl'; 
x2 = xl {liininin: liînmax) ; 

[ B , a 1 = b u t t e r ( 5 , l i m _ £ i l t / 2 0 0 0 0 ) ; 

A ; e ; f t i ' ' i . . t r u c t i u n e anuleaza f i l t r a r a e a - dac. dorim 
f i l t r a r e o a n u l a m 

c o u n t = 5 0 0 0 0 ; 
fe = ratach; %frecventa de eşantionare 
r = 0:^fe:l/fe*count; %momentele de eşantionare 
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Anexa 3 Program de achiziţie şi prelucrare date "GALILEO' 

Xt = fft(x); % transformata Fourier 
N = length(x); % lungimea secvenţei 
Xm = abs(Xt); % modulul semnalului 
X = Xm(l,l:N/2+l)/(N/2); 
f = (0:N/2)*fe/N; %frecventele pozitive 
f_rep = f(limfmin:limfmax); 
X_rep = X (limfmin: limfmax) ; 
t_rep = t(50:20000) ; 
x_rep = x(50:20000); 
subplot(211); 
plot(t_rep,x_rep,'k') 
grid 
xlabelCt [s] ') ; 
ylabel('x(t) [V]'); 
title('Semnal temporal'); 
subplot(212); 
stem(f_rep,X_rep,'k.•); %reprezentare valori discrete 
xlabeK'f [Hz] '); 
ylabelCX(f) [V] ' ) ; 
grid 
title('Analiza spectrala'); 

Analiză spectrală 5 

% analiza spectrala a unui semnal 
% Traductor 2 . -, ̂  
[filename,pathname] = u i g e t f i l e ( S e l e c t a t i fişierul de 
date',300,100); 
if filename ~=0 

fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r') ; 
[xl,countl] = fread(fid,inf,'intl6') ; 
fclose('all'); 
galileo; 

elseif filename == O 
dispCNu s-a selectat nici un fişier'); 

end 

Analiză spectrală 6 

%valoare "de la" 

global v_de_la v_de_la_s v_pana_la v_pana_la_s; 

v_de_la_s = get(f40_2_2,'string') ; 
Analiză spectrală 7 

%valoare "pana la" 
global v_de_la v_de_la_s v_pana_la v_pana_la_s. 

v_pana_la_s = get(f40_3_2,'string') ; 
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ANEXA 3 Program de achiziţie şi prelucrare date "GALILEO" 
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