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1. SEMNALE DE VIBRATII LA AUTOVEHICULE

1.1. CONSIDERATII PRIVIND VIBRATIILE AUTOVEHICULELOR

Deplasarea autovehiculelor este insotitd de aparitia permanenta a vibratiilor
si socurilor. Aceste vibratii se manifestd la nivelul maselor suspendate si
nesuspendate ale autovehiculelor influentand considerabil confortabilitatea
pasagerilor, durabilitatea elementelor componente ale caroseriel, suspensiel,
transmisiei $1 motorulul.

Socurile s1 vibratiile la care sunt supuse autovehiculele sunt determinate de
cauze exterioare si interioare. Aceste cauze se manifestd de cele mai multe or
simultan. In afara de aceasta, din cauza socurilor si vibratiilor in organele
componente ale autovehiculelor (suspensie, transmisie, motor) apar sarcini
dinamice mari. Chiar daca nu in toate situatiile se ajunge la depasirea limitei de
rupere a pieselor, din cauza socurilor si oscilatiilor, piesele componente ale
automobilelor sunt supuse la solicitan variabile care au un caracter, de cele mai
multe or, aleator si care reduc mult rezistenta la oboseala a acestora.

Socurile s1 vibratiile la autovehicule depind de drumul pe care se deplaseaza
s1 de tipul autovehiculului. Ele se pot clasifica in:

a) socurl s1 vibratii provocate de denivelarile si1 neregularitatile supratetel
drumului, de rafale de vant, de franarea autovehiculului etc;

b) socuri si1 vibratii provocate de motor, transmisie, directie si sistemul pneu-
roata.

La autovehicule se studiaza:

a) vibratiille libere sau proprii, care pot fi neamortizate 1 amortizate, in
scopul stabilirii pulsatiilor proprii si a influentelor maselor nesuspendate,
caracteristicilor elastice si de amortizare ale suspensiei asupra confortabilitdtii si a
regimului de deplasare;

b) vibratiile fortate sau intretinute care solicitd permanent autovehiculele in
timpul miscari. Studiul acestor vibratii este necesar pentru a stabili pulsatiile
periculoase ale factorilor perturbatori in scopul evitarii functionarii intregului
sistem de rezonantd. De asemenea studiul unor astfel de vibratii permite cercetarea
influenter fiecarui factor perturbator in parte asupra comportarii autovehiculelor si
a subansamblelor componente in timpul deplasarii.

La autovehicule, in timpul deplasdrii, se pot intalni urmatoarele tipuri de
vibratii:

> Vibratii ale sasiului si caroseriei, considerate ca un rigid
nedeformabil, asezat pe suspensia elastica formata din arcuri, sau arcuri si pneuri.
Aceste oscilatii au un caracter de oscilatii libere, provocate de neregularititile
suprafetel drumului, care actioneaza sub formd de socuri. Uneori, in urma uzarii,
suprafata soselei 1a forma unor valuri; autovehiculele care se deplaseaza pe ea la o
anumita viteza intrd In rezonantd, ajungandu-se la vibratii periculoase.
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Ca rigid suspendat elastic, ansamblul sasiu-caroserie are 6 grade de libertate:
translatii verticale, orizontale, longitudinale s1 transversale g1 rotatii in jurul celor
trel axe, pe aceleasi directii. Pe de altd parte, rotile din fatd si din spate sprijinite pe
pneuri, pot si vibreze impreund cu puntile corespunzdtoare, dacd puntile sunt
rigide, sau fiecare separat cand autovehiculul este echipat cu suspensie
independenta. Daca fiecare punte se poate asimila printr-un rigid, se mai obtin incd
12 grade de libertate, care corespunde autovehiculelor cu doud punti §i suspensie
dependenta. La atsfel de autovehicule se ajunge la 18 grade de libertate. Numarul
de grade de libertate poate sa fie mai mare de 18, pentru autovehiculele cu
suspensie independentd si pentru cele cu mai multe punti. In realitate, vibratiile
anumitor grade de libertate sunt inexistente sau se pot neglija. Simplificdrile
necesare sunt determinate de tipul autovehiculului si a suspensiei acestuia.

> Vibratiile de torsiune si incovoiere ale pieselor motorulur si
subansamblelor transmisiei. Aceste vibratii se analizeaza pe modele dinamice
echivalente cu un numar mai mare sau mai mic de grade de libertate, in functie de
numdrul de cilindri a1 motorului, de numéarul de punti motoare s1 daca se 1a in
considerare sau nu cinematica si dinamica mecanismelor diferentiale de transmisie.
Aceste vibratil sunt cauzate atat de neregularitdtile suprafeter drumului cat s1 de o
serie de factori perturbatori interiori( momentul de torsiune al motorulul este
variabil periodic in timp, cuplarea ambreiajului, schimbarea treptelor de viteze,
functionarea transmisiilor cardanice).

> Vibratiile motorului, ambreiajului si cutiei de viteze, de ansamblul
fata, de sasiu. De obicei aceste componente se monteaza elastic pe sasiu $1 dacd
rezemarea este necorespunzitoare se ajunge la desfacerea prematura a imbinarilor,
la fisuri si ruperi in sasiu si cartere. Prin luarea in considerare a acestor vibrati
modelele dinamice echivalente ale autovehiculelor se complicd $1 mat mult.

Cercetarea teoretica a vibratiilor autovehiculelor se face pe modele dinamice
de complexitate mai mica sau mare. Complexitatea modelelor dinamice fiind
determinatd In mare masura de posibilitatile de analiza si1 integrare a sistemelor de
ecuatil diferentiale care descriu starea de miscare. Odatd cu imbunatatirea
performantelor calculatoarelor electronice s-au dezvoltat si metodele de integrare
numerica aproximativd a sistemelor de ecuatii diferentiale §i ca urmare a crescut
complexitatea modelelor dinamice pe care se studiaza oscilatiile autovehiculelor.

1.2. SURSE PERTURBATOARE EXTERNE

Vibratiile autovehiculelor sunt provocate de factori perturbatori exteriori §i
interiori. Factorul cu actiune continud, determinat de profilul suprafetei drumului,
are de obicei un caracter aleator. Se considera insa, cd acest factor perturbator
poate sa varieze dupa o lege apropiatd de cea periodica.

Profilul suprafetei drumului este caracterizat de lungimea /, indltimea #,,
succesiunea §1 frecventa neregularitdtilor. La acelasi numar de neregularitati,
intensitatea oscilatiilor poate sd se modifice pe diferite drumuri din cauza Indltimii
neregularitatilor. Considerand cd, in mod normal, forma neregularititilor este lina,
profilul lor se poate admite sinusoidal. In acest caz ecuatia profilului este:

8
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. h,(7-cos ot) an
2

unde ® este pulsatia factorului perturbator, a carer marime se calculeaza cu relatia:
v

(0=27t7 (1.2)

in care v este viteza automobilului si / este lungimea neregularitatii.
In unele cazuri profilul neregularititilor se considera sinusoidal:
h=h,-sino-t, O<ot<m (1.1)

Compararea vibratilor produse de suprafetele drumului, care au ecuatia
profilului (1.1) g1 (1.1), a ardtat ca intre aceste doua legi este o diferentd mica.

In realitate, de cele mai multe ori, neregularititile suprafetei drumului nu pot
fi descrise prin functii periodice, functia h(z) fiind aleatoare (fig.1.1.a). Aceasta
consta dintr-o distributie continua de functii sinusoidale la toate frecventele, ale
caror amplitudini $1 faze variaza intr-un mod ce nu poate fi prevazut. Cunoasterea
valorilor instantanee ale functiei aleatoare la un moment dat nu dd nici o informatie
asupra valorilor ulterioare ale acesteia. Functia poate sd fie descrisa numal in
termeni statistici, indicandu-se probabilitatea de aparitie a unor anumite
amplitudini s1 frecvente.

oy
h
T b
1 b3
b, b,

0 J >~

t 0} 20 2o Ho ®

a) b)

Figura 1.1. Amplitudinea neregularitatilor drumului

Prin analogie cu functia periodica h(¢) oarecare, la functia aleatoare se
defineste un spectru continuu al distributiei amplitudinilor (fig.1.1.b). Din punct de
vedere matematic functia aleatoare A(t) se exprima prin relatia:

h(t)= [bsin(ot+¢)do = [b-e“'do (1.3)
0 —oC

Spectrelor discrete si continue ale distributiilor amplitudinilor le corespund
spectre similare de distributie a acceleratiilor caroseriilor autovehiculelor.

1.3. SURSE PERTURBATOARE INTERIOARE

Sursa principala de vibratii existentd pe autovehicul este motorul cu ardere
internd, 1ar factorul perturbator este momentul de torsiune care solicita arborele
cotit [37]. Deoarece acest moment de torsiune M, este o functie periodica, el poate
fi dezvoltat in serie Fourier:

(1.4)
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unde:
Mgy - valoarea medie a momentului de torsiune M;
Mgy - amplitudinea armonicii & a momentului Mg;
Y, - fazainitiala a componentei armonice K;
£ - pulsatia fundamentala in timp.

Valoarea coeficientilor din relatia (1.4) se obtine prin analizd armonica, pe
baza diagramei indicate a motorului. Daca viteza unghiulara de rotatie a arborelui

: : © . L -
cotit este ©, atunct Q = 5 la motoarele in patru timpi s1 {2 = © la motoarele in

doi timpi.

Se defineste ca ordin al unei armonici numarul de vibratii efectuate in timpul
unel rotatit complete a arborelui. Rezultd ca, la motoarele in patru timpi se
Iintalnesc ordinele 1/2, 1, 2/3, 1ar cele in doi timp1 ordinele 1,2,3,.. etc.

Cuplul motor periodic variabil excitd intreaga constructie a autovehiculului,
de aceea de relatia (1.4) trebuie s se tind seama la studiul vibratiilor de torsiune
ale arborelui cotit si ale transmisiilor mecanice, a vibratiilor motorului fata de
cadrul autovehiculului, etc. Trebuie precizat cd relatia (1.4) corespunde unel
anumite turatii a motorului si ca urmare este necesar sa fie prelucrate un numar
mare de diagrame indicate pentru un numar mare de turatil §1 sarcini deci trebuie
combinatd cu caracteristicile exterioare si partiale ale motorului.

Un alt factor perturbator interior este momentul de frecare transmis de catre
ambreiaj in timpul procesulul de cuplare la pornirea de pe loc si la schimbarea
treptelor de viteze. Modelarea momentului de frecare din ambreiaj poate sa se faca
in mai multe moduri. Considerand , de exemplu, ca la pornirea de pe loc momentul
de frecare variaza liniar in timp, se poate scrie:

t
B M, — pentruO<t <t
M, ()=""""1, o (1.5)

B M, pentrut > t,

unde:
M, - momentul de torsiune nominal al motorului;
BB, - coeficientul de rezerva dinamic si respectiv static al ambreiajului;
t - timpul de cuplare al ambreiajului.

Pe de alta parte tot pentru calculul momentului de frecare din ambreiaj poate
f1 utilizata relatia

Ma (t) = [MaO - X(O)m —0, )](7_ e—"’ )Sill(&)m —0, ) (1 6)
unde:
M,y - momentul nominal de frecare din ambreiaj;
n - coeficient care caracterizeaza ritmul de crestere a momentului de
frecare la cuplarea ambreiajului;
@, - viteza unghiulard de rotatie a arborelui;
®, - viteza unghiulara de rotatie a discului condus al ambreiajului;

——

- -
' ~. 3
4
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X - coeficient care caracterizeaza inclinarea caracteristicit discului
condus, care indica dependenta momentului de frecare de viteza de
alunecare din ambreia;.

O sursa de vibratii permanente in transmisia autovehiculului o constituie
articulatiile cardanice, mai ales atunci cand montajul nu se face corect sau cand
apar dezechilibriri dinamice. Dupa cum este cunoscut, o articulatie cardanica
modificd vitezele unghiulare si legea de variatie a momentului de torsiune intre
elementul conducitor si cel condus. In general, legitura dintre vitezele unghiulare
ale celor doud elemente este:

0 = BOSNA_ L, €8¢ 4 ()
T ocosTa+tgo, COS™ (@, COS™ & +SIn” @,
unde:
®, - viteza unghiulard a elementului conducator,
®, - viteza unghiulard a elementului condus;
¢, - unghiul de rotatie al elementulur conducator;
a,c;c - unghiul dintre cei doi arbori si respectiv viteza unghiulard
corespunzatoare.
Daca o = ct relatia (1.7) devine:
W, = ot op (1.8)

cos”? @y cos? o+ sin’ ©y

si In acest caz legiatura dintre momentele de torsiune aplicate elementelor
conducator M;; s1 condus M,, va avea forma:
cosch,cosza +sin2q),

M, =M, 05 0 (1.9)

Pentru realizarea sincronismului la transmisiile autovehiculelor se inseriaza
de obicel douad articulatii cardanice.

1.4. ELEMENTE DE DIAGNOSTICARE VIBROACUSTICA

Diagnosticarea prin vibratii a starii de functionare a instalatiilor, utilajelor si
masinilor se bazeaza pe faptul ca in procesul de transfer energetic, orientat catre
realizarea unei functiuni date, diferite componente, situate pe traseul de transfer
energetic, pot fi excitate mecanic, intrand astfel in vibratie.

Modalitatea de manifestare a vibratiei este apreciatd prin deplasare, viteza,
acceleratie, evolutie In timp, spectru de frecventd sau de amplitudine, etc. s1 este
individualizata atit in functie de structura si particularititile constructive si
functionale ale sistemului, cat si prin starea de functionare, performantele, dar si
eventualele defecte.

Procesul se desfasoara constant atata timp cit vibratia componentelor
excitate se manifestd constant. Orice modificare a starii de functionare modifica
implicit conditiile dinamice ale sistemului, conditiile de propagare a undelor
elastice precum si caracteristicile vibratiilor.

11
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Variatia fortelor, pe traseul organe mobile-reazeme-organe fixe, specifica
functiondrii, se manifestd ca vibratie s1 se misoard fie ca miscare relativa a unor
componente, fie ca miscare absoluta.

Vibratia poate fi consideratd ca reflexie a raportului dintre fortd si
impedanta mecanica. Modificarea vibratiel, este un rezultat al modificarn starii de
functionare. In acelasi timp, desi se considerd ci impedanta este factorul mai
cunoscut, se observda cd si aceasta depinde de structura si de particularititile
elementelor sistemului.

Deoarece in functionarea unei masini nu actioneaza o singura fortd ca sursa
de wvibratii si propagarea vibratiei se poate face pe mai multe cdi, este evident ca
raspunsul in vibratie la diversele solicitdri poate deveni deosebit de complicat.
Interpretarea raspunsului cere nu numai experienta, date s1 informatii satisfacatoare
cu privire la particularitatile de vibratie ale masinii, ci si aplicarea unor criterii de
selectie si de apreciere a corelatiei calcul experiment.

Modificarile in starea de functionare a masinii erau sesizate prin evidentierea
zgomotelor s1 vibratiilor, care erau comparate subiectiv cu zgomotul si vibratiile
specifice condititlor sau starii normale de functionare [79]. Aceastd monitorizare
elementara beneficia de doud importante avantaje:

» finetea de analiza a organelor senzoriale ale omului

» posibilitatea de a controla, analiza si diagnostica pe parcursul

functiondrii, fard sa se ajunga la defectare.

Diagnosticarea se bazeazad pe aprecieri subiective, se realizeaza fie indirect
prin sonda de contact, fie direct prin organ auditiv sau mana:

» bataie infundata - deformarea, smulgerea suruburilor de biel;

» bdatal metalice seci - piston sau cilindru uzat;

» suierdturi - ruperea coliviei rulmentului axial din ambreiaj;

» huruituri - defectarea rulmentilor;

» trosnituri - ruperea dintilor la pinioane.

Diagnosticarea obiectiva prin vibratii s-a dezvoltat repede, odati cu
dezvoltarea tehnicii de masurare si de prelucrare a semnalelor, practica aplicarii ei
dovedindu-se de mare eficienta.

Diagnosticarea prin vibratii este preferata, cu rare exceptii, diagnosticarii
prin zgomot, care este afectatd de sursele de zgomot din mediul ambiant,
necesitand fie metode i1 aparatura speciald, fie conditii speciale pentru masurare.

Diagnosticul global, compara una din caracteristicile vibratiei, deplasare,
viteza sau acceleratie mediatd in timp, cu valorile limita prestabilite la nivelul
ansamblului sau subansamblurilor.

dB Nivel de avarie

{ Nivel de avertizare
A A
M%WNWEI de referinta

Hz
Figura 1.2. Nivele starilor de functionare
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Determinarea concretd a starii normale de functionare oferd un suport mai
sigur in luarea decizitlor ulterioare: depdsirea cu 0-8 dB, indicd modificar notabile
de stare; 1ar depdsirea cu 20 dB, indicd defectiuni grave si necesitatea opririi pentru
remedieri (pentru frecvente < 1 kHz; fig.1.2). In figura 1.2 sunt prezentate pozitiile
varfurilor determinate experimental, pentru studierea §1 compararea in timp a
zonelor de coincidentd pe baza unor spectre de referinta.

O privire comparativd evidentiazd cd analizele in domeniul frecventad sau
timp oferda mai multd informatie calitativa si cantitativd in comparatie cu analiza in
amplitudine.

Identiticarea surselor posibile de vibratii se realizeaza pe baza studiului
procesului de functionare; identificarea se rezuma la gasirea frecventelor de baza si
a armonicelor specifice acestor surse. Vibratia ca miscare complexd, captatd de
traductori, este analizatd in componentele ei de frecventa.

Varfurile evidente in spectrul de frecventd se coreleaza cu defectele sau
fenomenele specificate, prezentate in fig.1.3.

dB ( Masa
neechilibrata

Rulment Angrenaj
I\ A A A A JLL o

Hz
Figura 1.3. Aparitia defectelor
In scopul separarii surselor de vibratii in spectrul de frecventa, (fig.1.4), sunt

prezentate, orientativ, in paralel, comportarile unor surse diferite, atat in domeniul
frecventd, cat si in domeniul timp:

b
/\ 1/\; v/r\ /l’ e ded DY __5
\T/ '\ Time T Timp
a ¢
1 >
YT Frecventa
- A T A~ T}
¢ Y | A },_
1T SiaRs Timp " T M\ ﬂr’;‘ 'l" Tirnp
b d
| |
1T,
L ﬁ UL X L EN
YT T 5T Frecventa 1T, Frecventa

Figura 1.4. Comportarea surselor de vibratii
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» spectrul de frecventd, pentru un semnal cu variatie sinusoidala, se reduce la
un singur varf; dacd perioada semnalulur este T, varful este pozitionat la
frecventa 1/T [Hz] (fig.1.4.a);

» un semnal periodic dreptunghiular corespunde vibratiilor care apar la
strangerea insuficientd a lagarelor; in spectrul de frecventa se observa varfuri
corespunzatoare armonicelor impare ale excitatiel, situate la 1/T, 3/T,
5/T...[Hz] (fig.1.4.b); de remarcat este faptul cd intr-o situatie reala, pe
langa armonicele impare, se manifesta si cele pare, frecventa principald fiind
frecventa de rotatie a arborelui;

» defectele in rulmenti $i angrenaje constituie surse de tip impuls in domeniul
timp; in domeniul frecventd, armonicele sunt distantate corespunzator
intervalului de timp dintre impulsuri s1 modulate in functie de uniformitatea
incarcarii corpurilor de rulare, dezechilibrare, etc.(fig.1.4.c);

» semnalul periodic cu perioada T,, este modulat cu perioada T,; in domeniul
de frecventd apar varfuri la pozitia 1/T, [Hz], dar s1 varfuri laterale situate la
distantele 1/T, [Hz] etc. (fig.1.4.d).

Imaginea spectrului de frecventa este deosebit de complexad, greu de analizat
si interpretat in mod obisnuit deoarece:

- un utilaj sau o0 masind complexd prezinta numeroase varfuri;

- dintre acestea, experimentul confirma doar o parte;

- exista posibilitatea suprapunerii varfurilor pe aceeasi frecventa;

- pe traseul undei elastice, componentele care, excitate, intra in
rezonantd, pot deveni, la randul lor, puternice surse de vibratii, cu
numeroase moduri posibile de vibratii.

Desigur ca experienta monitorizarii, a diagnosticarii, intervine cu criteril de
selectie individualizate pe tip de utilaj, sau chiar masina separata sau element.

In cazul rulmentilor, cercetirile experimentale au aritat ci, in spectrul de
frecventd, zona frecventelor joase contine modificari care corespund defectelor
care au aparut si sunt relativ dezvoltate, in timp ce zona frecventelor inalte este
interesanta pentru defectele care sunt in curs de aparitie.

La arbori, cu numeroase moduri proprii de vibratii, exista criterii de selectie
in functie de ponderea lor ca surse de vibratii.

Separarea surselor principale de cele excitate prin rezonanti se realizeaza in
scopul simplificarii diagnosticarii. Procesarea digitala a semnalului permite analize
de frecventa in timp real, astfel incat repetarea analizei, odata cu cresterea turatiei,
conduce la separarea varfurilor corespunzatoare surselor principale, in frecventa, in
crestere odatd cu turatia, de varfurile rezonantelor, fixe in frecventd, indiferent de
turatie .

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

Acelasi interes de simplificare il poate prezenta si aplicarea metodei
Cepstrum sau Wavelet pentru care aparatura moderna oferd posibilititi adecvate de
grupare a armonicelor comune aceleiasi surse de baza.
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in domeniul frecventd, rezultatul analizei constituie ,,semnitura” masinii,
mimitabild si irepetabild in toate amdnuntele. Continutul de informatit al acestel
.semnaturt” este suportul diagnosticarii prin vibratii.

Analiza in timp a semnalului global, sau filtrat pe o anumita frecventa sau
zona de frecventd, asigurd, cu aparaturd simpld, unele concluzii deosebit de utile cu
privire la modificdrile de stare semnificative: inceputul defectdrii, analiza de
frecventd pentru diagnostic, predictia in timp a defectarii finale, necesitatea
reparatiel preventive sau intreruperea automata, inaintea defectarn (fig.1.5).

A Farametri

Defectare de alarrma

[

Nivel de intrerupere
Reparatie preventiva
Inceputul defectarii /

— Nivel de alarma
N //l/magnoza si predictie

Timp*
Figura 1.5. Nivelele modificarilor de stare

Aparitia varfurilor ,,noi”, n raport cu un spectru de frecventa de referinta,
prezintd numarul varfurilor pentru un anumit nivel in unitatea de timp sau raportul

dintre media amplitudinii la nivel de varfuri si media amplitudinii pentru semnalul
de baza (fig.1.6).

m

A \_
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ﬁefectare
limit3

a b.
Figura 1.6.Factorul de varf

Astfel, la rulmenti, evolutia factorului de varf se modifica de la 3:1, in stare
normald, la 10:1...15:1, in stadiul initial de defectare, pentru ca odatd cu
dezvoltarea dimensiunilor defectelor, sa scada din nou la 3:1.

Pentru un numdr mare de sisteme, instalatii s1 masini simple sau de
importantd tehnicd si economicd mai redusd, existd practica utilizarii pand la
oprirea prin defect, fard supraveghere, sau cu supraveghere redusd. Diagnosticarea
prin demontare, control divers s1 montare, pe parcursul exploatarii, sau in final,
este 0 metodad obiectiva recunoscutd, simpld, cu o insemnatd notd de precizie in
concluziile privitoare la proiectarea, executia, montajul si exploatarea masinilor.
Un asemenea diagnostic ,,post factum” este insa neeconomic si adesea ingreunat de
suprapunerea unor cauze si fenomene in stadiile finale ale defectarii.
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Acumularea unor date statistice, pe categorii de masini, coreland starea de
tunctionare cu diversi parametri, inclusiv vibratia, analiza evolutiel in timp a
acestor parametri (fig.1.6), analiza rater defectarilor au permis organizarea
intretinerii si reparatiilor preventive. Acestea s-au stabilit in functie de anumite
procente de defectare acceptate, de exemplu 2%.

Intormatiile obtinute asupra sistemului in functiune se pot dirija, printr-o
supraveghere periodica sau continud, cu functie de protectie si alarmare, automata
sau comandata, catre analiza s1 diagnostic, apoi catre predictie.

1.5. MONITORIZAREA SI DIAGNOSTICAREA PRIN VIBRATII

Supravegherea functiondrii masinilor s1 utilajelor in exploatare prin
parametri specifici procesului de functionare (vibratii, temperaturd, etc.), este
recunoscuta ca o importanta cale de marire a fiabilitatii, eficiente1 de exploatare, a
reducerii costurilor de productie si de exploatare. Scopul utilizarii instalatiilor sau
sistemelor de monitorizare este acela de a verifica normalitatea functionarii, de a
detecta eventualele abateri si de a furniza informatii-suport pentru decizii i
interventii de deconectare sau oprire §1 pentru diagnosticare.

O definitie a monitorizarii poate fi formulatd astfel: activitatea de obtinere a
informatiel de stare de functionare, dintr-un sistem dat, prin intermediul unor
observatii adecvate asupra unor instrumente $i1 aparate de masurd, in scop de
supraveghere si interventie pentru corectie.

Functiile sistemului de monitorizare pot fi de:

» protectie (supraveghere, intrerupere i alarmare), cu oprirea automatad a

functionarii daca starea masinii o0 impune;

» analizi si diagnosticare, cu determinarea cauzelor modificarilor de stare
s1, prin aceasta, predictie, cu selectia principalelor modifican de stare, in
evolutia lor, de prevenire a defectelor, prin stabilirea celor mai eficiente
solutii de interventie pentru eliminarea cauzelor de defectare.

Este evident, cd proportiile calitative si cantitative ale sistemelor de
supraveghere-monitorizare sunt in stransd corelatie cu complexitatea,
performantele si caracteristicile, cu importanta tehnicd si economica a masinilor
sau instalatiilor respective.

Pe langa alte criterii de clasificare, in functie de pozitia in timp, In raport cu
durabilitatea masinii, monitorizarea poate fi plasata:

» pe parcursul procesului tehnologic, dupa montaj, in legitura cu precizia
de executie a componentelor, cu precizia de montaj; monitorizarea se
poate face ,la cald’- in conditii de functionare; sau ,la rece”- cu
antrenare din exterior;

» in timpul rodajului in conditii de functionare in gol sau in sarcind, in
legdtura cu verificarea atingerii parametrilor de proces, cu precizia de
executie sau de montaj, cu depistarea defectelor de proiect sau cu
imbunatdtirea acestuia;

» la pornirea masinilor noi sau a celor reparate, pe locul de asezare final3;
diversitatea amplasamentelor, a conditiilor concrete de lucru face ca
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aceastd monitorizare si aibd cele mair mari pretentit cu privire la
pregatirea personalului sau la aparatura folositd; monitorizarea de pornire
permite verificarea proiectdrii, a echilibrarii, solicitarilor tranzitorii,
precum $i initierea programului de monitorizare de rutind prin
individualizarea datelor generale.

Diagnosticarea prin vibratii este posibila si pe parcursul monitorizarii de
rutind, In cazul unor modificin semnificative de stare. Ea devine cu atat mai
necesard, desi mai dificila, in situatiile de exceptie, care pot culmina cu oprirea
sistemului, atat pentru diagnosticarea in timp real, daca aparatura, personalul si
timpul permit lucrul, cat si pentru diagnosticarea ulterioara. Informatiile oferite de
sistemul de monitorizare trebuie deci sd asigure: stabilirea naturii defectulu,
aprecierea gravitatili situatiei, a consecintelor, orientarea catre actiunile de
Interventie necesare.

Pe plan functional, experienta acumulatd in domeniul sistemelor de
monitorizare permite cateva concluzii:

» Folosirea la nivelul treptelor primare ale sistemului a prelevarii imediate de
semnal pentru functia de alarmd sau de protectie, a automatizarii prin circuite
electrice sau electronice, cu inregistrare in timp, continuu sau periodic, in
vederea asigurdrii unei fiabilitdti superioare;

~ Calculatorul cu program specializat oferd avantaje rentabile la nivelul dirijari
informatiilor, pastrdrii s1 procesdrii lor in vederea interpretdrii pentru
diagnostic. Cateva din aceste avantaje sunt:

- calculatoarele cu viteze mar1 de exploatare pot furniza secvente de
evenimente, in timpul defectdrilor semnificative, pentru operatori sau
expertl;

- parametri controlati pot fi corelati cu ajutorul unor programe adecvate;

- evenimentele zilnice de exceptie pot fi retinute 1 urmarite in timp;

- calculatorul asigura, cu precizie ridicata, efectuarea a numeroase lucrari
de rutind, poate indeplini numeroase functii de analiza: analiza digitala in
frecventd sau amplitudine, comparare de spectre, detectie de defectare,
analiza cepstrum, analiza si mediere in timp.

1.6. BAZELE MONITORIZARII PRIN VIBRATII

Proiectarea sistemelor de monitorizare prin vibratii se realizeaza fie odata cu
proiectarea masinilor sau utilajelor de monitorizat, fie pentru masini sau utilaje
executate In stransd legaturd cu destinatia, performantele, dar si cu amploarea si
consecintele unor eventuale avarii.

Monitorizarea prin vibratii urmareste starea de functionare a masinii prin
intermediul direct sau indirect al vibratiei unor componente, care, in stare normal3
$i cu atdt mai mult in stare defectd, pot constitui surse de vibratie: angrenaje,
rotoare cu discuri, cu palete, arbori, lagire, etc.

Monitorizarea apare ca o etapd superioard in dezvoltarea sistemelor de
control si supraveghere: )
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» Functionarea pand la defect, pentru masini nepretentioase sau dublate, daca
intreruperile de productie nu au consecinte economice sau tehnice grave si daca
reparatiile simple fac posibild exploatarea. Controlul prin vibratii prezintd
interes numai daca oferd indicatii asupra unor elemente care cedeaza cu
precadere.

» Monitorizarea preventivd se recomanda pentru masinile care nu sunt dublate
integral sau pentru care intreruperile neplanificate duc la mari pierdert de
productie. Monitorizarea periodicd sau continud a acestor componente poate
proteja masinile impotriva unor defectari grave, prin oprire imediata.

» Monitorizarea predictivd vizeazd in primul rand masinile, instalatiile,
intreprinderile, cu flux tehnologic continuu, in care opririle accidentale, precum
s1 perioadele de oprire pentru reparatii, revizii, in general, implicd insemnate
pierderi de productie.

In acest caz, starea de functionare a masinilor este urmiriti intermitent,
periodic sau continuu, pand cand modificarea parametrilor controlati este de natura
sd impuna reparatia sau oprirea, in legatura cu defectdri iminente sau prevazute.

Efectuarea analizei in domeniul frecventd si desigur aparatura utilizatd
implica urmatoarele [77]:

» Reprezentarea valorilor de amplitudine in scala logaritmica (dB), care oferd
posibilitatea acoperirii unui domeniu dinamic satisfacator (100dB, fatd de cca
20 dB pentru scala liniard, cu o precizie de 10% in citiri).

» Reprezentarea valorilor de frecventa in:

- scald logaritmica, satisfacdtoare pentru detectia si predictia defectarilor,
in domeniu larg de frecvente; astfel, pentru o transmisie cu angrenaje de
mare putere si turatie, analiza trebuie sa cuprindd domeniul
20Hz...20KHz care include atat frecventa miscarilor de precesie in
lagarele cu alunecare (oil whirl), cat si primele armonice pentru frecventa
contactelor din angrenaje;

- scald hiniara pentru problemele de diagnosticare, depistarea armonicelor
egal distantate in frecventa fiind simplificatd;

- scald hiniard in multipli a1 turatier arborelui, cu o mai buna separare a
armonicelor excitatiel g1 a frecventelor de rezonantd, mai ales dacd
incercarile sau masurarile se repetd la diverse turatii, frecventele de
rezonantd deplasandu-se in spectru, in timp ce armonicele excitatiel au
pozitii fixe.

» Realizarea spectrului de frecvent se obtine prin:

- utilizarea analizei cu banda ingusta, cu analizor de baleiaj, pentru fiecare
spectru; aceastd metoda se poate folosi numai in lipsa altor posibilititi,
datorita timpului indelungat de prelucrare, la un numar restrans de puncte
de control, dar cu costuri care nu sunt de neglijat;

- aceeasl metoda ca mai Inainte, dar cu utilizarea prealabild a unui
inregistrator digital cu mari posibilititi de comprimare si dilatare a
semnalului, care reduce timpul analizei;

- analiza in timp real, cu compresia in timp a semnalului, transformarea
rapidd Fourier (FFT), cu spectru afisat continuu, in domeniu de frecventa
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- analiza in timp real prezintd avantajul incontestabil al informatiei oferite
cu mare rapiditate, pentru fenomenele tranzitorii, unde deciziile se impun
imediat, precum si in cazurile in care este necesara o mediere statistica
de spectre; analiza digitald FFT, pe un calculator de tip universal, nu este
justificatd;

- analiza prin filtrarea digitala a semnalului cu banda procentual constanta,
poate prezenta interes in cazul in care se monitorizeaza un mare numar
de puncte de control, cu orientare spre detectia defectarilor.

» Sporirea rezolutiei in analiza spectrald se poate realiza in legatura cu:

- utilizarea unor functii speciale de pondere sau functii de tip ,.fereastra”
prin filtre adecvate introduse in schema;

- utilizarea efectului ZOOM prin expandarea spectrului in jurul unei
frecvente semnificative.

» Depistarea tendintelor ca si diagnosticarea sunt inlesnite dacd se recurge la
comparatia in timp a spectrelor de frecventd, pentru evidentierea i aprecierea
modificarilor. Comparatia se realizeaza, fie printr-o simpla suprapunere de
grafice, fie asistata de calculator.

Spectrul de referintd corespunde situatiel de functionare normald, fiind
rezultatul unei masurdri concrete, sau este stabilit prin mediere.

Compararea unor parametri, cu variatie in timp (fig. 1.5.), cu valori de
referintd s1 mai ales, adoptarea pe aceastd bazd a unor decizii de reparatie
preventiva sau de oprire, impune o serie de precautil.

Modificari minore de turatie, in spectre cu rezolutie find in frecventd, conduc
la concluzii nejustificate, prin suprapuneri necorelate frecventa-turatie. In legatura
cu aceasta, fie cd se recurge la normalizarea spectrului in functie de turatia
arborelui, fie cd pentru spectrul de referinta se practicd extensii. Se apreciaza astfel
ca suficientd extensia la nivelul varfurilor cu céte o linie la dreapta si la stanga. In
figura 1.7. se poate observa spectrul normal pentru vibratia la nivelul unor lagare
de compresor (fig.1.7.a), spectrul extins de referinta (fig.1.7.b) si spectre misurate
la interval de o luna, care aratd in crestere, impunand in final o reparatie.
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Figura 1.7. Spectrul normal al lagarelor

» Analiza concomitentd pe doud canale pentru studiul in paralel al excitatiei si
raspunsului.
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» In afara acestor resurse, pentru cresterea performantelor analizer in frecventa,
mai pot fi mentionate urmatoarele:

medierea in timp a mai multor spectre pentru eliminarea zgomotului de
fond si evidentierea mai pronuntatd a varfurilor semnificative (fig.1.8);

\

Frecventa Frecvents

Frecventa Frecventd

Figura 1.8. Medierea spectrelor

efectuarea medierii sincrone a spectrelor numai pentru armonicile de
interes, eliminarea zgomotulut de fond s1 a componentelor
nesemnificative oferd conditii avantajoase pentru interpretare;

repetarea analizei la intervale de timp prestabilite si reprezentarea
rezultatelor in 3D, in functie de timp, frecventa excitatiilor, respectiv
viteza arborelui de rotatie, etc;

reluarea 1n analiza de frecventd a logaritmului amplitudinii semnalului in
spectrul de frecventa, pentru evidentierea periodicitatilor din spectrul de
frecvents;

analiza de tip interspectral pentru a reliefa caracteristici mutuale de
semnal in domeniul frecventd, interpretarea rezultatelor solicitand criterii
de selectie adecvate pentru evitarea unor erori;

analiza interspectrald permite determinarea functiei de rispuns sau de
transfer pentru raportul intrare/iesire sau intre doud puncte oarecare
dintr-un sistem; rezultatele, iIn magnitudine si fazd pot conduce la
identificarea rigiditatilor, maselor, amortizarii sistemelor de vibratie,
asigurand totodatd s1 informatii necesare pentru analiza modal3; functia
de raspuns se obtine inregistrand concomitent excitatia, de tip periodic,
aleator sau impuls, si raspunsul de vibratie; dacd experimentul asigura
evitarea Inregistrarii unor semnale secundare sau parazite, ca §i alterarea
prin distorsiuni, rezultatele ofera cu destula claritate, zonele de rezonanta
ale sistemului, caracterizate prin varfuri ale functiei de raspuns in modul
s1 variatii bruste de faza (fig. 1.9);
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F
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Frecventa

Figura 1.9. Analiza interspectrala

analiza prin functia de coerentd da indicatil de precizie asupra corelatiel
dintre doud semnale, functia de coerentd se calculeaza prin raportarea
functiei interspectrale la spectrele de densitate de putere pentru fiecare
din cele doud puncte din sistem analizate; valoarea ,,0” indicd lipsa
corelatiel dintre semnalele celor doud puncte, 1ar valoarea ,,1”, o perfecta
dependenta sau corelatie (fig. 1.10);

1 - —
Coerenta

0fF

NARAL

Frecventa

Figura 1.10. Functia de coerenta

analiza prin functia de coerentd se poate desfasura la nivelul spectrelor
de putere, pentru identificarea surselor, prin multiplicarea, in domeniul
frecventd, a spectrului functiei de raspuns in putere, pentru o pozitie
oarecare, cu functia de coerentd intre semnalul acestei pozitii st o alta
pozitie de referintd; dacd nivelul global este rezultanta actiunii mai
multor surse care nu sunt reciproc coerente, puterea coerentd rezultantad
da indicatii asupra participarii fiecdrei surse in semnalul global;

in sfarsit, analiza modalad, folosind functia de rdaspuns in frecventa,
determinata in diferite puncte ale unei structuri in vibratie pentru diferite
amplasamente sau particularitati de excitatie, da posibilitatea cunoasterii
calitative si cantitative a modurilor de vibratie; in acest fel, pentru un
model conceput eficient pe cale teoretica si experimentald, proiectantul
poate obtine nu atdt informatii suplimentare asupra unor comportari
cunoscute, cat informatii despre modificari posibile in comportarea
modelului, ca raspuns la modificari ale unor componente sau
caracteristicl; asemenea reprezentdri aratd zonele cu tensiuni maxime i
minime, zonele de rigiditate maxima (noduri), punctele recomandate
pentru fixarea pe fundatie, etc.

Analiza In domeniul timp apare intr-o prima apreciere ca una dintre cele mai

simple metode si oferd rezultate semnificative in situatii destul de numeroase in
care componentele semnalului sunt putine la numir si de tip periodic.

Componentele numeroase nu pot fi separate si cu atat mai mult explicate in aparitia
s1 evolutia lor.
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Interpretarea se complicd mult dacd semnalul analizat este dc tip aleator (ﬁg
I.11.a). Practicarea unei procesari de mediere in raport cu un fenomen periodic
oarecare (angrenare, paletd de turbind in wvibratie, etc.) clarificd forma de
reprezentare (fig. 1.11.b).

r)(’ a ‘! %U\ F ﬁ\ p‘\k’f}r“‘fwl‘!"lb‘|'l’|l‘}

Timp Tirmp

a. b.
Figura 1.11. Semnal aleator

Esantionul de semnal este astfel prelevat in timp, incat procesul de
esantionare incepe si se termind concomitent cu impulsul de sincronizare de
referintd. Alte componente care pot s apara accidental, care nu sunt corelate cu
fenomenul de bazd si deci, cu impulsul de sincronizare, nu sunt aplicate prin
Insumare in timp §1 prin mediere tind catre zero.

Analiza functiei de autocorelatie, tot in domeniu timp, este orientata citre
determinarea unor eventuale periodicitdti intr-un semnal cu o formd arbitrara in
evolutia sa in timp. Functia de autocorelatie stabilitd experimental poate oferi, de
asemenea, indicatii asupra intervalului de timp intre diferite emisii si surse, implicit
asupra traseului de unda.

Analiza de intercorelatie urmareste definirea relatiei de dependentd dintre
do1 parametri. De asemenea, se pot stabili date cu privire la traseul de unda pe baza
intervalului de timp dintre diferite pozitii de masurare. Aportul de informatii este
doar calitativ si putin eficient in diagnosticarea periodicititilor.

Tot in domeniul timp, folosirea unei tehnici de filtrare adaptivd a semnalului
a oferit posibilitati de inldturare a zgomotului de fond, de imbunatatire a raportului
semnal-zgomot pe baza sumarii semnalului contaminat de zgomot cu un alt semnal
corelat cu zgomotul de filtrat adaptiv (fig.1.12); analiza ulterioara in frecventa va
interveni cu caracteristici suplimentare de precizie.

0 0
Figura 1.12. Filtrarea adaptiva a semnalului

In domeniul amplitudine masurarea densitétii de probabilitate a amplitudinii
da indicatii asupra imprastierii rezultatelor sau caracterului aleator al semnalului.
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1.7. NOTIUNI DE PROBABILITATE IN DIAGNOSTICARE
1.7.1. Generalitati

Diagnosticarea starii de functionare a sistemelor, masinilor si utilajelor pe
baza unor informatii, care nu pot fi decat limitate in cantitate si calitate, constituie
una dintre problemele de actualitate ale tehnicii 1 prezinta interes nu numai pentru
exploatare, ci si pentru proiectare $i conceptie.

Pentru starea unui sistem, in dependentd de parametrii independenti x,, se
poate scrie X=x(X;,X2,Xs,...,X;), in care pentru parametrul x; pot fi cunoscute m
valori sau date [68], [88].

Un parametru ,,simplu” poate prezenta numai doud informatii specifice sau
date (m=2), de exemplu, ,,se roteste” sau ,,nu se roteste”.

Alti parametri pot prezenta mai multe informatii semnificative, de exemplu
pentru nivelul de vibratii, apreciat prin trepte de amplitudine a acceleratiei (xy):

x, > x, (107 107 (x (107, 107 (x, (107" x )10 'm/s’
Xp =X, i i3 X

In conditiile unei aparaturi dezvoltate, de asemenea, in conditii de informare
suficientd, starea de functionare se poate descrie printr-un vector, cu variatie
continud, intr-un spatiu multidimensional:

X(X1,X2,X3,...X)),
fiecare vector-parametru x; prezentand o repartitie continua.

Problema diagnosticarii starii de functionare poate fi formulatd, in general,
astfel:

Pentru un sistem dat in functiune prezinta interes stabilirea prin diagrami a
unui numar de stari in care sistemul se poate afla. Fiecare stare se caracterizeaza
prin parametri, cu repartitii discrete sau continue.

In cele ce urmeaza se prezinti unele elemente ale metodelor probabiliste, cu

PPN

1.7.2. Metode probabiliste de diagnosticare

Metoda Bayes [79] apare ca un instrument eficace, putind, in vederea
interpretdril conditiilor de diagnosticare, sa considere atat parametrii cu repartitii
de valori discrete, cat si continue.

Dacd se noteazd cu D; starea de functionare pentru diagnostic si x; un

parametru de tip simplu, atunci probabilitatea de manifestare a ambelor evenimente
este data de:

P(D;x;)=P(D)P(x;/D;)=P(x;))P(D,/x)), (1.10)
din care rezulta
P(D,;x;)=P(D,)P(x;/D)/P(x;) (1.11)

unde:

P(D,) - probabilitatea diagnosticului D; stabilitd pe baza datelor statistice, la
un timp dat;
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P(x;) - probabilitatea de manifestare a parametrului x; in sistemele urmarite,

indiferent de starea lor;

P(D/x;)- probabilitatea diagnosticului D;, in conditille cunoscute ale
influentei parametrului x; asupra sistemului, respectiv stari de
functionare;

P(x/D,)- probabilitatea de manifestare a parametrului x; in starea D,

Daca din totalul de sisteme, la un moment dat, in starea D, se afla N, sisteme,

atunci:
P(D,)=N,/N (1.12)

Daca printre cele N, sisteme aflate in starea D,, la N, se manifesta parametrul

x,, atunci:
P(x/D;)=N;/N; (1.13)

In sfarsit, din totalul de sisteme N, parametrul x;, se manifestd numai la N,

sisteme si deci:
P(x)= N;/N (1.14)

Se considera in continuare multimea x(x,,x>,...x;) de tip multi-informational

si x o realizare concretd a unei asemenea multimi de parametri. Pentru un
parametru oarecare x;, informatia cu indicele m; se scrie xj:x*j-,,y.

Relatia lui Bayes, pentru o multime de parametri multi-informationali este
urmatoarea:

P(D,x")=P(D)P(x /D)/P(x), (1.15)
in care P(D,x ) este probabilitatea starii D, dacd complexul de parametri are

realizarea x . Cum sistemul diagnosticat se poate afla ,,intr-una si numai una” stare
de functionare:

iP(D,,):l (1.16)
Probablizllitatea de manifestare a multimii de parametri devine:
P(x)=P(D,)P(x"/D})+...+P(D)P(x'/D,)=Y P(D)P(x'/Di)  (1.17)
si relatia lu1 Bayes devine: N

P(Di’x*): "P(D‘.)P(x /D[) (118)

> P(D,)P(x" /I D,)

i=1
In majoritatea cazurilor practice se considerd cd parametrii x; nu sunt
interdependenti, deci relatia generala

P(x"/D;)= P(x" )/D)P(x o/ x'|D})... P(x /x| X 3... X'y 1Di) (1.19)
se simplifica astfel:
P(x'/D)= P(x"/D,) P(x'¥D,)... P(x /D, (1.20)
Daca, de exemplu, parametrii x, 1 X, sunt interdependenti,
P(x"; x /Di)=P(x"/D,) P(x" /D)) (1.21)
SI:
P(x" /D) P(x o/ x" D)= P(x", x"»/D)), (1.22)

care va inlocui produsul primilor doi factori in expresia (1.15).
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[n ipoteza considerdrii absentei manifestarii unui parametru, de exemplu X,
cu notatia v, , se observa ca:
P(}I/Q,)=1- P(x" /D, (1.23)
care va inlocut P(x ,/D,) in formula (1.16).
De notat de asemenea ca:

mjf

S [P, 1)) (1.24)

mj=1
respectiv suma probabilitatilor de manifestare a parametrilor x;,, in starea D, este
egala cu unitatea.

In cazul unor distributii continue pentru parametrii x, pentru fiecare stare D,
trebuie cunoscutd densitatea de repartitie f(x‘/DJ pe calea unor analize statistice
prealabile, desigur mai amanuntite decat in cazul precedent. De reguld, _pentru
aceasta repartitie se stabileste repartitia normala. Coloanele P(x ,/D,) P(x j,,,/D,)
corespunzitoare parametrului x; pentru care se cunoaste legea de repartitie, se
inlocuiesc cu expresiile specifice repartitiei normale:

f(x/Dy)= P(x /Dl)———exp —x;i)’ /201 (1.25)
o, N2
in care:
T dispersia repartitiel continue a parametrulul x; pentru starea i;
x T valoarea semnificativd a parametrului x;;
x: - media repartitiei continue normale a parametrului X;; pentru starea 1.

Ca recomandare generald, se poate retine cd, pentru un sistem, cel mai
semnificativ diagnostic ,,i”” asigurd conditia

P(D,x")=max (1.26)
in acelasi timp cu conditia:
iP(D,./x‘):l (1.27)

Pe de alta parte, daca probabilitatile calculate P(D,x ), desi maxime, nu sunt
suficient de mari (de exemplu mai mici de 0,4...0,5), bazele de stabilire a
diagnosticului trebuie reluate.

Se poate stabili astfel regula: - complexul de parametri determinati
experimental sau in practici x poate defini o stare D; dacd P(D;x )=max si daca
P(D,x")>P,, unde P; este o probabilitate limita pentru starea D, (se poate
recomanda P, >0,9).

Se observa astfel ca semniﬁcativ diagnosticul de stare D, (cresterea pasului
lantului), in raport cu parametrii x 12 X 21, (v1brat11 $1 puterea motorulut), D;
(functionarea normald) in raport cu parametrii x ;> X ;; (absenta vibratiilor si
mentinerea normald a puterii motorului); diagnosticarea starii D, (defectarea
sistemului de intindere) nu apare ca semnificativd in decizii, datorlta in pr1mul
rand, probabilititii reduse de aparitie; interventia parametrului x>, sau x o
(reducerea puteril motorului) nu apare ca semnificativa in diagnosticarea starii D,
sau D; In 1poteza ca nu se considerd si alti parametri semnificativi (alimentare
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* *

etc.); diagnosticarea starun D; pe baza parametrilor x',,_ X Xy X s apare ca
nerealizabild, fapt explicabil.

De remarcat este faptul amplificarit volumului analizer o datd cu numarul
starilor de functionare si al parametrilor semnificativi pentru aceste stari.

Astfel, daca numarul de stari pentru diagnostic este # st numarul de valori
pentru fiecare din ceilj parametri semnificativi este m;, , atunci numarul relatiilor de

/
tip (1.10) este n][m, . Aplicarea criteriilor de selectie, prin reducerea numarului
/=1

de valori semnificative ale parametrilor x'j , constituie o prima cale de simplificare.
Metoda statistica s-a dezvoltat in special in radiolocatie, dar se aplica cu
rezultate bune si in problemele de diagnostic tehnic.

Se efectueaza astfel masuran asupra parametrului x (de exemplu, nivelul de
vibratii) s1 pe baza rezultatelor obtinute urmeaza sa se stabileasca diagnosticul D,
(stare normald) si1 decizia de continuare a functionarii, sau D-> (stare
necorespunzatoare), respectiv decizia de oprire.

Se presupun cunoscute repartitiile parametrului x in cele doud stari, D, f;(x);
D>.f>(x), conform figurii 1.13, s1 se adopta un nivel limita, pentru vibratii, x,.

X W A X, X

Figura 1.13. Repartitiile parametrului x

Urmeaza:
x<xy, x €D, stare normala;
x>xy; x €D,, stare necorespunzitoare.

Se observa, de asemenea, ca adoptarea nivelului limitd x, implica un risc
anumit, ilustrat prin intersectarea domeniilor D, si D,.

Apar deci doud tipuri de risc: riscul ,,alarmei false”, cind un sistem
corespunzator este apreciat ca necorespunzdtor si ,riscul nerealizarii scopului”,
cand sistemul necorespunzator este apreciat ca normal (riscul producitorului si
riscul beneficiarului sau eroare de ordinul I si II).

Pentru x, dat, probabilitatea alarmei false este:

a = jf, (x)dx (1.28)
s1 probabilitatea scopului este:
B = [f,(x)dx (1.29)

Daca se stabilesc pe baze statistice probabilitatile de stare P(D,), respectiv
P(D;), $1 dacd costurile pe care le implici alarma falsi se noteazi cu C-,, respectiv
costurile nerealizarii scopului cu C);, costul riscului global este:
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C=CyP(D)) [fiw)ds+ CP(Dy) | f2(x)dx (1.30)
Pentru conditia de minim,
§§ =~ C+,P(D)f (xo)+ C2P(D2)fs(x)=0 (1.31)
S
ﬁ(-\'o)/f:(-\'o):C/:P(D:) /C>P(D,) (1.32)

care asigura costuri minime, valabild pentru repartitiile monomodale si din care se
poate deduce xy.

Metoda Newman-Pearson, pentru sistemele cu un singur parametru (x),

considerd un nivel admis pentru probabilitatea de alarma falsa, din care se deduce
valoarea x;.

a]-fl(.\')d.\‘:a, (1.33)

Se poate considera si posibilitatea de determinare a valorii x, din conditia de
nivel admis pentru nerealizarea scopului:

[fuwdv=b (1.34)

unde:

b <1/kN (1.35)
cu k=1...10 $1 N numarul total de sisteme aflat in exploatare; in orice caz, b<0,05
astfel ca riscul de nerealizare a scopului si fie redus.

Metodele statistice, In cazurile in care costul nerealizarii scopului sau al
alarmei false este foarte ridicat, admit existenta unor zone de nedeterminare
(fig.1.13), delimitate de valorile x,, x, ale parametrului x, astfel ca:

x<x, x€Dy; x>xp, x€D>; X <x<x, (1.36)

Daca se noteaza cu Cj costul nedeterminarii starii de functionare, reluiand
relatia (1.30) pentru costul global C, se obtine:

C=C,,P(D,) j f,(x)dx + C;2P(D3) j f,(x)dx + Co[P(D) | j f,(x)dx +

+P(Dy) [f,(x)dx] (1.37)
Conditiile de minimum devin:

g_c =CP(D)fi(xe) - ColP(D)fi(xa)+ P(D)f2(xa)] =0

29

a

STC =-C_?IP(DI)fI(xb)+C0[P(D/)f1(xb)+ P(DZ)ﬁ(xb)]ZO (138)

b
de unde rezulti:

fi1(x)/fo(xa)=(C2-Co)P(D;)/CoP(D,)
Jitxp)/f2(xp)=CoP(D2)/(C;-Cy)P(D)),
din care se determina x,, xp.
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2. DIAGNOSTICAREA DEFECTELOR LA CUTII DE VITEZA

2.1. ROLUL CUTIEI DE VITEZE

Rezistentele la inaintarea automobilului variaza mult in functie de conditiile
de deplasare $i corespunzdtor acestora trebuie modificata si forta de tractiune.
Marea majoritate a automobilelor actuale sunt echipate cu motoare cu ardere
internda, a caror particularitate constd in faptul ca permit o variatie limitata a
momentulul motor, respectiv a fortel de tractiune. Din aceasta cauza, automobilele
prevdzute cu motoare cu ardere interna sunt inzestrate cu cutie de viteze avand
rolul:

- sa permita modificarea fortei de tractiune de variatia rezistentelor la

Inaintare;

- sa permita deplasarea automobilului cu viteze reduse ce nu pot fi
asigurate de catre motorul cu ardere internd, care are turatia minima
stabilitd relativ mare;

- s permitd mersul inapoi al automobilului fara a inversa sensul de rotatie
a motorului;

- sa realizeze intreruperea indelungatd a legdturii dintre motor si restul
transmisiel, in cazul in care automobilul std pe loc, cu motorul in
functiune.

Cutiile de viteze trebuie sa asigure automobilului cele mail bune calitati
dinamice si1 economice la o caracteristicd exterioard datd a motorului; actionare
simpla s1 comoda; functionare silentioasd; constructie simpla; randament ridicat;
sigurantd in functionare; fiabilitate ridicata; greutate mica; gabarit redus; intretinere
usoara.

2.1.1. Clasificarea cutiilor de viteze

Cutnile de viteze utilizate la automobile se clasificd dupa modul de variatie a
raportului de transmisie 1 dupa modul de schimbare a treptelor de viteze.
Dupa modul de variatie a raportului de transmitere, cutiile de viteze pot fi:
- in trepte (cu etaje), la care variatia raportului de transmitere este
discontinui;
- continue sau progresive, care asigurd intre anumite limite o variatie
continuad a raportului de transmitere;
- combinate, care reprezintd o asociere intre o cutie de viteze progresiva si
una in trepte.
Cutiile de viteze in trepte se clasifica in functie de pozitia axelor arborilor si
dupd numarul treptelor pentru mersul inainte.
Dupd pozitia axelor arborilor, in timpul functionarii, cutiile de viteze in
trepte pot fi:

- cu axe fixe (simple), la care arborii au axa geometrica fixa;
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planetare, la care axele unor arbori executa o migcare de revolutie

Dupa numarul treptelor de viteze, cutiile de viteze pot fi cu trei, patru, cinci
sau mai multe trepte.

Cutiille progresive se clasificd, dupd principiul de transformare a
momentului, in:

mecanice, de tipul cu frictiune si cu impulsuri;
hidraulice, de tipul hidrodinamice sau hidrostatice;
electrice.

Cutiile de viteze combinate reprezintd, in general, o asociere intre un hidro-
transformator si o cutie de viteze in trepte, de obicel planetara.
Dupa modul de schimbare a treptelor de viteza, cutiile de viteze pot fi:

cu actionare directd, la care schimbarea treptelor se face, in general,
manual sau cu ajutorul unui servomecanism;

cu actionare semiautomatd, la care numdrul de operatii necesare la
trecerea In treapta urmatoare se reduce (stabilirea treptei de viteza se face
de catre conductor, dar schimbarea se efectueazid de catre un
servomecanism);

cu actionare automatd, la care schimbarea treptelor se face in mod
automat, in functie de conditiile de mers (caracterizate de pozitia clapetel
de admisie a carburatorului, respectiv parghia de comanda a pompei de
injectie si de viteza automobilului, asigurand automobilulur regimul
optim de miscare in ce priveste calitdtile dinamice sau economice.

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

In prezent cele mai raspandite la automobile sunt cutiile de viteze cu variatia
in trepte a raportului de transmitere, cu arbori cu axe fixe si cu actionare mecanica.
Aceste cutil de viteze permit obtinerea variatiei raportului de transmitere in limitele
necesare pentru o constructie nu prea complicatd, cu un randament ridicat i la un
cost scazut.

Partile componente ale unei cutii de viteze in trepte sunt:

mecanismul reductor (cutia de viteze propriu-zisd);
sistemul de actionare;

dispozitivul de fixare a treptelor;

dispozitivul de inchidere a treptelor.

Mecanismul reductor constituie partea principald a cutiei de viteze si
serveste la modificarea raportulul de transmitere, respectiv a momentului motor, in
functie de variatia rezistentelor la inaintarea automobilului.

Mecanismul reductor se compune din doi sau trei arbori pe care se afld
montate mai multe perechi de roti dintate (cu ajutorul cadrora se transmite miscarea
intre arbori) s1 dintr-un carter. Sistemul de actionare serveste la cuplarea si
decuplarea treptelor, dispozitivul de fixare nu permite trecerea dintr-o treaptd in
alta sau in pozitia neutrd, decat la interventia conductorului, iar dispozitivul de
zavorare (blocare) nu permite cuplarea simultana a mai multor trepte.
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Cuplarea treptelor la cutiile de viteze se poate obtine: prin roti dintate cu
deplasare axiala; prin roti dintate cu angrenare permanenta si mufe de cuplare.

Cuplarea treptelor cu roti dintate cu angrenare permanentd si mufe de
cuplare poate fi: cu mufe de cuplare simple; cu mufe de cuplare cu dispozitiv tip
roata libera.

2.1.3. Solicitarea transmisiei la cuplarea treptelor

In figura 2.1. este reprezentat modelul dinamic al transmisiei automobilului
pentru determinarea solicitarilor la cuplarea treptelor.

e
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Figura 2.1. Modelul dinamic al transmisiei

Pentru cuplarea treptei este necesar ca pinionul 3 sd se deplaseze pe
canelurile arborelui secundar 5 pand va angrena cu pinionul 4 al arborelui
intermediar 6. Se considerd ci, fnainte de cuplarea pinioanelor 3 s1 4, arborele
secundar 5 si arborele intermediar 6 au viteze unghiulare diferite (@ # @), 1ar in
cazul pornirii din loc a automobilului arborele secundar are w, = 0. In ambele
cazuri, In momentul cupldrii pinioanelor, vitezele lor tangentiale trebuie sa se
egaleze instantaneu. Pinionul condus 3 este solidar la rotatie cu arborele secundar
pe care se gaseste volantul conventional, cu momentul de inertie al masei
automobilului, aflate in miscare de translatie, si al celorlalte piese ale transmisiel
(transmisia longitudinald, transmisia principald, diferentialul, arborii planetart si
rotile motoare), legate cinematic permanent de arborele secundar, cand cutia de
viteze se gaseste In pozitia neutrd. Pinionul conducator 4 este solidar la rotatie cu
arborele intermediar, iar prin intermediul rotii 7 si al pinionul 2 cu arborele primar
1 pe care se gaseste volantul conventional, cu momentul de inertie /,, echivalent cu
momentul de inertie al pieselor legate cinematic cu arborele primar, cand
ambreiajul este decuplat (partea condusa a ambreiajului si arborele intermediar).

La cuplarea celor doud sisteme ce se rotesc cu viteze unghiulare diferite si
poseda o mare inertie, apar forte percutante foarte mari, deoarece angrenarea, prin
egalarea instantanee a vitezelor tangentiale a pinioanelor este similard cu o ciocnire
intre doud corpuri rigide. Actiunea fortelor percutante care intervin intr-o ciocnire
se exprima cu ajutorul percutiei P.

Pentru determinarea percutieil care actioneazd asupra arborelui secundar, la
intrarea In angrenare a pinioanelor 3 si 4, se porneste de la relatia cunoscuta
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M =1 -dw/dr. Prin inlocuirea momentulut M, = Fr; se obtine Fridt = I.dw. Dacd se

integreaza aceasta expresie, in Ipoteza cd sub actiunea momentulur M, viteza
unghiulara a arborelui secundar creste de la o, pand la o,, se obtine:

r [ Fdr=1 (0, - o,) (2.1)
in care:
P = [* Fdr - percutia

F — forta percutanta care actioneaza asupra danturii;

r; —raza cercului de divizare a rotii 3

Rezultd, deci, pentru arborele secundar relatia:

P-rn=1, (a);. - a)s) (2.2)

Pentru a scrie o relatie asemandatoare pentru arborele intermediar, trebuie
redus la acest arbore momentul de inertie /,. Notand cu /; momentul de inertie
redus la arborele intermediar, din conditia egalitatii energiel cinematice
[0 /2=1, 0 /2 Tezultd I, =1, o} [o] .

Cunoscand momentul de inertie /;, se poate scrie o relatie analoga si pentru
arborele intermediar:

Por=1, .Z_E(w, - ;) (2.3)

in care:

®, =0, r/r, este viteza unghiulard a arborelul intermediar inainte de

Iintrarea in angrenare a rotilor;

w =w,-r/r, este viteza unghiulard a arborelui intermediar dupa
angrenarea rotilor.

Daca se tine seama cd percutiile P s1 P’ sunt egale, din relatiile (2.2) s1(2.3)
rezultd viteza unghiulara o, :

 Joi + o,

w = p o 2.4
* 1i' +1, (2:4)

poovi

in care:
i, =r/rr/r, esteraportul de transmitere dintre arborii primar §i secundar.

Inlocuind pe w, in relatia (2.2), rezultdi momentul percutiei care apare la
schimbarea treptelor:

P.r = 1p15'lcvi(a)s _lcviws)
ry =

12 +1 (2)
plevi s

Din analiza relatier (2.5), rezultd cd momentul percutiei este direct
proportional cu diferenta (a)p —in,,.a)s). Pentru a micsora socul care apare la

cuplarea rotilor, trebuie ca aceasta diferentd sa fie cat mai mica sau egala cu zero.
In cazul cutiilor de viteze, reducerea diferentei dintre vitezele unghiulare se obtine
prin utilizarea cutiilor de viteze cu sincronizatoare sau utilizarea dublei debreier.
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Considerdnd ca treapta cu raportul de transmitere /., se cupleaza in procesul
de demarare al automobilului, atunci inainte de angrenarea pintoanelor 3 s1 4, cand
cutia de viteze se afld in treapta /—/, intre vitezele unghiulare ale arborelui primar
si arborelui secundar exista relatia:

w,= R (2.57)
in care:

i ., este raportul de transmisie al cutiel de viteze in treapta /—/, care a

precedat treapta i care se cupleaza.

De asemenea, momentul de inertie /, redus la arborele secundar va deveni

Tinand seama de relatiile lu1 /; $1 w,, momentul percutiei devine:

poy, =Ll L’ —1) (2.6)

’ 13’ + IS l'('\'l
Din analiza relatiei (2.6), rezulta urmatoarele:
- momentul percutiei (socul), care actioneaza asupra dintilor pinioanelor

care se cupleazd, este cu atdt mal mare cu cit viteza unghiulard a
arborelui secundar w_ este mai mare;

- momentul percutiel este cu atdt mai mare cu cat raportul dintre rapoartele
de transmitere a doua trepte vecine este mai mare.

2.2. MODELAREA ELEMENTELOR CUTIILOR DE VITEZA

In acest subcapitol sunt prezentate modelele globale de analiza a
mecanismelor de transmitere cu roti dintate s1 metodele de analizd a acestora.
Aceste mecanisme considerate au un comportament neliniar, 1ar analiza statica este
etapa prealabila pentru studiille dinamice realizata prin liniarizarea
comportamentului in jurul punctului de functionare.

Mecanismele de transmisie de putere sunt formate din structuri cu
comportament liniar (arbori, carcasd,..) si de elemente de legiturd cu
comportament neliniar (rulmenti, angrenaje,...). Modelarea trebuie si tind cont de
aceste caracteristici.

Tehnicile prezentate in acest capitol se refera la modelarea elementelor
componente ale unei cutii de viteze de autoturism. Elementele componente ale
cutiel de viteze sunt prezentate in figura 2.2.

Elementele neliniare ale cutiei de viteze sunt:

Rulmenti:

- RI11,R12, R31, R32 curole conice;
- R21 cubile;
- R22 curole cilindrice;
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Carcasa c.v. Carcasa ambreiaj
| B R 12
R 11 | A RD 1 Arbore primar
¢ < | I
% il : Arbore secundar
RD 5 S
| Eie el R 22
, 2 7 =
R 21 £ ¢ RD td
I‘m Tl
T B R 32
RD 4 ik Jj%‘ T
RD 3 RD 2 N =[N} I
| DN el A A

R 31 %[k

Arbore transmisie

Figura 2.2. Cutia de viteze

Angrenaje cilindrice exterioare :

- Angrenajul de intrare;

- Angrenajul treptei 1 de viteza;
- Angrenajul treptei 2 de viteza,
- Angrenajul treptei 3 de viteza;
- Angrenajul treptei 4 de viteza,
- Angrenajul treptei 5 de viteza;
- Angrenajul de iesire.

Arbort:
- Arborele de intrare;
- Arborele secundar,
- Arborele de transmisie (iesire).

2.2.1. Modelarea rulmentilor

Ideea esentiald urmarita este de discretizarea rulmentului in “elemente de
rostogolire” cu role sau bile si de asociere fiecirui element un element finit.
Aproximarea prin metoda fortelor clasice pentru rulmenti [88], [102], [162] a fost
inlocuita cu metoda deplasarilor in scopul utilizdrii unei metode globale care
permite legatura intre calculul rulmentului si calculul structurii globale.
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Aceste elemente numite “elemente de rostogolire” considerate ca fiind o
placd pland face legatura intre un nod al inelulur interior si un nod al inelului
extertor prin intermediul unei matrice de rigiditate cu dimensiunile 10x10. Aceastd
matrice stabileste legdtura intre cele zece grade de hibertate active (2x3 grade de
libertate de translatie s1 2x2 grade de libertate de rotatie) si asigurd transmiterea a
trei forte s1 doud momente. Gradele de libertate corespunzatoare rotatiel
rulmentului sunt libere de toate legdturile nici un moment nu este transmis pe
directia respectiva.

Inel exteriar
\ Elernent de rostayolire

Carpuri de
rostogolire

Inel interiar

Figura2.3. Discretizarea rulmentilor in “‘elemente de rostogolire”

Discretizarea inelelor a fost verificatd prin urmatoarele ipoteze:

~ sectiunea transversala a inelelor este nedeformabila.

» pentru fiecare corp de rostogolire corespunde un nod al inelului
exterior s1 un nod al inelului interior. Aceste noduri sunt situate
intr-un plan radial care contine centrul corpului de rostogolire.

Pentru ansamblul lagirelor cu rulmenti, la care bilele sau rolele pot fi
asimilate cu corpuri solide, principiile determinarii elementelor rulmentilor prin
aproximarea cu elemente finite clasice sau prin calculul numeric sunt identice.
Integrarea elementelor constd in a determina, pentru deplasdrile date de nodurile
legate N, si N,, ale inelului interior respectiv exterior (fig.2.3.), deplasarile
elementare ale centrului C, al corpului de rostogolire, asigurand echilibrul acestuia
din urmai in plan radial.

Figura 2.4. Sectiuni prin" elementul de rostogolire”
intr-adevér, pentru deplasdri cunoscute ale nodului din fiecare inel, corpul de

rostogolire va fi supus la forte de contact la nivelul caii de rulare si umeri. Aceste
efortur1 O sunt estimate de teoria lui Hertz la presiune de contact:
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0=C3" (2.7)

!
unde

- O reprezintd deformarea corpurilor in contact, n fiind un exponent care

depinde de natura contactului

- C, este constanta de rigiditate a contactului definitd de Hertz s1 depinde de

geometria rulmentului si caracteristicile materialelor.

Pentru fiecare iteratie sunt determinate fortele care actioneaza asupra
corpurilor de rostogolire si inele precum i umerii acestora. Acest calcul se face
tinand cont de elementele geometrice ale rulmentului.

Cu toate cd echilibrul este insuficient, fortele intre corpurile de rostogolire,
inele si umeri sunt cunoscute, deci matricea de rigiditate tangenta intre corpurile de
rostogolire s1 inele este cunoscutd. O matrice de rnigiditate echivalentd poate fi
determinata intre nodurile inelului interior s1 exterior al rulmentului. Aceasta
matrice corespunde matricii de rigiditate tangente asociate elementululr de
rostogolire.

Diferenta esentiald intre elementele considerate, conform [102], [119], este
ca oscilatiile in plan radial sunt definite prin intermediul unei matrice de rigiditate
tangentiald pentru fiecare corp de rostogolire. In toate cazurile asamblarea
“elementelor de rostogolire” conduce la un model cu element finit neliniar clasic,
unde matricea de rigiditate depinde de deplasari.

Pozitia de echilibru a sistemului ,,inele—corpuri de rostogolire” este calculata
pe bucla iterativd Newton-Raphson.

Metoda Newton-Raphson [8], [154] presupune determinarea iterativd a
matricel deplasarii generalizate a fenomenelor neliniare:

Rl =& (b P} - (R, = 0} (2.8)

- {x ) este vectorul de deplasare generalizat;

- [K(x)] este matricea de rigiditate a sistemului;

- {F.} este vectorul fortelor exterioare aplicate sistemului;

- {R(x)} este vectorul eforturilor reziduale.

La fiecare iteratie se determina:

- fortele s1 momentele exercitate asupra corpurilor de rostogolire de
inele si eventual de umerti;

- matricea de rigiditate tangentiald intre corpurile de rostogolire si
inele;

- vectorul eforturilor suplimentare care actioneazda asupra
corpurilor de rostogolire.

Aceste calcule se fac tinand cont de jocuri si de elementele geometrice ale
rulmentului.

Pentru fiecare rulment se asociaza un sistem de axe S,(O,x,y,z) in care axa z
corespunde axei rulmentului. Pozitia de referintd a centrului C, a unui corp de
rostogolire este determinat de unghiul @ al sistemului de axe S»(C,.r,n,z) legat de
corpul de rostogolire.

unde:
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Figura 2.5. Sistemele de axe asociate

In planul radial (C,r.z) se determina echilibrul corpului de rostogolire.
Sistemul de coordonate S, este sistemul de referintd in care sunt definite
elementele geometrice ale corpului de rostogolire si pozitiile nodurilor N, s1 N- in
raport cu centrul C,. Vectorii de deplasare vor fi:

K r,
IN.C} =40 el =40 (2.9)
z, z,
n

inel |
interior

inel
exterior

Figura 2.6. Vectorii de deplasare generalizata

Pentru calculul elementelor finite globale, vectorii de deplasare generalizata
ale nodurilor N, s1 N, sunt calculati la fiecare iteratie si pot fi exprimati in sistemul
de coordonate S,;. Pentru determinarea echilibrului sistemului ,,corpuri de
rostogolire-inele” se considerd doar deplasarea relativd a inelelor. Consideram
inelul exterior ca bazd de referintd si vom determina deplasarile relative ale
centrelor corpurilor de rostogolire intr-un sistem de coordonate S;(C,,r,n,z ) legat
de acest inel, dar vom ftine cont de eventualele oscilatii ale sectiunii inelului
exterior in sistemul de referinta S,.

ry
v ,
g \' g
_._C:;!(:._‘\l___
~ |\ Z
- AN
N

Figura2.7. Unghiul de oscilatie
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Unghiul de oscilatie y al inelului exterior in planul radial de calcul, se

exprimai in functie de deplasarile 6, si 6> ale nodului N, in sistemul de referinta S,
prin:

y=-sing- 0, +cos<p-0}, (2.10)

In acest sistem de coordonate pozitia nodurilor N, si N, se exprima prin
vectorul:

I cosy 0 siny r,
el =t Ivel=l o 1 o |NCl =

1 —siny 0 cosy

O ra

I\
ta h

(2.11)
unde:

r, =(=rsiny + z,siny) z, =(r,cosy + z,cosy)
Matricele geometrice [G,] si [G:] permit sd determindm deplasarile in plan

ale punctului C, si inelului interior si exterior in sistemul de coordonate S;, in

functie de deplasarile in spatiul 3D ale nodurilor N, si N- definite in sistemul de
coordonate S.

(1! ]

{d—ep(c, el )}S) =10 [ _ G, ]%(N, el )}s, (2.12)
u. |
)

{Eéf;(c, el )}53 =10’ =[G, ]%(Nz el )} (2.13)

Aceste relatii se obtin prin calcularea deplasarilor punctelor N, in sistemul de
coordonate S;, plecand de la deplasarile in sistemul de coordonate S;:

{d_€15(N, )}53 - ([m‘o*’] [sno ])%(N‘ )}Sl (2.14)

1-3

unde [R,,] este matricea de rotatie ce permite trecerea de la sistemul de
coordonate S, la sistemul S;.

COSyCcoS®  cosysing siny
[911_,3]: —sing N 0 (2.15)
—sinycosp —sinysing cosy

Vom exprima deplasarile de translatie si rotatie ale fiecarui inel in punctul C,

prin asimilarea sectiunilor inelelor cu corpuri solide. Pentru fiecare inel vom
obtine:

—

(C)l, = 1)), +IEN, < RV,
R(C,)f, = ROV},

(2.16)

3
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unde {f} Sl {72} sunt torsorii de translatie si de rotatie a inelulut considerat.
Matricea geometricd, pentru trei deplasari relative retinute in plan radial, se
exprima prin:
COSycosep  cosysing siny -—zsing zcosgp O
[G[]z —sinycosep —smnysing cosy rsing —rcosep O (2.17)
0 0 0 —sing cosp 0

unde » s1 = reprezintd coordonatele vectorulut { N,C, } in sistemul de coordonate

S;. Ultima coloana, egald cu zero, indica faptul ca rotatiile in jurul axei rulmentului
nu se 1au in considerare.

2.2.2. Determinarea echilibrului corpului de rostogolire

Pentru determinarea echilibrului corpului de rostogolire vom efectua calcule
in planul radial in raport cu sistemul de coordonate S;. In acest plan, deplasirile
inelului exterior sunt nule, 1ar cele ale inelulul interior se exprima in C,, functie de
deplasarile relative ale nodurilor N, in raport cu nodul N;, in sistemul de
coordonate S, cu relatia:

r

f=1u, t=1G.1idep (V,)}, - ldep V), ) (2.18)

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

bi=1u, (2.19)

Pentru un vector {v} dat si utilizdnd ipoteza de nedefomabilitate a
corpurilor de rostogolire si1 a sectiunii inelelor, ca s1 geometria rulmentului, se pot
determina punctele de contact si deplasarea corpurilor solide. Cand aceasta
deplasare este superioard jocurilor, fortele si momentele rezultante in C, pot fi
determinate. Corpurile de rostogolire sunt deci supuse unor forte de contact de
ambele 1nele, 1ar fortele suplimentare se exprima prin:

F(vovpv:)| | F(vvp,v)
{E}z—Zsz— Fle(, vg,v, )t =< Fli(v,,vy,v.) (2.20)

My (vevp,v.)| | My (v,v9,02)
Metoda Newton-Raphson constd in a determina ca la fiecare iteratie,
vectorul {A;} ca s1 vectorul fortelor suplimentare calculat pentru deplasirile
({;}+ {A;}) sa fie un vector nul. Pentru fiecare iteratie vectorul {A;} este evaluat in

functie de ¢ si de {R prin rezolvarea sistemelor liniare:
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.{A\ﬂ'}: [k, {av)= {7} (2.21)

unde [K,] este matricea de rigiditate tangentiald, asociata sistemului inele-corpuri
de rostogolire calculata in punctul C,. Ea se exprima ca suma matricelor de
rigiditate tangentiale asociatd contactelor corpurilor de rostogolire cu inelul
exterior si inelul interior:

—1. i —7 )]
K.] = —a{F_ } + —8{F } =[K,’vk+[1<,’-]; (2.22)

! &L
Echilibru} corpurilor de rostogoli? este atins cand:
e A=,

Datele caracteristice ale incarcarii corpurilor de rostogolire: fortele la nivelul
cailor de rulare a rulmentului umerilor, unghiurile de oscilatie sau de contact sunt
cunoscute.

2.2.3. Calculul matricii de rigiditate tangentiald intre noduri

Calculul matricelor de rigiditate [K,[° Jsi lK,I‘J definite anterior se face in

sistemul de coordonate S,. Ele leaga deplasarile din planul radial ale centrului C, al
corpurilor de rostogolire de punctele C, ale fiecdrui inel [S50], [51], [52]. O matrice
de rigiditate echivalenta poate fi definita intre punctele C, ale fiecarui inel:

— K -K

[K]{_K P L6 (2.23)
utilizand relatia:

[K]3x3 = [Ktlc ][Kzlc + Ktli ]4 [Kt]‘ ] (2-24)

Utilizarea matricii geometrice definitd anterior permite exprimarea acestei
matrice lK j Intr-un sistem de referinta ,,3D” - §;, si definirea matricei de rigiditate
elementard asociatd corpurilor de rotatie intre nodurile N, si No:

@J[G]lK J[G] (2.25)
unde :
Gi... 0
IG]=|: 5 (2.26)
0... G,
T

Aceasta este matricea globald asociatd matricelor altor corpuri de rostogolire
si restului structurii Inaintea rezolvarii problemei de nonliniaritate.
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2.2.4. Fortele aplicate de corpurile de rostogolire asupra nodurilor

In acelasi mod, fortele aplicate de corpurile de rostogolire asupra nodurilor
N, st N-, pot 1 calculate in functie de fortele aplicate asupra inelelor, in plan radial
st evaluate in punctul C,:

sl 7 _
1P‘ Js, — [(a]{ F }

N i:? 3
Pl =6 F (2.27)

Acesti vectori de forte elementare sunt asamblati cu vectorii de forte
suplimentare a problemei nonliniare generale.

Rble Inel interior
\\me&‘\
[} D \

Je

Figura 2.8. Parametrii geometrici ai rulmentului

Parametrii geometrici ai unor rulmenti cu role cilindrice si inele cu do1 umeri
prezentati in figura 2.8 sunt:

- R, - raza sferei exterioare maxime;

- X, - distanta de la centrul sferei exterioare maxime la centrul de rulare C;:

- 1’ - unghiul de contact a umerilor inelului;

- R, -raza de bombare a rolei;

- Ry - raza de bombare a inelului exterior;

- Ry - raza de bombare a inelului interior;

- Jp -jocul initial inel-rola;

- J, -jocul mitial rold-umar inel;

- L, - lungimea generatoarei rectilinii a caii de rulare;

- L, - lungimea efectiva de rulare.

In sistemul de referinta S; legat de inelul exterior si pentru deplasarile {E} sl

{v} date, rolele si inelul interior oscileaza. Consideram unghiul orientat A, dintre
axa inelului exterior si axa rulmentului, si unghiul orientat 4; intre axa inelului

interior §1 axa rolei, care vor fi definite in functie de componentele deplasarilor {u}

si -
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Figura 2.9. Deplasarile dintre role si inele

In mod similar, putem defini unghiul p, asociat fiecarur umar al inelului

exterior $1 interior, ca fiind unghiul efectiv intre normala in punctul de contact si
axa rolel.

Inel exterior lgel intericr
r r T ' =Ty
, Hf' \ “4 .
n' COH A "z \;_’*nl Z'
2;—".;::-: = ';"J‘l/ {itd
Hi=Ae-p® p2=pl+Aa p=ple A pa=—u A

Figura 2.10. Unghiurile umerilor inelelor
2.2.5. Calculul fortelor care actioneazd intre cdile de rulare si role

Vor fi calculate numai fortele de pe directia » in sistemul de coordonate S:.

Pe aceasta directie deplasarile ¢; s1 0., ale rolei in raport cu fiecare cale de rulare a
rulmentului se exprima prin:

o, =u, —v, —J, o,=v, —J, (2.28)

Cand aceste valori sunt pozitive, exista contact intre rola si calea de rulare a

rulmentului. Calculul fortelor corespunzitoare se efectueaza prin impartirea in N

zone de contact potential intre role si caile de rulare. Aceastd discretizare se face
simetric, in raport cu centrul C; a rolelor:

Figura 2.11. Discretizarea in raport cu centrul rolei

Pentru esantioane inguste si dese d,, exprimate prin:

situate in jurul unui nod k de abscisa z;, strivirea intre cele doud corpuri se exprima
tinind cont de unghiul o/ de oscilatie relativd a celor doud corpuri si de
eventualele raze de curburi, cu relatia:
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- - 12
unde /1, este un termen care ne permite sd ludm in considerare eventuale curburi

R., ale corpurilor i. Dacd punctul k£ se afld in afara generatoarei rectilinii, ceea ce
inseamna:

| 2 =
2
s$i avem o curburd, termenul /; se exprima prin:
! Lr ’
hl\' = RCi - R(.i - Z/\’ - 7 (230)

1ar in alte cazuri este nul.
Fortele de contact se exprimd dupa teoria lui Hertz pentru domenii inguste
prin:

0,=C,(ad) d, (2.31)
Aceste forte genereaza un moment in punctul C,:

Fortele s1 momentele cu care actioneaza cdile de rulare ale rulmentului
asupra rolelor vor fi:

N N
Qr=20 M, :kZMk (2.33)
k=1 =1

In concluzie, Q,,(v,,vy,v,) si M,,(v,,v,,v.) sunt fortele si momentele care
actioneaza asupra rolelor in punctul C,, datorate inelului exterior, iar Q(v,,v,,v_)
si M, (v,,v,,v,) datorate inelului interior.

2.2.6. Calculul fortelor din umerii inelelor

Directiile efective de contact intre extremitatile rolelor si umerii inelelor au
fost prezentate in figura 2.10. De-a lungul acestor directii, jocul dintre rold si
umarul / se exprimd in functie de jocul initial J,, de unghiul contact in gol x°, de
unghiul de contact sub Incarcatura y; si de distanta X prin:

J.=J,+ X (cos u, —cos u°) (2.34)

Apropierile dintre umer: si rold de-a lungul directiei de contact se exprima
prin:
S, =v,cosp’ +v,sinu’ —J,
S, =—v,cosu’ +v, sinu’ —J
2 z H I H 2 N (235)
83 =—(u, —v,)cos(u’ —ug) + (u, — v, sin(u’ —vy) = J;

54 :(uz - VZ)COS(/JO _u0)+ (ur - vr)Sin(#o —VH)_j4
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Cand ¢, este pozitiv, exista contact intre rold s1 umarul /, 1ar efortul rezultant
Oy, dirijat de-a lungul normalei in contact se exprima prin legea lui Hertz pentru un
contact punctual prin:

QEi("I”"()",:) = C()p (51 )3 2 (236)
st momentul rezultant in C; prin:

Ecuatiile de echilibru si matricele Jacobiene ale sistemului rold-inel se scriu,
in sistemul de coordonate S; tindnd cont de forta centrifugd F,. si de momentul

giroscopic M, care se exercitd asupra rolei:
FI'(“I""()"‘: ) = QIC - QE: Sln /10 - QEl S]n ILIO + QII - QE4 Sln(/.lo + UU ) - QL} Sin(/lo - UU ) + F(. =

Ie. rola

=Fl, +vy+v )+ Fl (v, +vg +v.)+ F,

Ii/ rola

(2.38)
F.(v,,vg,v.)=Qpycosu® —Qp cos u® + Qpycos(u’ +uy)—Qpzcos(u’ —uy) =
le rola Ii.f‘rf()la (239)
=F*(v, +vg +v )+ Fl (v, +vy +v.)
My vgv)==My, ~Mg, Mg + M —Mgy -~ Mg, =
le‘rola li/rola (240)

le i,
=M9 (V,_+V9 +V:)+M9 (\/r+V0 +V:)+A/[g

Necunoscutele problemei sunt v,,v,,v.. Matricele de rigiditate tangentiald

asociate contactelor inel exterior-rola si inel interior-rold sunt matricele Jacobiene
asociate relatiilor forte-deplasare, exprimate prin:

5 Frle 3 Frle P Frle i 5 Frn P Frli P Frli ]
ov, OV ov, ov, Ovg  Ov,
[K"’]: oMy oMy oMy [K”']: oMy My My -
! ! ("’ . )
ov, O0vy ov, ov, O0vy ov,
a FZI e a FZ] e a Fz] e a FZ[ I a Fz/ { a FZI !
| OV, O0vy ov, | | O, Ovy ov,

2.2.7. Modelarea staticd si dinamicd a angrenajelor cilindrice exterioare

2.2.7.1. Geometria si configuratia elementelor

Elementele angrenajelor cilindrice exterioare sunt permanent unite prin
intermediul unei matrice de rigiditate intre un nod de pe arborele de intrare si un
nod de pe arborele de iesire [155]. Elementele angrenajelor cilindrice exterioare
sunt prezentate in figura 2.12.
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0: Ix Arbore 2 - Yl! . Cercuri de baza

.
s
< u

ST
U
.

3
~

Z, XI

—— =3¢ - s
Arbore 1 BN
<

Y, & di Cercuri defrostogolire

Figura 2.12. Elementele angrenajelor

Pentru modelele dinamice, nodurile N, si N> corespund centrelor pinioanelor
(d,=d-=0). In functie de incarcarea statici aplicatd putem considera doua
configuratii de angrenare diferite, corespunzatoare contactului dintre profilurile
rotitor dintate (fig.2.13).

YL

Pozitia 1 Pozitia 2

Figura 2.13. Contactul dintre profilul dintilor

Pentru fiecare pozitie de angrenare se poate defini un sistem de referintd
legat de aceasta pozitie conform figurii 2.14.

YLI XO

p i y; . o
"%/ 4

Figura 2.14. Sistemul de referintd pentru cele doua pozitii

Ipoteza de modelare statica s1 dinamica presupune asimilarea pinioanelor cu
solide nedeformabile, cu exceptia punctelor situate pe normala punctelor de
contact. Cunoasterea deplasarilor generalizate a nodurilor de legatura a elementelor
in angrenare, in sistemul de coordonate Ry(Xy Yy Z,), permite calcularea

deplasarilor punctelor primitive de angrenare. Vectorii de deplasare si de rotatie ai
nodurilor N, in sistemul R,, vor fi:

u, rX,

dep(N,)}, = bot(v,)},, =4y, (2.42)

V.
1
W, rz
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Putem calcula deplasirile punctelor primitive de angrenare pentru fiecare

pinion:
Wep( € $,)} = {dep(N,), + N, fx frot(N, )} (2.43)
stiind ca:
L,
N }=1 2 (2.44)
_(t

unde d; este distanta algebrica N;O; masurata pe axa Z,.
Valorile coeficientilor y; si N depind de modul de angrenare din figura 2.9:

M, =—R, -tga u,=-R, -tga
H.=R,, - 1ga U, =R, -tga (2.45)
A =R, A, =—R,
A, =—R,, A, =R,
Deplasarile punctelor primitive de angrenare se exprima prin:
u +A +dry
dep(I €S,) =< v, —drx, - urz, (2.46)
W, + ury. — Arx,

Expresia normalei de contact in sistemul Ry, depinde de modul de angrenare
st de valorile unghiului elicei de baza (8,. Transformarea pentru modelul static si
dinamic este legatd doar de sensul elicei rotii 1. Daca elicea roti1 1 este la dreapta,
unghiul elicel (8) este negativ, iar daci este la stanga, el este pozitiv. Normala la
profilul de contact a rotii 1 exprimati in sistemul de coordonate R este:

cos 3 cos 3
nh, =1 0 b, =1 0 (247)
sin 3 —sin 3

Strivirea dintelui poate fi scrisa sub forma:

5 = {dep(l € S, ) |- {dep(l < S, )i | (2.48)

Deci, vectorul de deplasare generalizatd {(J} a nodurilor atasate elementului
angrenajului cilindric exterior va fi:

{Q}R =T{u1 VI W FX] FY FZp Uy V) Wy Xy KV, rzz}

0

(2.49)
Strivirea dintelut mai poate fi scrisd sub forma:
2="{o}{o}r. (2.50)
unde:
loj=lcobfl) O sihff) —Asinf)) usihfl)+d Acob) —cob) O —sihfl) sibg) |
(2.51)
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2.2.7.2. Matricea de rigiditate echivalenta

. o . T 0 .

Linia de angrenare este modelatd printr-un resort de rigiditate k', pozitionat
pe normala comund in punctul de contact. Energia potentiala pierdutd in acest
element se exprima prin:

]

£ =1 kT = Lk (oY) )= 1k 10k lo foio), = 1x° (0% K. ok,

(2.52)
Matricea [K,,,/ este matricea de rigiditate echivalentd a elementelor
angrenajului cilindric exterior exprimat in sistemul de coordonate Ry, prin :

K,.]=k"c) (o) (2.53)

2.2.8. Fortele exterioare echivalente la o excitatie dinamicad

Introducerea unei excitatii datorate erorilor de transmisie, prin intermediul
unei forte exterioare, constd in modelarea eforturilor produse asupra danturii de
citre acestea. In cadrul modelului global prezentat anterior, linia de angrenare
poate fi schematizata printr-un arc si un amortizor montate in paralel intre punctul

[, corespunzadtor rotii unu $1 punctul /> corespunzator rotit a doua, conform figurn
2.15:

Figura 2.15. Modelul redus de angrenare

Miérimea € poate fi determinatd prin studiu cvasistatic si depinde de

contactul corpurilor. Aceasta marime va genera o fortd exterioard {F (11) asupra

rofil unu §i {1?(12 )} asupra rotil a doua, aplicatd in punctele /, si /> situate pe
normala comuna in punctul de contact:

F), = ey, (2.54)
F()fe, =20},

Rotile se considerd nedeformabile §i putem calcula torsorul fortelor
echivalente aplicate in polurile angrenarii care sunt noduri comune:

{F(Oz‘ )}R - {F(l i )}RO

0

10}y, =0T}, xFO), (2.55)
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Aceste expresii ale torsorilor pot fi exprimate intr-un sistem de refermta al

elementelor de angrenare definit anterior. Coordonatele vectorilor {n} in sistemul
de referintd R, au tost detmlte anterior in functie de modul de angrenare.

Vectoril {0111} si {07 12} se exprima in sistemul de referintd R,, cu relatile:

g -R,, - tga
o1l =1 - R,,, bl =1 =&, (2.56)
0 0

pentru pozitia 1 de angrenare, $1 pentru pozitia 2 cu:

R, -tga -R,, - tga
{al_fl}k = R, {a_r}fe = - R, (2.57)
0 0

2.2.9. Modelarea dinamicd a arborilor

Arborii sunt modelati ca elemente de grindd cu doud noduri, care au sase
grade de libertate fiecare.

Yoy
| )
' iT\” | v2
—F < —*_ .
20 . o g—j \a el ,‘q,z X0
& Wi & W2

Figura 2.16. Modelul dinamic al arborilor

Elementele considerate sunt pentru o grindd de sectiune constantd, tinand
cont de eventualele Incastran la solicitarea staticd de compresiune a grinzii.

Caracteristicile elementului de grinda sunt:

- Modulul lui Young E;

- Modulul lui Coulomb G;

- Sectiunea grinzii S;

- Lungimea grinzii L,

- Coeficientii de forfecare £, si k,,

- Momentele de inertie 7, 1) L;

- Masa volumica (densitatea);

- Forta axiala statica F.
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2.2.9.1. Matricea de rigiditate

Matricea de rigiditate a grinzii se obtine pornind de la calculul energiel
cinetice a grinzii la incovoiere, tractiune-compresiune si torsiune. Daca @, s1 @,
sunt eforturile de forfecare asupra deformatiilor la incovoiere, vom avea:

12E 1
(D“:_IEEI_:Z; c[)::—-‘z; (2.58)
© GSk.L GSk,L
Vom face notatiile:
El. El, F

b.=— ; b, =——"—"——; c=——; 2.59
' L3i1+CD".) TP+ d)) oL Y

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

[ ESL 0 0 0 0 0 -ESL 0 0 0 0 0 )
Lo 1% +3Gc 0 0 0 6b L+3Lc 0 -1» -3 0 0 0 o L+3Lc
Lo 0 12«3 0  -6bL-3Lc 0 0 0 -1 -3¢ 0 -6bL-3Lc 0
0 0 0 GJL 0 0 0 0 0 -GJL 0 0 \
L @D WL + 2-0 WL - i
|0 0 —6bL-3Lc O A 0 0 0 6 L+3Lc 0 S 0 ‘
| +4L¢ ~Lc :
! B+o B L+ -0 br-
| 0  L+3Lc 0 0 o 0 -6bL-3Lc 0 0 0 e
[K]:l +4L°¢ -L¢
—ESL 0 0 0 0 0 ESL 0 0 0 0 0
i 0 -1 -3 0 0 0 6b L+3Lc 0 1B +36 0 0 0 th [ -3¢
L0 -1 -3 0 6 L+3Lc 0 0 0 1, +36¢ 0 -6bL-3Lc 0
0 0 0 -GJL 0 0 0 0 0 GJL 0 0
i 2-0 P L - 1+O P L+
0 o i o 2%k 0 0 o -@i-ie o Ok 0
1 -Lc +alic |
, -0 pr- 40 B L+
0 6bL+3Lc 0 0 0 R 0 6bL+3lc 0 0 0 ST
[ -Le +3Lc !

2.2.9.2. Matricea maselor

Matricea maselor grinzii se obtine pornind de la calculul energiei cinetice a
grinzit la 1ncovoiere, tractiune-compresiune si torsiune, neglijand efectele
giroscopice.

Notam termeni de inertie ai sectiunii grinzii cu b, s b,, exprimati prin:

b= b, =—r (2.61)
Y 30812 ° 30812 '

Matricea maselor /M] se va exprima prin:
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( ! 0
1
1}

0 o300,
P 0
{
I o 0
I
P0 0
; ne .
] 210
! 3L
[4]=pSL 0 M
! 0
\
; 0 970‘3°h
|
E 0 0
!
[ 0 0
4
b0 0
' 13
0 420
. -3bL

2.2.9.3. Formulele lui Palmgreen pentru calculul rigiditatii echivalente a

rulmentilor

Q

]

13 4 ob.

35
0
-11L +
210
+36 L
0

0

0

"3S

0

\

0

0

- 111
207

+3b L

LJ
1057
+d L

0

“B3L g

+3b L

U
140
—b. L

0
1L

20
+30 L

0

LJ
105+
+db L

131

“420”

-1

140

-b L

0

9
20 36h

W

+3b,L

9 - 36h, 0

"
0 7,
13
420 0
Sl
0 0
() §]
0 0

137
//35+36b‘ 0

0 7.
- 1L

210t
+3b L

0 0

- 131 .
~420
+3b L

0

IEG
-b L

0

"M

+3b L

AN
2103
+db L

In formulele lui Palmgreen [130] sunt folosite notatiile urmitoare:
- 6, — deplasarea radiala in mm;
- 6, — deplasarea axiald in mm;

- F,—fortaradiala in daN;

- F,— forta axiala in daN;
- D, — diametrul corpurilor de rostogolire in mm,;
- D, — diametrul nominal al rulmentului in mm:;

- [, — lungimea efectiva a corpurilor de rostogolire in mm:;

- z—numarul corpurilor de rostogolire;
- i —numarul de randun a corpurilor de rostogolire;
- o —unghiul de contact;
- Q — forta maximala pe elementele rulante.

Deformarile elastice 8, s1 6, din rulment se exprima prin relatiile din tabelul

de mai jos:
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2007

+3b.L
0
0

()

L
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(2.61)
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Cazurile fortei

radiala: &, axiala: o,
Forta pe elementele rulante _ SF, 0= S,
i-Z-cosa T z-sina
Tipul rulmentului
Rulment radial cu bile 0.0032_|O?
O = 3 -
" cosa \ D,
Rulment radial cu role 0?
0, =0.0023=— -
D,,
Rulment radial axial cu bile 2 2
5 = 0.0023 0, 5 = O.'OO23 (%8
cosa \| D, sina \| D,
Rulment radial-axial cu role 0.0006 Q%° . 0.0006 0"
pe doua randuri 0, = cosa 1038 0y = sing /08
Rulment radial-axial cu role 0.0012 O>* 0.0012 O°*
pe un rand 0, = ' Q1 2 0, =— ' 9 7
cosa [} sing [
Rulment axial 0.024 QZ
) “~ sina | D,
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3. MODELAREA GLOBALA A CUTIEI DE VITEZE

3.1. COMPORTAMENTUL DINAMIC AL CUTIILOR DE VITEZA

Studiile dinamice ne permit sa cuantificim influenta diferitelor elemente de
modelare a lantului cinematic asupra modurilor proprii ale elementului condus si sa
punem in evidenta rolul preponderent al lagarelor cu rulmenti [15], {89], {130]. Ele
ne permit totodatd sa justificam interesul studiilor statice globale prealabile s1 sd
definim limitele acceptabile ale ,liniarizarn” comportamentulut mecanismulut,
ipoteza principala a realizarii modelelor dinamice propuse.

Aceste studii, Iimpreuna cu rezultate experimentale, ne permit sa garantam ca
lantul cinematic de iesire este modelat corect. In acest capitol, excitatiile interne ce
modeleazd functionarea cutiel de viteze si carcasa, sunt introduse in modelele
dinamice globale.

3.1.1. Principii de modelare

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

Studiile prezentate au ca prim obiectiv verificarea fiabilitatii modelului.
Pentru aceasta, a fost definit un prim model redus de carcasa ca si noduri de
legatura, nodurile de contact a corpurilor de rostogolire cu lagare si nodurile de
fixare a cutiei pe blocul motor, avand 672 de grade de libertate. Acest prim model
a fost realizat prin mentinerea doar a primelor 19 moduri proprii ale carcasei cu
legatun fixe, avand frecventa inferioara lui 1 800 Hz. Aceasta valoare corespunde
deci unei limite de ,,frecventa reprezentativa” a modelului global considerat.

Fenomenul de angrenare, reprezinta principala sursa de excitatie a
mecanismelor de transmisie de putere cu roti dintate. Numeric, aceastd excitatie
parametrica poate f1 introdusa prin intermediul unet variatii periodice a rigiditati
de angrenare. Aceasta variatie este datd de rotatia arborilor, a numarului de dinti in
contact, de flexibilitatea dintilor, de erorile de profil, etc. Metodele de calcul cvasi-
statice permit determinarea precisa a acestel marimi in functie de caracteristicile de
angrenare.

Aceste studii au ca §1 obiectiv cuantificarea influentei carcasei asupra
comportamentului dinamic global al sistemului, in repaus sau in functionare. in
primul rand, rezultatele obtinute pentru un lant cinematic montat intr-o carcasa
,rigida” au fost comparate cu modurile proprii obtinute cu modelul complet. In al
doilea rand, a fost studiatd influenta carcasei asupra comportamentului lantului

cinematic supus unei excitatii simple, iar in al treilea rand, variatia sinusoidala a
rigiditatii.
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Rulmenti
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Figura 3.1. Modelul global

3.2. STUDIUL INFLUENTEI CARCASEI

3.2.1. Legdtura dintre deformatiile carcasei si cele ale lantului cinematic

Modelul complet considerat, contine 40 de moduri proprii de frecventa

inferioara frecventei de 1800 Hz.

Aceste moduri proprii, dupd cum aratd figura 3.2, sunt modurile globale,
care reprezintd procentajul energiei de deformare in carcasd, prin interventia in

pasii lantului cinematic, al rulmentilor s1 al carcasei.
(%)
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_— — —t— — T T_—l l_...
- — _L—l —\-3 -
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- = — — - — - — - — — 4 — &+
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__,j,.'___'__l___'__1___|__'__ﬁ

I I | ! | I

5 10 15 20 25 30 35 40

Figura 3.2. Energia de deformatie in carcasa

Pentru toate aceste moduri, existd cel putin 7% din energia de deformare
localizata in carcasd. Nu existd deci, doar mod de deformatie a lantului cinematic.
Invers, nu existd decat doud moduri de deformatie a carcasei sau, mai putin de 1%
din energia de deformatie este localizatd in lantul cinematic si rulmenti: acestea
sunt modul 4 de frecventd 280 Hz si modul 15 de frecventda 625 Hz. Per global,
sunt omise primele 3 moduri proprii, din ansamblul de moduri considerate, mai
mult de 30% din energia de deformatie se giseste in carcasd. Aceasta inseamna ca
existd forte de legaturd intre cele doud structuri si ¢d comportamentul dinamic al
ansamblului diferd semnificativ fatd de comportamentul dinamic al lantului
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cinematic singur. Aceste diferente de comportament se traduc prin frecventele
proprii, vectorii proprii §i repartitiile energetice diferite.

3.2.2. Influenta carcasei asupra frecventelor proprii si a formelor proprii

Pentru studiul realizat asupra lantului cinematic dintr-o carcasa rigida,
numdrul de moduri proprii de frecventd, cuprins intre 0 s1 1 800 Hz, este mai fiabil
decat in cazul modelului complet. Figura 3.3. permite vizualizarea repartitiel
acestor frecvente in aceste doud cazuri. Amplitudinea linitlor reprezentand
trecventele este proportionald cu energia de deformatie localizata, pentru modul
corespunzator, in lantul cinematic si rulmenti.

o2 o] 4

....................................

rigida

Carcasa | . ’l

0 400 800 1200 1600
frecventa [Hz]

Figura 3.3. Repartitia frecventelor

Pentru primele trei moduri proprii, care sunt modurile de ansamblu ale
lantulul cinematic, spectrul de frecventd obtinut datoritd influentel dinamice a
carcasei este complex si sensibil diferit de cel obtinut cu ipoteza de carcasi rigida.

3.2.3. Influenta carcasei asupra energiilor de deformare

Tindnd cont de deformatiile dinamice ale carcaselor, vom obtine o
diminuare a energiel de deformatie din rulmenti (fig. 3.4). Acest fenomen se

(%

100

v LT Lo
o0 - -7 +~f+ -+ T 1T

| J I T
m--f!ﬁ%ﬁTHﬁ;
70 - 47—y T Mo AR AT

rigida

60 |- T T~ H -
H
a0 F o - A N T
0F—+ —?{
20 -
10 |- )
|
0 4. 8. 200 16.. 2.00

frecventa [Hz]

—— —1— — —
Carcasa

Figura 3.4. Energia de deformatie in rulmenti
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Cu toate acestea, diagramele energetice caracteristice ale comportamentului
modal al lagarelor rulmentului, definite pentru carcase rigide, raman
reprezentative, dar varfurile caracteristice au amplitudinile mai mici $i sunt
asociate frecventelor mai joase.

Rulment R11 Rulment R12
25 . ' 15
20 X
15 107
10
5 L
5 L) 0 .
0 10 20 30 40 0 10 20 30 40
1 Rulment R21 6 Rulment R22
. ; . 3 .
v [ [ 2 :
1,
0 10 20 30 40
Rulment R31 Rulment R32
15 i M 20 ; .
10 e 15 g
. : 10 p---ft--i---a----
5 T (-3 AR | I DU,
! A A
0 10 20 30 40 0 10 20 30 40

Figura 3.5. Diagramele energetice caracteristice rulmentilor

Din punctul de vedere al angrenajului, introducerea carcaser in modelul
global, este insotitd de o diminuare a energiel de deformatie a dintilor (fig. 3.6)

I
15¢( o
1 1 ‘
[ "

0.5

iy
6

Carter rigid
?
o] 41

Carter flexibil

i
\

b
.

NI

0 5 _ 1___15._ ___. 0 5__ .000 15.. 2000

Figura 3.6. Energia de deformatie a dintilor
3.2.4. Studiul unui mod atipic

Modul atipic [102] se distinge de celelalte moduri printr-o frecventa de baza
(I'11 Hz in cazul unei carcase flexibile, 115 Hz in cazul unei carcase rigide), si
printr-o participare energetica foarte importantd a rulmentului cu bile R21. Ca si
efect, 90% din energia de deformatie se giseste in acest lagdr. Urmatoarea
propunere pentru modelarea lagarelor cu rulmenti permite un studiu mai detaliat al
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repartitiel energiei de deformatie intre corpurile de rostogolire. Se pare ca, (fig.
3.7.a). numai doua bile ale acestui rulment sunt incarcate si energia de deformatie a
primului mod este localizatd la nivelul contactelor acestor bile cu caile de rulare
(fig. 3.7.b).

W
240 574 300

a. b.
Figura 3.7 .Repartitia energiei de deformatie

Acesta este un mod ,,pseudo-rigid” al lantului cinematic, corespunzator
deplasarilor axiale ale arborelui secundar (fig. 3.8) cuplat prin intermediul
cuplajelor cu dinti inclinati, a rotatiilor arborilor rigizi primari si secundari. Acest
mod este insotit s1 de deformarea elastica la flexiunea arborelui secundar, dar de
importantd mai mica (aproximativ 3% din energia de deformatie totala).

Depasarea axiala a nodurilor lantului cinematic

Arbore Arbore
Arbore primar  secundar de iesire

o OoooC
= OaNWh

0 10 20 30 40 50 60
numar de noduri

Rotatia axiala a nodurilor lantului cinematic
Arbore Arbore
Arbore primar  secundar  de iesire

numar de noduri
Figura 3.8.Deformarea elastica a arborelui secundar

3.3. RASPUNSUL LA O EXCITATIE
3.3.1. Caracteristicile excitatiei si calculele realizate

Sistemul format de lantul cinematic si eventual de carcasa este excitat de o
variatie sinusoidala a rigiditatii de angrenare a angrenajului al treilea:
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ko (1)=3.0-10+0.2-10" *sin(2z- £, -1) (3.1)
ang ang

Problema dinamica se rezumi deci la rezolvarea sistemului de coeficient
periodict:

(1] H +[c] {} LR O) )= () (32)

unde {C} corespunde cuplului static aplicat cutiel de viteze.

Rezolvarea acestel ecuatil se face printr-o metoda pseudo-modala. Sunt
utilizate toate modurile proprii de frecventad inferioard lui 1800 Hz s1 amortizarea
este introdusd sub forma de amortizare modald de 3% pentru cele 40 de moduri
propril retinute.

Pentru determinarea vitezei critice de rotatie a arborelui primar, pentru care
parametrii observati (eroarea de transmisie dinamica, efortul dinamic din
rulmenti...) trec printr-un maxim, calculele sunt realizate pentru frecvente de
angrenare cuprinse intre 100 si 1 700 Hz cu un pas de 5 Hz. In cazul angrenajului
al treilea, acest domeniu de studiu corespunde vitezelor de rotatie a arborelui
primar, cuprins intre 200 s1 3 700 rot/min st un pas de 11 rot/min. Pentru fiecare
valoare a frecventei de angrenare, limitele de integrare sunt suficiente pentru
depdsirea regimului tranzitoriu. Pentru prima iteratie, regimul este stabil pentru un
timp de integrare superior lut 0.5s. (fig. 3.9)

Eroarea de transmitere
0.016 3

0.016

PRI v - o 0016
LSRR oo
0.016
0016 Ll
8 4 0.8

timp (3]

Figura 3.9. Regim stabil

Eroarea de transmitere

0.016

0.016

0.016

-1  0.016

. "7 0.016

8812 B R A N XX |

| S ) e

' 002040608 1 0 02040608 1

timp (s] timp |[s]

Figura 3.10. Regim instabil
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3.3.2. Influenta carcasei asupra erorii de transmisie dinamicd

Parametrul observat in aceastd parte este amplitudinea erorii de transmisie
dinamica, masuratd la centrele pinioanelor angrenajului al treilea, atunci cand
regimul tranzitoriu este depdsit. Carcasa va modifica sensibil rezultatele obtinute
(fig. 3.11.a). Numarul, pozitia frecventelor, amplitudinea varfurilor de rezonanta,

difera de la o configuratie la alta.

Cand carcasa este introdusa in modelul dinamic (fig. 3.11.b), apare un varf
principal de 592 Hz, si patru varfuri secundare de amplitudine, vecine cu cele ale

modelului fara carcasa.

Modul propriu corespunzitor varfului principal este un mod global de
deformatie a ansamblului sistemului. Energia de deformatie asociatd acestui mod

[rad]

o

Amplitudinea eroru
N w

x10°

PN

—
T

Figura 3.11. Eroarea de transmisie dinamica

0 400
frcventa de angrenare [Hz]

800 1200 1600

a.

se repartizeaza in modul urmator:
e 41% in carcasa

e 48% 1in arbori, aceste deformatii sunt deformatiile la incovoierea

[rad]

[84]

Amplitudinea erorii

x10°

—_ N W &

A

o

400 800 1200 1600

frcventa de angrenare [Hz]

arborelui primar (7%) si secundar (41%)
e 10% in rulmenti s1 in special rulmenti conici
e mai putin de 1% in dantura

Aceste deformatii modale sunt insotite de deplasarile ,,rigide” de translatie

ale arborelui de iesire si de rotatia arborilor primar §i secundar.

-0.02

-0.04
-0.06

Deplasarea axiala a arborilor

Arbore  Arbore Arbore
primar  secundar iesire
0 10 20 30 40 650 60

numar de noduri

Rotatia axiala a arborilor

Arbore  Arbore arbore
primar  secundar iesire
T
0 10 20 30 40 50 60

numar de noduri

Figura 3.12.Deformatii modale
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3.3.3. Eforturile dinamice asupra lagdrelor cu rulmenti

Excitatia. legata de variatia rigiditatii de angrenare este transmisa carcasel
prin intermediul lagarelor cu rulmenti. Parametrii examinati sunt amplitudinea,
etorturile dinamice aplicate pe inelele interioare ale rulmentilor, prin raportare la
etorturile statice. Modelarea obtinutd pentru lagarele cu rulmenti permite
transmiterea eforturilor si a momentelor. Pentru fiecare rulment, pot fi analizate
cinci tipuri de eforturi dinamice.

Primul mod de verificare este asigurarea ca rezultatele numerice obtinute
rdman conform ipotezet de modelare. S-a demonstrat cd pentru variatil cvasi-
statice ale eforturilor aplicate rulmentilor, cuprinse intre +12% a uner valori
nominale, comportamentul dinamic al lagarelor poate fi modelat prin matricele de
rigiditate tangentiale calculate pentru toatd incarcarea nominalda. Cand se introduce
influenta dinamica a carcasel, pentru toate eforturile considerate (5 pe rulment)
amplitudinea eforturilor dinamice aplicata inelelor interioare ramane mai mica cu
5.5% decat efortul static, maximul fiind atins de rulmentii conici R31 (fig. 3.13).
Pentru acest rulment, eforturile dinamice radiale in lungul axei z si momentele
dinamice in lungul axei y pot, pentru anumite viteze, atinge 25% din valoarea lor
staticd. Dar, in cazul acestui rulment, incarcarile statice de-a lungul acestor directii
sunt exprimate relativ mar mici in raport cu alte directin ( F,=3847 N, F,=500 N,
M=1.6 N/m, M,=12 N/m) pentru care 1potezele de modelare rdman valabile.
Aceste variatil nu sunt asadar foarte semnificative. Cu toate acestea, in cazul unei
carcase rigide, pentru rulmenti reali st directii reale, amplitudinea eforturilor
dinamice este cuprinsd intre 8% si 10% din efortul static.

Cele doua varfuri principale ( 1 120 Hz s1 1 245 Hz) corespund, in frecventa,
celor doud modur energetice pentru rulmentul conic R31 (respectiv 43% si 23%
din energia de deformatie).

—

Fz/Fs [%]

SRR

0 4__ 800 1200 6__ 0 4__ 800 120 .6.._
frecventa [Hz] frecventa [Hz]

Figura 3.13.Energia de deformatie

Introducerea sau nu a influentei dinamice a carcasei va modifica, intr-o
manierd semnificativd, aspectul general al curbelor evolutiei amplitudinii
eforturilor dinamice n functie de frecventa de excitatie (proportionald cu viteza de
rotatie a arborelui de intrare). Cu toate acestea, nu este posibil sd enuntdm o regula
generald asupra evolutiei acestor raspunsuri. In cazul rulmentului cu bile R21
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solicitat axial, rezultatele obtinute cu sau fard carcasa sunt diferite (fig. 3.14).
Apare, in particular cand carcasa este integratd, o viteza critica in vecinatatea
frecventei de 1170 Hz (la 2 600 tur/min) pentru care eforturile statice din rulmentul
cu bile trec printr-un maxim. Aceasta frecventa nu corespunde exact unei frecvente
proprii a sistemului la iesire (frecventele proprii vecine sunt cele ale modurilor 28:
1 155 Hz 51 29: 1 190 Hz). Modul 29 este al treilea mod energetic pentru rulmentul
cu bile (mai mult de 20% din energia totala de deformatie) si1 este egal energetic,
dar intr-o maniera mai putin semnificativa, pentru ceilalti rulmenti, figura 3.14, ( in
total 29% din energia de deformatie este In rulment).

Cutie cu carcasa

Cutie fara carcasa

Faifs (%] Falfs (%)
3 """"’":"""""'""' 3.-..--..-.-......
...... PR S B 2.5

® 250530~ g5t ¢ ys7p £ 9|
S 2010 sd A T
Sisl g N 2
E‘ 1 NE i : g 1T
<5t -3-: <05 ¢

0 47 8oy 12001600 0 400 800 1200 1600

(Hz] (Hz]

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

Invers, pentru alti rulmenti s alte directii ale eforturilor, figura 3.15,
introducerea carcasei poate conduce la o diminuare a amplitudinii eforturilor
dinamice. Acesta este cazul, spre exemplu, pentru incarcarea radiala F, a
rulmentului conic al arborelui primar R11.

Cutie fara carcasa Cutie cu carcasa
FylFs [%] FylFs (%)
10 1240° LN R
8
6._ ﬂ%ﬂm
4 ¥
2 A1
0 400 800 1200 1600 0 400 800 1200 1600
frecventa [Hz] frecventa [Hz]

Figura 3.15. Energia de deformatie (rulment cu role)

Cele doua viteze critice, obtinute In cazul in care carcasa este neglijata, sunt
de asemenea vitezele critice pentru eroarea de transmisie dinamica.

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

Introducerea carcasel, se traduce printr-o marire importantd a numarului de
moduri proprii la iesire. Acestea sunt in majoritate modurile globale ale lantului
cinematic §1 carcasel. Aceastd legaturd puternicd (fig. 3.16) dintre cele doud
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Lstructurt”™ pune in evidentd, incd o datd, necesitatea modeldrii intr-o maniera
satistacatoare comportamentul vibrator al lagarelor cu rulmenti. Prin comparatie
cu rezultatele obtinute cu o carcasi rigidd participarea energeticd a rulmentilor la
deformarile modale este mai putin importantd. Diagramele energetice caracteristice
comportamentului modal al rulmentilor unet cutit de viteze, definiti in capitolul
precedent pentru o carcasd rigida, rdman valabile chiar daca este introdusa
influenta dinamica a carcasei. Aceste ,semnaturi” energetice sunt deci
reprezentative pentru comportamentul modal general a lagarelor cu rulmenti ai
cutiel de viteze.

Ea Ea
100 + RE =~ 0u. 100 [ m  Angrena;
80 . ) 80 | : Rulment
60 t - _Angrenaj 60 |
40 } _: Rulment a0 Carcasa
20 -Carcasa 20!

0 o LB
0 4 8 12 16 20 20 24 28 32 36 40

Figura 3.16. Energia de deformatie globala

In momentul studierii acestor ,.sub-vectori” proprii asociati gradelor de
libertate a lantului cinematic, rezultatele obtinute cu o carcasa rigidd (ipoteza
clasicd pentru studierea fenomenelor de angrenare [9], [178], [179], [180] st cele
obtinute cu o carcasd flexibila sunt net diferite. Foarte putine dintre moduri pot
apare intre cele doud configuratii si abaterile in frecventd sunt relativ importante.
Modurile proprii la iesire sunt utilizate pentru determinarea vitezelor critice de
functionare a sistemului excitat prin eroarea de transmisie. Pare deci mai dificil,
chiar imposibil in cadrul studierii cutiilor de viteze a automobilelor, sd neglijam
influenta dinamicd a carcasel, decat sa modelam ,predictiv’ fenomenele de
angrenare.

Comparatia intre raspunsul sistemului, cu sau fard carcasd, la o excitatie
,,simpld” dar reald (variatia sinusoidala a rigiditatii de angrenare a angrenajului),
permite confirmarea acestei analize. Cand fenomenul observat este eroarea de
transmisie dinamicd, masuratd in centrele pinioanelor (adicd abaterea unghiulara
intre pozitia reald a rotii de iesire in raport cu pozitia sa teoreticd, daca cinematica
angrenajului este perfecta), numarul, pozitia frecventiald si amplitudinea erorii de
transmisie a vitezelor critice depind puternic de luarea in considerare sau nu a
carcasel. Calculul amplitudinii eforturilor dinamice transmise de lagirele
rulmentilor ne permite sd verificdm cd, In cazul modelului complet, incluzand
influenta carcasei, ipotezele de modelare a lagarelor rulmentului sunt respectate:
eforturile dinamice nu depisesc cu 6% din efortul static. In cazul carcasei rigide,
pentru un rulment (cel conic de tip R31) si doud directii ale eforturilor (radiale F, si
M,), amplitudinea eforturilor dinamice depidseste 20% din eforturile statice. Dar,
valoarea ,joasd” a eforturilor statice asociate permite aproximarea acestor rezultate
care sunt, ca §1 restul, putin semnificative. In ansamblu, introducerea influentel
dinamice a carcasei va modifica semnificativ vitezele ,.critice” si amplitudinile
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eforturilor transmise de rulmenti. Dar, este imposibil de definit reguli generale de
influenta a carcasei: pentru anumiti rulmentii amplitudinea eforturilor dinamice va
creste (efortul axial al rulmentului cu bile) si pentru altii aceasta amplitudine va
scadea (efortul radial al rulmentului conic R11).

3.4. STUDIUL INFLUENTEI LEGATURII IN MASURARI

Caracterul discontinuu al angrendrii este principala sursa de excitatie a
sistemelor de transmisie de putere cu roti dintate. Experimental, este imposibil sa
masurdm direct aceastd excitatie, doar consecintele sale asupra comportamentului
dinamic al sistemului pot fi observate (eroarea de transmisie, eforturile dinamice,
acceleratiile, ...). In modelele numerice, aceastd excitatie este introdusa prin
intermediul unei variatii a rigiditdtii angrendrii §1 este perfect cunoscutd. Scopul
este de a evalua relatiile existente intre diferitii parametrii observabili s1 excitatia
introdusd de angrenaje, in cadrul studiului unei cutii de viteze s1 a modelelor
globale ce includ ansamblul componentelor tehnologice, si de a cuantifica in final
consecintele rezultatelor experimentale asupra marimilor masurate. Doud cazuri au
fost evidentiate, in primul, excitatia este introdusd sub forma unei variatii
sinusoidale a rigiditatii angrenarii a angrenajului treptei a treia. In al doilea caz, o
sursd secundara de excitatie este introdusd la nivelul angrenajului arborelui de
lesire.

In mod experimental, tehnicile de masurare a erorii de transmisie dinamica
au fost elaborate la Laboratorul C.A.S.M. [8], [9], [150], [15]]. Dezvoltarea
acestor tehnici nu prezintd interes in acest studiu. Totusi studiile experimentale ale
masurarii erorilor de transmisie dinamicd sunt actualmente realizate in laborator,
asupra unei cutii de viteze in functiune, comparabild cu cea considerati in lucrare.
Obiectivul acestui studiu este de a defini o relatie intre geometria interna si
masurile externe. Dar, din motive tehnice, traductoarele nu au putut fi montate in
centrele pintoanelor si au trebuit montate in butucul arbortlor (fig. 3.17)

Arbore primar
-"'-.-_ /-

Traductor 2

Traductor 1

Arbore secundar

Traductor 3

Figura 3.17. Schema de montaj a traductoarelor

Excitatiile generate de angrenaje se transmit carcasei prin intermediul
lagarelor rulmentilor si pot fi o sursd de perturbare sonord. Captatorii piezo-
electrici au fost plasati pe rulmentul cu bile R21 dupi cum indica figura urmatoare
(fig. 3.18). Ei ne permit sd masuram eforturile dinamice radiale care apar intre
inelele exterioare si alezajele carcasei cutiei, in timpul functionarii.
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Figura 3.18. Montajul traductoarelor in rulmenti

Alegerea rulmentului cu bile a fost dictata de motive experimentale
(datorate usurintei de montare, gabaritului, ...) s1 de motive ,,numerice”: calculele
de simulare ne-au aritat influenta mare a acestui lagar asupra comportamentulul
vibrator al ansamblului. Daca rezultatele experimentale sunt concludente, aceste
masuratori vor putea fi aplicate si altor rulmenti ai cutiei. Studiile prezentate in
aceastd parte sunt completarile numerice la studiile experimentale, cand excitatia
este perfect cunoscuta.

Discretizarea inelului exterior Fortele inel/role

YL Zg

Fzgura 3.19. Modelul dinamic al nodunlo;

Matricele de rigiditate tangentiala, care modeleaza comportamentul dinamic
al lagarelor rulmentilor, sunt calculate pentru o pozitie precisd a corpurilor de
rulare. Cele 7 noduri ale retelei inelelor exterioare retinute in modelul dinamic
corespund acestei discretizari (fig. 3.19.a). Aceasta pentru acele noduri pentru care
sunt calculate eforturile dinamice ,,numerice” transmise carcasei de citre rulment.

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

3.5. SURSA DE EXCITATIE UNICA A ANGRENAJUL TREPTEI A
TREIA

Modelul considerat este format de lantul cinematic si de carcasd. Acest

sistem este excitat de variatia sinusoidala a rigiditatii angrenarii treptei a treia:
8 8
Kang (1) =3.0-10" +0.2-10" *sin(2- 7 - f ., 1) (3.3)
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Rezolvarea sistemului de ecuatii de echilibru dinamic este realizata prin
metoda pseudo-modald prin mentinerea primilor 40 de termeni ai subansamblului
de iesire, de frecventa inferioard valorii 1800 Hz, si prin introducerea unei
amortizari modale de 3% asupra fiecaruia dintre acestia.

3.5.1. Mdasurarea erorii de transmisie dinamicd

Sursa de excitatie a sistemului Tn acest prim studiu a fost asociatd
angrenajului treptel a treia, masura principald a acester excitatil fiind eroarea de
transmisie dintre arborii primar si secundar. Figura 3.20 reprezintd, in functie de
viteza de rotatie a arborelui de intrare, amplitudinea erorii de transmisie dinamica
calculata, fie in centrele pinioanelor angrenajului treptei a treia, fie in extremitatile
arborilor conform celor ai dispozitivului experimental (fig. 3.17).

5 t‘_Js
34 £4
& 3 23
© £
= ©
o 2 Q2
had aQ
S 1 °1
W wl

0 1000 2000 3000 4000 0 1000 2000 3000 4000
viteza [rot/minl viteza [rot/min]

Figura 3.20. Eroarea de transmitere dinamica

Rezultatele obtinute sunt aproape identice, vitezele critice sunt aceleasi si
amplitudinea erorii de transmisie dinamica corespunzitoare este identica. In sfarsit,
conform acestor rezultate, variatia relativi AETD a amplitudinii erorii de
transmisie dinamicd dintre cele doud configuratii de masurat este calculatd cu
formula:

AETD = (AETDm capatul arborelui

(ETD

)—(ETD

in centrele pinioanelor angrena ‘ulzu'3)
P g 100 (3.4)

in centrele pinioanelor aangrenajului 3 )

Amplitudinea dinamica [rad]

0 1000 200 3 = 4

Figura 3.21. Amplitudinea erorii de transmitere dinamicd
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Abaterile cele mai importante dintre cele doud poziti de calcul a erorii de
transmisie dinamica (fig. 3.21) corespunzatoare celor doua viteze de rotatie a
arborelui primar, sunt cele pentru care amplitudinea erorii de transmisie dinamica
este cea mai micd (fig. 3.20). Aceste abateri nu sunt deci semnificative s1 nu
corespund vitezelor critice de functionare. Totusi, pentru majoritatea vitezelor
considerate, variatia relativa este pozitiva, cu alte cuvinte, amplitudinea erorii de
transmisie masuratd in lagarul arborelui, este superioara celei calculate in centrele
pinioanelor ( 2.5%).

Examinarea buclei de putere in cutia de viteze (fig. 3.22) permite explicarea
ansamblului acestor rezultate: slaba influenta a modului de supraveghere si o
amplitudine putin mai ridicatd a erorii de transmisie dinamicd, desi ea este
masuratd in capatul arborelul.

Angrena) treapta 3

Nod masurare
eroare dinamica Nod masurare

eroare dinamica

Angrenaj de iesire

Figura 3.22.Bucla de putere in cutia de viteze

Punctele de masurd fiind plasate in exteriorul buclei de putere, diferentele
observate intre cele doua masurari, provin din deformarile la torsiune a zonet
arborelui secundar cuprinsd intre centrul pinioanelor treptei a treia si acest punct.
Aceastd zona fiind relativ scurtatd (136 mm) si diametrele arborilor mari (intre 25
mm §1 80 mm), rigiditatea in torsiune echivalenta este mare ( =4.2 10* N.m.rad™).
Deformatiile induse sunt deci mici ceea ce explica abaterea mica intre cele doud
masurari. Excitatia indusa la nivelul danturii angrenajului treptei a treia va genera o
eroare de transmisie intre arborele secundar si arborele de iesire (fig. 3.23), dar
amplitudinea acestei erori este mult mai mica.

x10
3 R S
3 .. 1. Pinionul treptei 3
Eq - o SN R R R PR
£ :
% 1 1] 1
@3 [ R AR
£ Pinionul de iesire
5 . . . ;
a SV :
31- e
' ‘ ‘ : 1] l 1
0 10.0 2__. 3_.. 4.,

viteza {[rot/min]

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

Parametrul analizat in acest subcapitol este amplitudinea efortului radial
transmis de rulmentul cu bile R21 carcasel, la nivelul a 7 noduri de discretizare a
mmelelor exterioare. Dupd cum s-a aratat, eforturile dinamice nu sunt transmise
decat pentru directiile radiale alaturate directier de incarcare staticd, fie
considerand modelul cu 4 noduri de discretizare. Figura 3.24., indicd, pentru
aceste noduri amplitudinea eforturilor dinamice transmise, in functie de viteza de
rotatie a arborelul primar.

Pozitia 1 Pozitia 7
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Figura 3.24. Amplitudinea efortului radial

Pentru o excitatie datoratd unei variatii a rigiditatii de angrenare ,,stmpla”
dar reald, amplitudinea eforturilor dinamice transmise de rulmentul cu bile
carcasel, este suficient de importantd pentru ca masuratorile experimentale sa poata
fi realizate cu ajutorul unui film piezo-electric. Curbele precedente permit
verificarea, dacd amplitudinea eforturilor dinamice radiale transmise sunt la fel de
ridicate, dacad incarcarea statica a corpurilor de rostogolire corespunde directiilor
considerate (directille 6 s1 7). Pentru aceste directii, eforturile dinamice rdméan
inferioare cu 10% efortului static radial. Ipotezele de liniarizare a
comportamentului dinamic a palierelor rulmentului sunt deci verificate. Totodata,
pentru aceste directii, apare o viteza ,,criticd” (2 550 rot/min, fiind o frecventa de
angrenare de 1150 Hz), pentru care eforturile dinamice radiale trec printr-un
maxim de 25 N, reprezentand 3% din efortul static. Aceasta frecventd de angrenare
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corespunde in frecventa celui de al 28-lea mod propriu al sistemului de 1esire (1155
Hz). Este un mod mediu energetic pentru rulmenti: 10% din energia de deformare
este localizatd in lagare din care 7% in rulmentul cu bile.

3.6. SURSA DE EXCITATIE MULTIPLA

Lantul cinematic considerat in acest capitol (fig. 3.25) este constituit din
doud angrenaje in contact susceptibile de a excita sistemul simultan. Este vorba
despre angrenajul treptei a treia (cu numar de dint1 Z, s1 Z,) al celui de iesire (cu
numar de dinti Z; s1 Z,).

Angrena) treapta 3

Angrenaj de iesire

Figura 3.25.Lantul cinematic al angrenajelor

Obiectivul este de a estima interferentele eventuale dintre cele doua excitatii.
Pentru aceasta, au fost introduse variatiile sinusoidale ,,identice” (dar de frecvente
diferite) a rigiditatit angrenajelor treptei a 3-a s1 a arborelui de iesire (4.5).
Rezultatele obtinute cu aceastd excitatie dubld au fost comparate cu cele obtinute
in cazurile precedente, pentru o excitatie unicd la nivelul angrenajului treptei a
treia.

k, (t)=3.010°+0.210° *sin(2-7 - f, -1) (3.9)

Frecventa de angrenare f,,, a fiecdru1 angrenaj se exprimd In functie de
viteza de rotatie a arborelui de intrare w, (In rotatit pe minut) st de numarul de dinti
Z; a angrenajelor considerate:

f;111g3 = % ) a)l
o (3.6)
=4Sy
.f:equ 60 60

A fost realizatd o explorare find a vitezei intre 170 rot/min si 3780 rot/min
cu un pas de 10 rot/min. In acest domeniu de analizi, frecventele de excitatie sunt
inferioare celei de 1800 Hz, care reprezinti limita de validitate a modelului
dinamic considerat. Ca si in cazul precedent, rezolvarea numerica a fost realizatad
prin superpozitia modald, cu o amortizare modald identicd a tuturor modurilor.
Rezultatele analizate corespund regimului stationar.

Combinarea a doud excitatii sinusoidale va modula raspunsul temporal.
Analiza amplitudinii dinamice a semnalului temporal nu mai este in acest caz un
parametru de analizd eficace. Parametrul global care permite observarea evolutiei
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rispunsului in functie de viteza de rotatie, este amplitudinea in dB a primei
armonici de angrenare a fiecarui angrenaj. Pentru o vitezad de rotatie ©, $1 un
raspuns temporal r(t) date., amplitudinea H,(w;) a primei armonici a frecventei de
angrenare f,,, este data prin:

H]((Oi) = R__dBmi(fang) (37)
unde:
R(f)

R_dB,(f) = ZOIOg(——V—J (3.8)

!
In care R(f) este transformata Fourier a semnalului r(z) s1 V, este o valoare de
referinta.

In cazul semnalelor discrete, transformata Fourier a semnalului este de
asemenea discretd cu pasul de discretizare J; care depinde de durata de inregistrare
T a semnalului »(1):

. 1
o= = (3.9)

Numai pentru o variatie find a vitezei, frecventele de angrenare nu vor
corespunde exact cu pasul de discretizare a semnalului in frecventd s1 valoarea
amplitudinii primelor armonici se estimeazad prin amplitudinea semnalului asociat
frecventei mai apropiate. Abaterea frecventiala Af,,; dintre frecventa de angrenare
reald si valoarea masuratd variaza cu viteza ©; considerata:

Afm, :fm,g _E fang 5f :ﬂa)' > n @ 5/ (3.10)

i

; n, n, o,

unde F reprezintd partea intreagd a functiei de intrare.

Variatia precizier amplitudinii  datoratd variatier vitezei va provoca
modificari in jurul curbei reale a rdspunsului numeric conform figurii 3.26.a).
Pentru evitarea acestei fluctuatii valorice, este necesar sa marim durata de achizitie
T a semnalului temporal, pentru diminuarea abaterii in domentul frecventd ;.

In general, a doua metoda nu poate fi utilizatd in cazul frecventelor de
excitatie multiple. Aceste fenomene de oscilatie nu apar pentru un pas mai mare al
vitezei de rotatie.

10

0 1000 20003000 4000 0 1000 2000 3000
viteza arb. primar [rot/min] viteza arb. primar [rot/min]

a. b.
Figura 3.26. Variatia amplitudinii
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Curba b). din figura 3.26 este obtinuta pornind de la curba a)., dar
considerand un pas al vitezei de rotatie de 50 rot/min in jurul valorilor
experimentale.

3.6.1. Analiza erorilor de transmisie dinamica

Curbele de evolutie a amplitudinii primei armonici de angrenare a treptei 3-
a. determinate pornind de la eroarea de transmisie dinamica calculatd in centrele
pinionului 3, pentru o excitatie singulard figura 3.27.a) si pentru excitatii multiple
figura 3.27.b) sunt aproape identice. Vitezele critice sunt aceleas! si abaterile de
amplitudine provin datoritd unei discretizdri a vitezei usor diferitd intre cele doua
cazuri.

. E citatie unica Exc..a.._. m_l_pla
(dB] =10~ [dB] x10°
100 N A :
80
60
40
20 N S S S 20 N NS
0 1000 2000 3000 4000 0 1000 2000 3000 4000
viteza arbore primar [rot/min] viteza arbore primar [rot/min]
a b

Figura 3.27.Abaterile amplitudinii

Aceastd concordantd bund a rezultatelor apare atunci cand eroarea de
transmisie dinamica este calculata in alte puncte.

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

Considerand variatiile sinusoidale identice ale rigiditatii de angrenare a
rotilor treptei a treia st a celor de pe arborele de iesire, alegind amplitudinea
primei armonici de angrenare ca parametru de analizd a erorilor de transmisie
dinamicd, reiese ca rezultatele obtinute sunt independente de numarul surselor de
excitatie prezentate in acest model. Aceasta inseamnd ca evolutia In functie de
vitezd a primeil armonici de angrenare a angrenajului treptei a treia nu depinde
decat de acest angrenaj si este independenta de excitatiile legate de alte roti dintate.

Pentru analiza primei armonici de angrenare a pinionului de iesire rezultatele
obtinute plecand de la erorile de transmitere calculate in capdtul arborelui primar si
secundar, sau in centrele pinioanelor de iesire, sunt diferite figura 3.28.

Amplitudinea primei armonici a angrenajului este mult mai inaltd cand este
determinatd plecand de la eroarea de transmisie la capatul arborelui.
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Figura 3.28. Analiza primei armonici de angrenare

Compararea rezultatelor obtinute pentru prima armonica de angrenare pentru
oricare treaptd, calculatd pornind de la eroarea de transmisie dinamicd la capatul
arborelui, aratd ca amplitudinea primei armonict a angrenajului de iesire este mat
inalta decat a angrenajului treptei a treia si1 ca vitezele critice asociate fiecarul
angrenaj sunt distincte.
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Figura 3.29. Prima armonicd de angrenare pentru oricare treaptd
Pentru prima armonicd de angrenare a fiecarui angrenaj considerat, prima

viteza criticd care apare la 240 rot/min respectiv 500 rot/min, corespunde unei
frecvente de excitatie apropiate de prima frecventi a sistemului.

3.6.2. Fortele transmise de rulment asupra carcasei.
Parametrii analizati sunt amplitudinea primei armonici a frecventei de
angrenare calculatd in fiecare punct de discretizare a inelului exterior al

rulmentului pornind de la functia de transfer FT(f) intre fortele radiale transmise de
rulment carcasei si erorile de transmitere dinamica masurate la capatul arborelu.
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Pentru un nod al inelului exterior si o viteza de rotatie o, data, vom avea:

- |FEr(Ee )

FT, (f)= -
‘ lFFT(ETD ’ (r))

(3.11)

unde:

- F“(t) este forta radiala transmisi de rulmentul cu role carcasei in
perioada T de observare:

- ETD® (r) este eroarea dinamica masuratd in capatul arborilor primar si
secundar.

Pentru prima armonicd de angrenare a angrenajulul treptei a treia, rezultatele
obtinute cand una sau doud surse de excitatie sunt introduse pentru acest model,

sunt foarte apropiate, iar vitezele critice s1 amplitudinile corespunzatoare sunt
identice.

Excitatie unica Excitatie multipla
[dB] (dB]
30V 380 [ 7
300 340
300
260 260
220 220 b2 .
0 1000 2000 3000 4000 0 1000 2000 3000 4000
viteza arbore primar [rot/min] viteza arbore primar (rot/min]

Figura 3.31. Prima armonicd de angrenare cu excitatii diferite

In cazul unei excitatii simultane, a angrenajului treptei a treia si de iesire si
de analiza functiilor de transfer a fortelor radiale si erorilor de transmisie dinamice
amplitudinea armonicii treptel a treia este mult mai mare decat a celei de 1esire.

Pozitia 7 Pozitia 6
(dB] (dB)
360 -t T—t—P¥L-1 360 -
320 A — PR 320 p—1
280 b2 y 280 ],
240 n ‘ NT= 240 ]
200 T—F k1 200 —
160 L 160
0 1000 2000 3000 0 1000 2000 3000
viteza arbore primar [rot/min| viteza arbore pnmar [rot/min]
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Figura 3.32. Amplitudinea armonicilor

Obiectivul acestui studiu este de a analiza rezultatele din punct de vedere
experimental in scopul evaluarii influente1 unei excitatii cunoscute asupra erorii de
transmisie dinamica si a fortelor de transmise de rulment asupra carterului.
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4. ANALIZA SEMNALELOR

4.1. SEMNALE DE ZGOMOT SI VIBRATIE

Evolutia in timp a zgomotului sau a semnalului vibrator presupune
inregistrarea directa a variatiel unei presiuni acustice, o deplasare, o viteza sau o
acceleratie sinusoidald in timp, care permite o reprezentare a semnalulur in
domeniul timp.

Un aparat de masurd a vibratiei sau zgomotului, va furniza deci, direct
nivelul rdddcinii patrate a evolutiel in timp, masuratd pe o banda de larga frecventa
ce este definitd de limitele aparatului.

Aceste niveluri directe ale radicinii patrate a semnalelor vibratoare sau
zgomotului reprezintd, in general, suma totala a mait multor unde simple de
frecventd; In timp ce evolutiile in timp pot fi sintetizate prin insumarea undelor
simple de frecventa, folosind procedurile de analiza Fourier.

Este de preferat ca semnalul masurat sa fie convertit din domeniul timp in
domeniul frecventd, astfel incat componentele de frecventd variabile sa poatd fi
identificate prin analiza frecventei sau analiza spectrald [73], [126], [146].

Asa cum orice semnal de zgomot sau vibratie poate fi generat prin insumarea
undelor sinusoidale, reciproca este de asemenea adevarata prin aceea ca semnalele
pot fi descompuse in unde sinus, astfel incat sa-1 descrie frecventa.

Figura 4.1 este o ilustrare schematicd elementara tridimensionald a
semnalului care e alcatuit din doud unde sinusoidale; domeniul frecventa permite
identificarea componentelor frecventd din semnalul global si amplitudinile lor
individuale, 1ar domeniul timp permite identificarea unde1 globale s1 amplitudinea
varful 1s3 .

4

[0}

= Frecventa

O
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£

<
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E Q
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Timp " Frecventa

Figura 4.1.Componentele de timp i frecventa
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Contributiile individuale ale componentelor dintr-o masind la vibratia
masinii 1 radiatia zgomotului este in general foarte dificil de identificat in
domeniul timp., mai ales dacd sunt implicate multe componente de frecventa.

Este cu mult mai usor in domeniul frecventa, intrucat frecventele varfurilor
majore pot fi usor asociate cu parametrii ca: varful frecventer de rotatie, frecventa
de angrenare a dintilor uneti roti dintate, figura 4.2.

Analizor de
frecventa
9 Semnal temporal L

Tren de roti dintate

>
@)

Amplitudine

—>
Frecventa

Figura 4.2. Componentele de frecventa la angrenare

Un defect dezvoltat intr-o masina va genera intotdeauna o crestere a vibratiel
la o frecventd asociata cu defectul. Oricum, defectul poate fi bine dezvoltat inainte
ca el sa afecteze nivelul global al vibratiei (RMS), fie nivelul varfului (Peak) in
domeniul timp.

Analiza frecventei unei vibratii ne va oferi o avertizare mult mai timpurie a
defectului, cat timp este selectiva, s1 ne va permite sa identificdim cresterea
vibratiei la frecventa asociata cu defectul conform figurii 4.3.

L3

A Nivel limita

Frecventa
Figura 4.3. Nivelul vibratiilor in functie de defecte

Nivel vibratii

4.2. SEMNALE DETERMINISTICE SI ALEATOARE

Evolutiile in timp ale semnalelor de zgomot si vibratie observate pot fi
clasificate ca fiind fie deterministice fie aleatoare.

Semnalele deterministice pot fi exprimate prin relatii matematice explicite sl
semnalele aleatoare trebuie exprimate in termeni de probabilitate si medii statistice.

Din punct de vedere practic, semnalele deterministice produc un spectru
liniar discret de frecventa ilustrat in figura 4.4.
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)|

Frecventa Frecventa

>

Amplitudine
Amplitudine

a. Spectru periodic b. Spectru quasi-periodic

Figura 4.4. Spectrul de frecventa discret

Cand liniile spectrale aratd o relatie armonicd, adica sunt multipli ai unor
frecvente fundamentale, semnalul deterministic este descris ca fiind periodic. Un
exemplu tipic de semnal periodic este vibratia unui arbore de rotatie.

Cand nu existd relatie armonica intre diferitele componente ale frecventel,
semnalul deterministic este descris ca fiind aproape periodic sau cvasiperiodic.

Este important de asemenea sd notam cd mai potrivit ar fi sa analizdm
cantitatea totala de energie in tranzitie, decat puterea medie (puterea este
energia/unitatea de timp), care este un parametru mai fidel pentru semnale
continue.

Deci, spectrul semnalelor tranzitive are legdturd cu energia si sunt
considerate ca si densitati spectrale de energie. Spectrul semnalelor deterministe
continue 1 a semnalelor aleatoare continue are legdturd cu energia $i sunt
considerate de obicei ca si densitati spectrale de putere.

Semnalele deterministice pot {1 de asemenea tranzitive sau aperiodice.

1l
X XT
T/ T2 1T 2m3T
XT
T 2T
X
IXT/
T2 T 15T 2.5T 3.5T

Figura 4.5. Semnale tranzitorii si spectrul
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Exemplele tipice includ pulsuri rectangulare, varfuri de ton i jumatatea
cosinusului pulsului, ilustrate in figura 4.5 cu spectrul lor corespunzitor.

Semnalele de vibratie aleatoare sunt semnale continue si ele produc spectru
continuu c¢a si in tfigura 4.6. Datoritd naturii lor aleatoare, nu pot fi descrise prin
relatit matematice explicite si trebuie sa fie analizate in terment de parametrii
statistici. E1 sunt valori medii-patratice, variatii, distributii probabilistice, functit de
corelatie s1 functii spectru a densitatii puterii. Deoarece ele sunt functii continue,
spectrul asociat cu semnalele aleatoare este mai de graba densitatea spectrald a
puterii decat densitatea spectrald a energiel. Cele mai multe semnale aleatoare din
domeniul ingineriei pot fi aproximate ca fiind stationare de exemplu: distributiile
probabilistice sunt constante. Aceasta implicd faptul cd mecanismele ce produc
semnale stationare sunt invariante in timp.

)

—

Amplitudine

—»
Frecventa

Figura 4.6. Spectrul continuu al semnalelor aleatoare

Chiar daca semnalele aleatoare sunt nestationare (ex: distributiile
probabilistice s1 mecanismele ce produc semnale variabile in timp), ele pot fi in
general descompuse in segmente mai mici cvasistationare sau in segmente mai
micl tranzitive.

Cele mal multe semnale industriale de zgomot s1 vibratie sunt deterministic
stationare (sinusoidale, periodice sau aproape periodice), aleator stationare sau
tranzitive.

4.3. TEHNICI DE ANALIZA A SEMNALELOR FUNDAMENTALE

Tehnicile de analizd a semnalelor pot fi clasificate in patru categorii
fundamentale:
- analiza amplitudinii semnalului;
- analiza in domeniul timp a semnalelor individuale;
- analiza in domeniul frecventa a semnalelor individuale;
- analiza semnalului dual in domeniul timp sau in domeniul frecventa.
Analiza amplitudinii semnalului si analiza in domeniul timp oferd informatii
de bazd despre semnal s1 de aceea necesitd doar instrumente de analiza
nesofisticate, pe cand analizele din domeniul frecventei si a semnalului dual ofera
informatii foarte detaliate despre semnal si de aceea necesitd expertize de
specialitate s1 instrumente de analiza destul de sofisticate.
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Tehnicile de analizd a semnalului care sunt folosite de obicel pentru a
cuantitica un semnal masurat experimental sunt totalizate in figura 4.7.

/

~\"\""\,r"\\/\/,f’j\\/"ﬂ\\ﬂf\w’/\/\

Analiza
semnalului
Analiza amplitudinii Anahizain Analiza in
timp frecventa
Transformata
) i e . Fourier .
Densitatea probabilitatii, Corelati, Densitati spectrale,
Valori reale, Covanati, Rispunsuri frecventa,
Varatii, Raspunsuri impuls Coerente,
Valori extreme Analiza Cepstrum

Figura 4.7. Analiza semnalului
4.4. ANALIZA AMPLITUDINII SEMNALULUI

Uneori doar amplitudinea totald a semnalului este de interes real. Cercetan si
experiente importante despre performanta uneil anumite piese a unei masini oferd
adesea indicii pentru a permite stabilirea continuarii sau nu la nivelele urmatoare.

Cateva exemple simple includ: nivelul admisibil dinamic total i viteza
vibratiei asociatd unor puncte critice ale unei piese, a masinii, nivelul admisibil de
varf a presiunii sunetului datorat unor procese de impact, sau nivelul admisibil al
sunetului datorat unor surse de zgomot continue. In aceste circumstante, tot ce se
cere sunt echipamente de analiza relativ simple pentru evaluarea amplitudinii totale
a semnalelor. Este o practicd obisnuitd sd monitorizam continuu amplitudinea
totald a semnalului de vibratie sau zgomot, iar analizd spectrald sa o facem doar
periodic.

Analiza amplitudinii semnalului implicd deci monitorizarea si analiza
parametrilor ca: nivelul mediu al semnalului, nivelul mediu pétrat al semnalulut,
nivelul de varf s1 vanatiile semnalului. Acesti patru parametri oferd informatii
despre amplitudinea semnalului. Ocazional sunt necesare informatii despre
proprietdti statistice ale amplitudinii semnalului pentru a stabili frecventa relativa a
aparitieil acestora. Este necesard cunoasterea probabilitatii functiilor de densitate
(p(x)) s1 probabilitatea functiilor de distributie P(x) ale semnalului.

Probabilitatea functiei de densitate p(x), reprezinta probabilitatea p(x)dx ca

un semnal x(t) sa se afle In domeniul x la x+dx. Cele doud functii sunt exprimate
prin:
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P(x)= -\jp(a)da <1 (4.1)

unde: a este o variabila de integrare.
P(x)=1 cand limita superioara de integrare x reprezintda amplitudinea maxima
a semnalului; domeniul total in care probabilitatea functiei densitate trebuie sa fie
tot timpul unitard. Aceasta relatie este ilustratd in figura 4.8. Diferentiind ecuatia
4.1. vom vedea ca probabilitatea functiei densitate este panta probabilitdtii functiel
distributie:
dP(x)

= ol 4.2
. p(x) (4.2)

P()

/\// h

X

Figura 4.8. Relatia dintre densitatea de probabilitate §i distributie

In principiu, fiecare fenomen fizic are propria sa probabilitate a functiei
densitate. Din fericire procesele aleatoare stationare sunt in general de natura
Gaussiana s1 deci au bine cunoscutd probabilitatea Gaussiand a distributiel
densitdti care este data de:

plx) = —— b2 (4.3)
o(2r)
unde:
myx - valoarea medie a semnalului;
c - deviatia sa standard.

Celalalt up de probabilitate a functiei densitate este cea a unei unde sinus.
Probabilitatea distributiei densitatii sale este datd de:
1

G P

pentru —X<x<X.,
Ambele probabilitati ale distributiilor densitdtii sunt prezentate in figura 4.9.
Este util sa notam cda, doar valoarea medie s1 valoarea medie patratd a

semnalului aleator stationar este necesarda pentru a calcula probalitatea distributiel
densitatii sale.

(4.4)
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Figura 4.9. Distributia densitatii probabile
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O alta aplicatie foarte importantd a analizeir amplitudinii semnalului este
studierea distributiei valorilor varfurilor sau extremelor evenimentelor discrete.

Destul de des, distributiile nu sunt Gaussiene si se poate observa o inclinare
marcanta. Informatia statisticd despre inclinarea distributiel este deci necesara.

Valoarea medie a distributiei este primul element statistic dat de ecuatia:

17 g
Elx(t))= - [x(e)dt = [xp(x)dx (4.5.)
0 -
Valoarea medie patratica este al doilea element statistic dat de ecuatia:
T o
E[xz]zéj‘xzdt = [’ p(xkx (4.6.)

Inclinarea distributiei este al treilea sdu element statistic. Conventional este
dat intr-o forma nondimensionala de:

E[x:‘] 1 %, I,

— = |x p(xX)dx=—— |x"dt 4.7

= pdes—— | (4.7)
sau:

E[x® 1 N

L lim—— X xd() (4.8)

o n>xo" N i=l

Inclinarea este o masura a simetriei probabilititii functiei densitate [125]. O
functie care este simetrica fatd de mijloc, are o inclinare 0, inclinarea pozitiva fiind
la stanga s1 cea negativd la dreapta. Pentru analiza distributiilor inclinate sunt
disponibile diferite tipuri de functii de distributie probabilistice. Acestea includ:
distributit  log-normal, distributii echi-patrate, distributii  student, distributii
Maxwell, distributii Weibull s1 distributii Gumble.

Distributiile Weibull a varfurilor si relatia logaritmica Gumble sunt doui
procedurl convenabile pentru estimarea probabilitatii depasirii (sau nedepdasirii)
unul anumit nivel, a unui eveniment definit nongaussian, a carui distributiel
probabilisticd este inclinatd semnificativ. Ele sunt folositoare in special pentru
analiza statistici a multor rezultate experimentale separate si pentru corelarea

fostelor rezultate cu cele care vor urma. Procedurile sunt cunoscute si ca analiza
valorii extreme.
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Newland [125], a oferit discutii amanuntite despre diferite aspecte ale
subiectului. Fhay [74], a utilizat recent relatiile logaritmice Gumble pentru a estima
probabilitatea nedepdsirii raportului specific al vitezer la efort, la invelisurile
cilindrice comprimate sau necomprimate, pentru a corela nivelurile stress/efort cu
vibratiile peretelui tevii, pentru aplicatiile de analiza statistica a energiei. Relatiile
logaritmice Gumble au mai fost folosite pentru a prezice nivelurile de varf ale
presiunii sunetului.

4.5. ANALIZA IN DOMENIUL TIMP

Semnalele individuale pot fi analizate in domeniul timp, fie studiind
inregistrarile in timp, tie generand functiile lor de autocorelare. Functille de
autocorelare ofera o masura a gradului de corelare a semnalelor cu ele insele ca o
functie a dispersiei in timp.

Semnalele pot fi observate in domeniul timp pe un osciloscop si aceasta este
o cale utild de a analiza forma evolutiei in timp s1 de identificare a varfurilor
semnalului. Este o practicd inginereascd si monitorizdm evolutia in timp a
semnalelor inregistrate inainte de a efectua o analizd a frecventei, astfel incat sa
obtinem o viziune de ansamblu a calitdtii semnalelor, sd observam nivelurile
semnalului s1 sa detectdm orice particularitdti. Daca semnalul este obtinut digital,
medierea inregistrarii in timp este un mijloc util de extragere a semnalelor dintr-un
zgomot aleator la o frecventd apropiatd. Medierea implicd obtinerea catorva
inregistrari independente in timp pentru a obtine o medie aritmetica.

Dupa o perioada de timp suficient de lungd, mediile zgomotului aleator tind
spre o valoare de mijloc zero s1 dacd este prezent un impuls, el va fi detectat.
Medierea inregistrarilor in timp este folositd pentru a extrage pulsurile sonore
ascunse in zgomotele aleatoare ale masinii. Raportul semnal/zgomot pentru
medierea inregistrarii in timp este dat de:

S/n(dB)=10-logon
unde #n este numarul inregistrarilor in timp ce sunt mediate.

Dupa cum creste n, raportul semnal zgomot (5/n) se imbunatiteste.

Functiile de autocorelare pentru cateva semnale deterministe si aleatoare
tipice sunt ilustrate in figura 4.10.

Functiile de autocorelare definite mai devreme au urmatoarele proprietati:
pentru functii periodice R, () este periodic;
pentru functii aleatoare R,,(7) scade spre 0 pentru 7 mari;

R.(7) ajunge 1n varf la intarzieri de timp 0;
Valoarea lui R(7) pentru 7>0 este valoarea medie pitratica.

Ele pot fi folosite pentru a identifica pulsuri in semnale si intarzierile
asociate lor §1 pentru a detecta orice componentd sinusoidalad care poate fi inclusa
intr-un semnal de vibratie sau zgomot aleator.
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Figura 4.10. Functiile de autocorelare
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Este important cd functiile de autocorelare nu ofera nici o informatie de faza
despre un semnal de timp. Uneori functiile de autocorelare sunt definite in functie
de covariantele lor [147]:

R (7) = elx(1)x(t +7)]
Covarianta C,,(t) este definiti ca:
C,, (1) = E[x()x(t+1)]-m?
unde m, este valoarea de medie a semnalului deci:
Re(9)=Cuf 7)+m;’
Cand 7=0,
Cul O)=[x"(1)]-m;'=0;’

st deci coeficientul de corelatie:

(4.8)

(4.9)
(4.10)

(4.9)

(4.11)
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este pur s1 simplu o covariantd normalizata.

Valoarea | implicd o corelatie maxima §1 valoarea 0 nu implica nici o
corelatie (valoarea 1 implica faptul cd semnalul este defazat cu 180° fata de el
insusi). Analiza in domeniul timp a semnalelor duale include functi de
intercorelatie si functii raspuns impuls.

4.6. ANALIZA IN DOMENIUL FRECVENTA

In principiu, analiza in domeniul frecventa a semnalelor continue necesita o
conversie a evolutiel in timp a semnalului, intr-o functie densitate autospectrala cu
ajutorul unei transformari Fourier a functier de autocorelare. In practica, sunt
utilizate tehnicile de transformare rapida Fourier digitala (FFT), inainte ca
echipamentele de procesare a semnalului digital sa fie disponibile.

* j
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Semnal cu zgorote aleatoare pentru o banda de frecventa inalta
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Semnal cu zgomote aletoare pentru un semnal sinusoidal

Figura 4.11. Autospectrul
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Functiile de densitate autospectrald sunt functin cu valori reale s1 este
important de notat ca aria unui autospectru reprezintd valoarea medie patraticd a
unui semnal (ex: acceleratia, viteza, deplasarea, fluctuatia presiunii). De asemenea,
deoarece este o functie cu valori reale, un autospectru nu contine nici o informatie
despre faza semnalului. Autospectrul este de obicei folosit in analiza zgomotului s
vibratieil s exemple tipice pentru semnale deterministice si aleatoare sunt ilustrate
in figura 4.11.

Spectrul semnalelor continue este privit ca densitati spectrale de putere,
deoarece ele au componente de putere si pentru ca spectrul semnalelor tranzitive
este privit ca densitati spectrale de energie deoarece ele au componente de energie.

Este mai relevant sa analizam energia totald intr-un semnal tranzitiv, decat
puterea sau media energiei pe unitatea de timp. Deci, pentru un semnal tranzitiv de
durata 7, densitatea spectrald de energie G () este datd de:G(0)=T G (»),
unde G,,(®) este densitatea spectrald de putere. Singura diferenta intre densitatea
spectrald de putere si densitatea spectrald de energie este factorul 7. Ca si in cazul
densitatii spectrale de putere pot fi folosite atdt densitatea spectrala de energie
dubla-fata (S..(®)) s1 simpla-fata (G (®)).

In ultimii ani au aparut noi tehnici puternice de analizi spectrala. Puterea
cepstrum Py (1) este o functie cu valori reale si este inversa transformater Fourier
a logaritmului spectrului puterii unui semnal:

Cpue(1) = F ™ {logyo G (@)} (4.12)
unde F'{}reprezinta inversa transformatei Fourier a termenului din paranteza, iar
F{} reprezintd transformata Fourier directd. Variabila independentd r are
dimensiunile timpului (este similara cu variabila intarziere in timp a functiei de
autocorelare) si este exprimata in literatura ca quefrency.

Avantajul pe care puterea cepstrum o are fatd de functia de autocorelare este
ca efectele de multiplicare in puterea cepstrum devin aditive in spectrul logaritmic
de putere, deci puterea cepstrum permite separatia efectelor sursei, de calea de
transmisie sau efectele functiei de transfer. Uneori cepstrumul de putere este
definit ca patratul modulului transformatet Fourier directe a logaritmului din
spectrul de putere a semnalului, in loc de inversa transformatei Fourier.

Cpxx(z-) = ‘F{loglo Gxx(w)}‘z’ (4.13)

Se poate ardta ca ambele definitii sunt consecvente una fatd de cealaltd dupa
cum distributia spectralda a frecventei ramane aceeasi singura diferentd fiind
factorul de scalare.

Randall [143], [144], argumenteazi ca ultima definitie este mai convenabila
deoarece este mai eficient sd folosim transformatele Fourier directe.

Cepstrumul de putere are cateva aplicatii In zgomote si vibratii. El poate fi
folosit pentru a identifica orice structurd periodica in spectrul de putere. Este ideal
pentru detectarea defectelor periodice cum ar fi detectarea modelelor armonice in
spectrul vibratiel masinii, detectarea i separarea familiilor de benzi laterale diferite
dintr-un spectru (ex. cutie de viteze). Cepstrumul de putere este folosit de
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asemenea pentru detectarea ecoulul §1 a indepartdrii pentru analiza vorbirit si
pentru masurarea proprietatilor suprafetelor retflectorizante.

Analiza cepstrumului de putere este de obicet folositd ca instrument
complementar in analiza spectrald. Ea ajuta la identificarea notiunilor care nu pot fi
identiticate prin analiza spectrala. Principala sa limitare constd in reducerca
mtormatier despre continutul spectral total al semnalului, continut spectral care
poate avea informatii folositoare. Este recomandabil ca analiza cepstrum sa fie
folositd intotdeauna Impreund cu analiza spectrala. Figura 4.10, ilustreaza
diagnosticul potential al analizer cepstrum de putere pentru semnalul vibratiel unel
cutii de viteze. Densitatea spectrala de putere a semnalului vibratie1 unei cutii de
viteze nu permite detectarea nict unei structuri periodice in vibratie, in timp ce
cepstrumul de putere identiticd clar prezenta a doua familii de benzi laterale
armonice, cu intervale de 85Hz s1 50Hz corespunzatoare vitezelor de rotatie a celor
doua roti (notam ca armonicele sunt referite in cepstrum ca i rahmonics).

Un alt tip de cepstrum care este folosit uneori in analiza semnalulur este
cepstrumul complex. El este definit ca si transformata Fourier inversi a
logaritmului din transformata Fourier directd a semnalului timp:

C (r)=F '{log,, Fix(t}}, (4.14)

unde:
2| F{x(¢)*
Y - T

s1 I este lungimea inregistrarii finite.

Ecuatia 4.15, este echivalentd analizei semnalului digital din relatia de
transformare integrala pentru semnale continue.

In ciuda numelui sau cepstrumul complex este o functie cu valori reale,
deoarece F{x(t)} este chiar conjugata.

dB
10

(4.15)
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Figura 4.11. Analiza cepstrum a vibratiilor cutiei de viteze

Ea contine informatii despre faza semnalului. Deoarece informatia de faza
este redusd, se poate obtine intotdeauna un cepstrum complex, ignorand orice
componente quefrency nedorite ale spectrului, si apot sd revenim din
domeniul quefrency in domeniul timp, deci reproducand semnalul initial fara
efectele nedorite.

Aceastd procedurd este folositd in indepartarea ecoului si in analiza
semnalelor seismice prin separarea pulsului undei seismice din impulsul de
raspuns al pamantului din pozitia de masurare.

4.7. ANALIZA SEMNALULUI DUAL

Tehnicile de analiza a semnalului dual sunt disponibile atat in domeniul timp
cat s1 frecventa. Ele implica relatii intre doud semnale de intrare intr-un sistem, sau
douad semnale de iesire dintr-un sistem sau un semnal de intrare si iesire. Cele
doud, cel mai des utilizate relatii iIn domeniul timp sunt functia de intercorelatie si
functia raspuns impuls. In domeniul frecventei sunt folosite de obicei trei relatii in
analiza spectrald. Ele sunt functia densitate interspectrald, functia de raspuns in
frecventd (uneori referitd ca o functie transfer) si functia de coerenta. Functia de
intercorelatie este datad de relatia:
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R\.'\.(r)z E[.\‘(t)_\'(t + z')] = Tli_r:l%gx(t)y(t + 7)dt (4.16)

Ea este similard cu functia de autocorelare cu exceptia faptului ca ofera o
indicatie a similaritatii intre doud semnale diferite ca si o functie a variatiel
timpului 7. Spre deosebire de functiile de autocorelare, functiile de intercorelatie
nu sunt simetrice fatd de origine conform figurii 4.12.a.,b.

R, 0

A
e v

7

*'i/‘l\—; AN /f\ N

Figura 4.12.a. Autocorelare

fw(’]

s A L 4

Figura 4.12.b. Intercorelatie

Dupa cum am mentionat, intercorelatiile sunt folosite pentru a detecta:
intarzierile de timp dintre doud semnale diferite, intarzierile cailor de transmisie in
incdperile acustice, analiza zgomotului aeropurtat, identificarea surselor de
zgomot, aplicatii radar 1 sonore.

Daci un semnal transmis, cum ar fi o unda sinus de frecventa cercetatd (de la
o sursa datd), a fost primit la o altd locatie dupa o intarziere de timp t s1 daca
semnalul primit contine unda sinus cercetatd, plus zgomot exterior (fard legaturd),
o intercorelatie Intre cele doud semnale va produce, un semnal a cérui intarziere in
timp corespunde Intarzierii transmisiei.

Dandu-se viteza sunetului in mediu, functia de intercorelatie permite o
estimare a distante1 dintre sursd §i receptor.

Functia de intercorelatie poate fi de asemenea folositd pentru a stabili cai de
transmisie diferite pentru semnalele de zgomot si1 vibratie. Prin intercorelatia dintre
0 sursa unicd $i o singurd pozitie de receptie, prima poate fi usor identificatd si
stabili cdile de transmitere diferite. Aceastd aplicatie importantd a functiei de
intercorelatie e ilustratd in figura 4.13.
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Figura 4.13. Identificarea cdilor de transmisie prin intercorelatie

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

Este important sa recunoastem cad functia de intercorelatie oferd doar
informatie despre contributia totald a unei cai sau surse particulare la iesire.

Xt

Traiectoria *1

x2(t) —_

Traiectoria*2

-\, ->|esire, y(t)

Traiectoria*3 |

R1 y R2y R3V
1 1 1

Figura 4.14. Identificarea cdilor de transmisie pentru surse multiple

Functia de coerentd, care va fi discutatd pe scurt, oferd informatie despre
corelatia dintre componentele de frecventd individuale.

Functia raspuns impuls este o altd relatie in domeniul timp a semnalului
dual. Ea este reprezentarea in domeniul timp a functiei rispuns frecventd a
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sistemului (ex. ea este legatd de functia raspuns frecventa a sistemulul, prin
intermediul transformatet Fourier).

Ca si intercorelatia, ea poate f1 folosita pentru a identifica varfurile asociate
cu diferite cai de propagare. Uneori, cand un semnal este dispersat (ex. viteza sa de
propagare variazd cu frecventa), functia de intercorelatie tinde sa fie lipsitd de
detinitia functiei raspuns impuls.

In aceste cazuri, functia raspuns impuls este mult mai folositoare. Functiile
raspuns impuls sunt folosite de asemenea pentru a masura coeficientii de absorbtie
acustica, pentru a caracteriza filtrele electronice si pentru a determina caile de
transmisie a zgomotului.

O altd aplicatie particulard des utilizatd a functier raspuns impuls este
identificarea modurilor structurale de vibratie prin intermediul transformatei
Fourier.

Modurile structurale de vibratie a unei structuri complexe sau masini pot fi
stabilite oferind sistemulul o intrare de tip impuls (cu un ciocan care contine un
traductor de forta calibrat), $1 monitorizand rdspunsul de iesire tranzitiv.

Functia rdspuns frecventd a sistemulur este obtinutd ulterior prin
transformata Fourier a functiel raspuns impuls a sistemulu.

Relatia pentru determinarea semnalului de iesire este data de:

Y(w)=H(w)X (o) (4.17)
unde:
X(w) - transformata Fourier a marimii de intrare;
H(w) - functia de raspuns in frecventa a sistemelor liniare.
Transformata Fourier a marimii de intrare este:
| I i 1
X(w)=— [6(t)™'“dt =— (4.18)
27T 27
1ar a marimii de iesire:
| —lwi
Y(w)=—— [h(tle™" dt (4.19)
27 _
Prin inlocuirea relatiilor 4.18. s14.19. in relatia 4.17. vom obtine:
H(w)= [h(tle™"“dt (4.20)

unde H(w) este transformata Fourier a functiei de raspuns in frecventa h(t), mai

: 1 Ca o : : :
putin factorul > Aplicand inversa transformatei Fourier obtinem:
T

H(w)= i O}H(t)e_"“”dt (4.21)

Aceastd procedura de testare a impulsului este ilustratd schematic in figura

4.15. Avantajele sale principale sunt acelea cd nu sunt necesare accesorii pentru
structura de test, munca poate fi indeplinitd, echipamentul este relativ usor de
folosit, si testele pot fi efectuate rapid.
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&raductor de
fora semnal impus

/ __ga Attelerometry —_—»
Structura testata

Transformata Fourier

—

&

Frecventa

Figura 4.15. Model structural pentru testarea impactului

Principalul dezavantaj este acela ca, intrucat existd o mica intrare de energie
in sistem, raspunsul frecventda la semnalul de intrare este limitat la aproximativ
6000Hz (ex. testarea impactului nu este potrivitd pentru identificarea modurilor
structurale de inalta frecventd).

Densitatea interspectrala este o functie complexa si este transformata Fourier
a functiei de intercorelatie. Ea este 0 masura a puterii mutuale dintre doud semnale
si contine atat informatia magnitudine cat si faza. Ea este foarte folositoare pentru
identificarea semnalelor majore care sunt comune atat intrdrii cat si 1esiril unui
sistem. Mai este de asemenea folositd pentru a analiza diferentele de faza dintre
doud semnale. Modificarile fazei ne ajutd de asemenea sa identificim modurile
structurale care sunt foarte apropiate in domeniul frecventd Nu este intotdeauna
usor sa identificam modurile structurale apropiate in spatiu din spectrul frecventei.
Aceasta este ilustratd in figura 4.16.

Densitatea interspectrala sugereazd prezenta a doud sau trei moduri
structurale; informatia nu este foarte clard, oricum, datoritd zgomotelor strdine din
sistemul de masura.

Lo 1t & 1 1

o Amplitudine 3

180

il

Fagq

'} il

'1 80 T L L L Ad L] Li
0.4 [kHz] 18

Figura 4.16. Densitatea interspectrald a sistemelor liniare
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Informatia de faza corespunzitoare oferd o imagine mult mai clard; prezenta
a doud moduri este identificata usor prin schimbarea fazei la ~1000Hz.

Densitatile interspectrale pot fi folosite de asemenea pentru a masura
puterea. Puterea este produsul dintre faza s1 viteza.

(P) = E[F(t)v(1)]

acum putem scrie:

E[Fin(+0)]=R, ()= [ G, (@) "dw (4.22)
SI:
EGF‘.(w)eimdw = [ Gp(@)cosardw +i ] Gp (w)sinordw
(4.23)
Deci:
(P)=R,(r=0)= [ G, (@)dw (4.24)

Puterea totala de intrare intr-o structura, sau puterea de iesire dintr-un sistem
poate, deci, fi obtinutd prin integrarea densitatii interspectrale a fortei §1 vitezei.
Integrarea din partea reala a densitatii interspectrale reprezinta deci pierderea
de putere departe de sursd; componenta imaginard reprezintd puterea reactiva in
vecinatatea sursel.
Tehnicile de analizd a pierderii de putere sunt folosite pentru a masura
factorii pierduti structurali si alti parametri ceruti de analiza statistica a energiel.
Functiile raspuns frecventd (uneori sunt definite ca functii de transfer) joaca
un rol foarte important in analiza semnalelor de zgomot si vibratie — ele descriu
relatiile dintre intrarile si iesirile unui sistem liniar. Avem la dispozitie o varietate
de functii raspuns frecventa.
Ele includ rapoartele:
- Deplasare / forta — receptants,
- Forta /deplasare — rigiditate dinamica;
- Viteza / fortd — mobilitate;
- Forta /viteza — impedantg;
- Acceleratie /fortd — inertantg;
- Fortei /acceleratie — masa aparatului.
Pentru sistemele cu o singurd intrare, si o singura iesire, ca si cele din figura
4.16, functia raspuns frecventa este definita ca raportul dintre transformata Fourier
directd a iesirii, F{y(t)}, si transformata Fourier directa a intrarii, F{x(1);.
Hiw) - FYO)

F{x(t)} (4.25)
deci:
H@) - FUyWyF (@) _ Gy (@) (4.26)
FIx(YF {x(1)} G (@) |
unde:

F i) - conjugata complexa a lui F{y()};
G, (w) - densitatea autospectrald a semnalului de iegire;
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G.(w) - densitatea autospectrala a semnalului de intrare.

Factorul 2/T este omis deoarece el este comun atat la numitor cat si la
numarator.

Efectele masuritorii zgomotului pot fi reduse prin utilizarea relatitlor
functiei raspuns frecventd astfel incat H(w) sa fie obtinut din densitatea
interspectrala.

In acest stadiu, este suficient si notim ca transformata Fourier directd poate
fi re aranjata astfel incat:

) _FUOWF @) Gu (@)
H(@)? = o e =
WOV (1)) G (@)

Functiile raspuns frecventa sunt folosite intr-o varietate de aplicatii. Acestea
includ analiza modala a structurilor, estimarea amortizarii structural, raspunsul
vibrational al unei structuri fatd de o excitatie de intrare si analiza transmisiei undel
(ex. reflexia, transmisia, absorbtia, etc.)

Deoarece ele sunt functii complexe, contin informatie s1 despre amplitudine
si fazd. Un exemplu tipic de functie raspuns frecventd a unui sistem liniar cu doud
frecvente naturale este ilustrat in figura 4.17. Sistemul este 1dentic cu cel folosit in
figura 4.15. pentru densitatea interspectrala.

(4.27)

160 — / \

o =
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0,4 [kHz] 1.8
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-180 Y y ' —
0,4 [kHz] 18

Figura 4.17. Functia de raspuns in frecventa a sistemelor liniare

In primul, rand si notim ci functia raspuns frecventd ofera o imagine mult
mai clard a raspunsului modal al sistemului, deci cele doud moduri rezonante sunt
identificate usor atat din informatia magnitudine cat si din informatia faza.

Functia raspuns impuls a unui sistem este transformata Fourier inversd a
functiei raspuns frecventd. Functia raspuns impuls pentru un singur mod rezonant
este 1lustrata in figura 4.18 si ea a fost obtinuta prin transformarea Fourier inversa a
functiei raspuns frecventa.
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Figura 4.18. Raspunsul in impuls §i frecventa a sistemelor liniare

Functia de coerenta, y; (o), madsoara gradul de corectie dintre semnalele in
domeniul frecventa.

Ea este definiti ca:
2
’GX)(CU)‘
G, (0)G,, ()
Functia de coerenta este astfel incat 0<y; ()<l, si ea oferd o estimare a

proportiel in care iesirea este datoratd intrarii.

Pentru un sistem ideal cu o singurd intrare si o singura iesire, fara zgomote
straine la intrare sau iesire:

¥ (@)= (4.28)

H@)Gy ()
G o (0)|H (@)|G o ()

In general, y; (0)<l, deoarece:

¥ (@) = (4.29)

- In masurdtori zgomotele strdine sunt prezente
- in estimdrile spectrale sunt prezente erori de rezolutie
- legatura sistemului x(t) la y(t) este nonlineara.
- lesirea y(t) este datoratd intrdrilor aditionale in plus x(t)
Ca un exemplu, considerdm un sistem cu zgomote striine, n(t), la iesire, cum
am 1lustrat in figura 3.19.

Aici,  y(t)=v(t)+n(t)
SI:
G, (0)=G, (0)+G,,(v) (4.30)
De asemenea, G,,(0)=Gy(®) cat timp zgomotul striin se poate presupune ca
este necorelat cu semnalul de intrare(ex.R,,(7)=0 §i G,.(w)=0).
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Acum:
G, (@)= |H(a))\2 G . () (4.31)
dar
H(@) =6, (0)/ G (@) =[Gy (@)/ G () (4.32)
st deci
2
G, (v)= ’G_\..‘.(a))/G.\._\.((o)l G . (w)= y.\z.'\,(a))G},).(a))
(4.33)
Deci,
> 1
. = 4.34
(@) 1+{G,,(0)/ G, (w)} (334

Ecuatia 4.33 reprezintd spectrul de putere de iesire coerentd — (ex. densitate
spectrala de iesire care este asociatd cu intrarea).
Astfel, Gy (w){1- yzxy (w)} este acea parte a densitdtii spectrale de iesire care

este datoratd zgomotului strain.
Ecuatia 4.34, ilustreaza ca, coerenta este partea fractionard a densitati

spectrale de iesire care este datorata intrdri liniare.
Raportul semnal la zgomot este evaluat usor din functia de coerenta. El este:

G (@) 75(®)

S/n= = (4.35)
2 .
Gml ((!)) 1- }/xy (C())
16
o
£ -
T 4
2 A
5
E -4
<
0 ‘r | T L 1 T L
0,4 [KHz] 1,8
Coerenta

T,D VV Y‘—y v

S W S U T I S

o Amplitudine

0.4 g 18
Figura 4.19. Coerentd buna

In figurile 4.19 si 4.20, sunt prezentate exemple de functii rispuns frecventi
asociate unor coerente bune st reale. Ambele figuri se refera la acelasi sistem liniar
ce a fost folosit mai devreme la ilustrarea functiei de densitate interspectrala, a
functiei raspuns frecventa si a functiei raspuns impuls.
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Coerenta buni din figura 4.19, sugereaza ca zgomotul strain a fost eliminat,

cd lesirea este complet datoratd intrarii, si ¢d functia raspuns frecventd este intr-
adevar reprezentativa pentru raspunsul sistemului la semnalul de intrare.
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Figura 4.20. Coerenta saraca

Figura 4.20, este rezultatul raportului dintre semnalul sarac si zgomot (n=2)
si insuficient mediat — coerenta siaraca sugereaza ca functia raspuns frecventa nu
este definitd clar, cit timp iesirea este in functie atat de intrare cat si de cateva
zgomote strdine.

Tehnicile de analiza a semnalului de zgomot si vibratie au cateva aplicatii:

- cainstrument de diagnosticare;
- pentru identificarea caii de transmisie;
- pentru studiul caracteristicilor raspunsului sistemului;

- pentru identificarea sursei zgomotului.

4.8. ANALIZA SEMNALULUI ANALOG

Inainte ca echipamentele de analizi a semnalului digital si fie disponibile,
analiza frecventei se realiza folosind filtre analogice de banda ingusta cu functi

raspuns de unitate de frecventa.
Caracteristicile unui filtru analogic tipic, de banda ingusta sunt ilustrate in

figura 4.21.
Analizele semnalului analogic sunt foarte des utilizate 1n practica. Un

semnal tipic x(t) este alimentat intr-un filtru variabil de banda ingusta de frecventa
(frecventa centrald o si dimensiunea bandei Aw). lesirea filtrului este apoi
alimentatd intr-un dispozitiv de ridicare la patrat, un dispozitiv de calculare a
mediel, si In final impartit cu dimensiunea bandei
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Filttrarle Filtrare
s achaa ideala
IH(©)]
1,0 \4
Semnal de
intrare

» (1)

Figura 4.21. Caracteristicile tipice filtrarii analogice

Procedura, ilustratd in figura 4.22, ofera o estimare a functiel densitate
autospectrala.

) Filtru de Circuit de ) —
x(t), intrare tru x(0.A0)| ridicare la [X*(0,Awt)| Circuit de |x*(w,Aw)| Circuit de
IH(w)1=1 |
ngw,_\.w[
Ao
Gu(w), 1esire
Figura 4.22. Metoda de filtrare analogica
Dect:
G L d
w (@)= —— [ x"(0,Aw,t)dt, (4.36)
TAw

unde x(w,Am,t) este semnalul timp filtrat.

Trebuie notat faptul ca amplitudinea functiei frecventa raspuns a filtrului se

presupune cd este unitard in ecuatia anterioard. Daca nu ar fi unitard, ar avea o
valoare arbitrara [H(o)|, atunci:

1
TAwH ()|

G, ()= = | 2 (0,A0,0)dt, (4.37)

cat timp:
1 2
E[y?]= = %% (w,A0,0)dt = |H(®)| G (@)do ~ |H (o)’ AaoG  (v)
(4.38)
O estimare exactd a lui G, (w) este dependenta de:
- ingustarea filtrului

- caracteristicile de intrare si iesire
- timpul de mediere T

- amplitudinea oricarei faze schimbate intre intrare si iesire.
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Intuitiv, se poate astepta o acuratete mat buna cu timp de mediere mar mare
— in practici, medierea analogica este obtinutd folosind un filtru netezit RC trece-
JOS Cu un anumit timp constant.

De asemenea cu cat ingustim dimensiunea bandei, Aw, cu atdt este mai
exacta rezolutia frecventel.

Filtrele analogice sunt disponibile pentru bande de frecventd inguste, bande
octavi si bande o treime de octava.

4.9. ANALIZA SEMNALULUI DIGITAL

Cu disponibilitatea usoard a convertoarelor analogico-digitale (convertoare
A/D), functiile de densitate spectrala pot fi obtinute cu ajutorul transformarii
Fourier a unei reprezentari serie a timpului discret a semnalulul timp original, fie
direct, fie cu ajutorul functiei de autocorelare. Acest lucru important este ilustrat
schematic in figura 4.23.

Semnal - Convertor t Serul Transformarea
temporal > A/D » temporale > Fourier
analogic discrete
Y
Mediere Densitatea
n spectrala
timp instantaee
| '
Functia de Mediere
autocorelare spectrala
: Densitatea
Transformarea spectrala
Fourier > mediati

Figura 4.23. Analiza semnalului digital

Medierea (calcularea mediei aritmetice) pentru fiabilitatea statistici este
obtinutd, In domeniul frecventd, pentru procedura de transformare directd 1 in
domeniul timp, cand folosim procedura de transformare de autocorelare Fourier.

Procedura de transformare directi este de obicei referitd in literaturd ca si
transformata Fourier directd (DFT) si este executatd pe o serie finita si discreta de
valor alese. Seria timp discretd este generatd printr-o alegere a unei lungimi finite
a semnalului timp analogic peste o serie de intervale de timp egal distantate.
Aceastd procedura este ilustratd in figura 4.24.
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Semnal
aleator

t T=N A
ﬂ\wm ~' T

x(t)

t

Seril
discrete

3
Estimare

i
mr

x(t)
X'I
xo{

Figura 4.24. Conversia analog-digitald a semnalelor continui

X

;i

Estimare
asociata
cux

XN

Secventa transformarii Fourier directd a semnalului in domeniul frecventa a
fost imbunatatita semnificativ prin introducerea algoritmului transformatei Fast
Fourier (FFT). Acest algoritm (FFT) este larg folosit de ambele analizoare
spectrale disponibile comercial si de sistemele de analizd a semnalelor de baza
calculate.

I =
X(@)= [ x()e™ar,
si (4.39)
X()= [ X(w)edw
Deoarece teoria clasicd Fourier este valabilda doar pentru functiile care sunt
absolut integrabile care descresc spre zero, transformata X(w) va exista doar pentru
un semnal aleator, care este limitat de un interval fimit de timp. Asa ci, este

introdus conceptul de transformata Fourier finitd X(w, 7).
Transformata Fourier finitd a unui semnal de timp x(t), este dati de:

Fix(t)} = X(@,T) = i [ x(t)e "' dt (4.40)

s1 este limitata la intervalul de timp (0,T).
Cum am notat mai devreme, F{} reprezinta transformata Fourier directd, si
F'{} reprezinta transformata Fourier inversa.

Pentru un semnal stationar aleator, densitatea spectrald unilaterald G, (o)
este data de:

G..(®)= lim %E[X*w,r)X(w,r)] (4.41)

T
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Se poate ardta ca aceastd ecuatie este identicd cu functia densitdtii spectrale
definite in limitele functiei de auto-corelatie. Gy (w) poate fi astfel estimata de:
2 2
AFxY 2x(e,T))

G = 4.42
wl@)=—— - (4.42)

De asemenea, termeni inter-spectrali, cum ar fi G (), etc. pot f1 definiti de
asemenea in limitele transformatelor Fourier.

Este important s notdm cd functia de densitate spectrald G,,(w) este definitd
de X+Y sinude XZ'.

Conceptul de dezvoltare in serie Fourier pentru un semnal periodic armonic,
poate fi extins la o serie discretd in timp a unui semnal timp aleator (fig.4.25).
Spectrul frecventei este astfel aproximat de o serie de linii de frecventd (armonice)
egal distantate (ex. in procedurile de analizd a semnalului digital, transformata
Fourier, X(o,T), este obtinuta din seria discretd in timp a semnalului timp).

Dezvoltarea serier Fourier pentru un semnal periodic armonic poate fi
exprimata si in forma exponentiala astfel:

W)= T X, e (4.43)

n=-—-x
unde, Xo=ay/2 si
1 1
X, = E(a,, —1ib,) :—IO x(t)e ' dt pentru n==x12etc. (4.44)
Valorile X, sunt acum coeﬁcien;ii Fourier a semnalului timp.
Ecuatia 5.34 s1 5.37 demonstreaza ca la frecvente discrete f,=w,/21=n/T,

X(w, -T) = X (4.45)
2
astfel,
2
X, = —T”-X( T)= —;) x()e ' d (4.46)

s1 coeficientil Fourier pot fi aproximati de o insumare bazata pe seria discreta in
timp X(t) (cu k=0,1,...,N-1) a lui x(2).

Deci
1 - —l m
- z 2k A (4.47)
TS
unde 1=kA;
Cat timp T=NA si f,=n/T=n/NA,
1 N-1 .
X, =— ¥, Xe kN (4.48)
N k=0

pentru n=0,...,N-1.
Aceasta este transformarea Fourier discretd In N puncte pentru seria in timp
Xk(1), pentru k=0,...,N-1

Transformarea Fourier discretda (DFT) inversa este data de
N-1

X, = ¥ X, e'2mkIN (4.49)
n=0
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Algoritmul DFT este de baza in analiza semnalului digital — multiplicarea
complexid N” este necesard pentru a stabili transformata intr-un singur punct N.
Calcularea medier aritmetice este necesara pentru M semnale timp, apoi este
necesara calcularea lui MN”,

Algoritmul transformadrii rapide Fourier reduce semnificativ numarul de
calcule necesar — este o procedurd mult mai eficientd pentru evaluarea DFT. Aici,
este necesard doar calcularea lui Nlog,N.

De exemplu, cand N=1000, FFT este mai rapida de 100 de ori, si, cand
N=10°, FFT este mai rapida de ~50000 de ori.

Newland [125], si Randall [146], [147], oferd detalii specifice despre
algoritmul FFT.

Algoritmul este de asemenea usor disponibil ca un pachet pentru mini §i
micro calculatoare si contine toate analizoarele spectrului digital.

Erorile statistice asociate cu analiza semnalului digital include erori
aleatoare datorate calcularin insuficiente a mediel aritmetice, erori de inclinare,
erorl alias §1 erorn datorate incadrdrii inadecvate a semnalului. Acesti parametrii
sunt discutati in sectiunea urmatoare.
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5. DIAGNOSTICAREA PRIN ANALIZA CEPSTRUM
5.1. GENERALITATI

Detectia unui defect in conditii de functionare se poate realiza prin
compararea nivelurilor de vibratil sau zgomot cu nivelurile admisibile. Utilizarea
valorilor admisibile standard nu este recomandata, intrucat impedanta mecanica
variaza mult, chiar la cutii de viteze de acelasi tip. In acelasi timp, impedanta
mecanica variaza cu frecventa si deci, utilizarea criteritlor de apreciere absolute, pe
spectre de frecvente, ar putea conduce la rezultate incerte.

De aceea, pentru rezolvarea problemelor de diagnosticare se recomandi
utilizarea unor niveluri de referinta de vibratii $1 zgomot masurate atunci cand cutia
de viteze este recunoscutd a fi in stare de functionare perfectd si care vor servi ca
baza pentru criteriile de determinare.

In diagnosticarea defectelor cutiilor de viteze, de constructie relativ
complicatd, determinarea acestor frecvente de modulatie poate constitui un indiciu
suplimentar si important. In acest scop, pentru detectia periodicitatilor din spectrul
de frecvente a cutiilor de viteze s1 determinarea cu precizie a frecventei de
modulatie se utilizeaza tehnica de analiza cepstrum [61], [74], [79], [174].

Cepstrumul este definit in diverse moduri, dar poate fi considerat ca spectrul
unui spectru logaritmic (amplitudine logaritmica, liniara de frecventa).

Aceasta inseamnad ca analiza cepstrum poate fi utilizatd ca o metoda pentru
uniformd. Scala logaritmicd de amplitudine accentueaza structura armonicd a
spectrului s1 reduce influenta caii de transmisie aleatoare pe care semnalul o
parcurge de la sursa la spectrul de masurare.

Analiza cepstrum are multe aplicatii; de exemplu, identificarea si
indepartarea ecourilor, sau analiza vorbirii, dar cea mai importanta in industrie este
cea legatd de diagnosticarea masinilor, unde se foloseste capacitatea sa de a detecta
periodicitati in spectru.

Tipul structurii periodice considerate este dat de familiile de benzi laterale
gasite de obicel In spectrele de vibratii ale angrenajelor si care adesea sunt o
indicatie a defectelor de diverse feluri. Astfel de benzi laterale pot fi considerate ca
1au nastere din modulatia vibratiilor angrenarilor neuniforme cu frecventa joasa a
rotilor dintate, care corespund vitezelor de rotatie a arborilor. Excentricitatea unei
rotl dintate de exemplu, va tinde sd dea o modulatie de amplitudine a vibratiei de
baza, generatd la frecventa de angrenare a dintilor si armonicelor ei cu o perioada
care corespunde rotatiei arborelui.

In acelasi timp, variatiile in presiunea de contact a dintilor, care dau
modulatie in amplitudine, dau nastere la variatii in viteza de rotatie, care provoaca
modulatie de frecventd la aceeasi turatie. Deci, modulatiile de amplitudine sau
frecventa apar rar izolate, dar pe de alta parte, amandoua dau nastere unei familii
de benzi laterale cu aceeasi distributie a frecventei de modulatie fundamentala si

99

BUPT



TEZA DE DOCTORAT

aceasta distributie contine informatia de baza pentru diagnoza cu privire la sursa de
excitatie (figura 5.1).
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Figura5.1. Graficele pentru pinion defect
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Benzi laterale apar si in cazul defectelor aparute la calea de rulare sau la
corpurtle de rostogolire a rumentilor (figura 5.2).
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Figura5.2. Graficele pentru rulment defect
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In functionare, nivelul de zgomot si vibratii al rulmentilor montati, se
coreleaza cu starea lor de defectare, indicand prezenta, eventual marirca defectelor
st permitdnd interventii de naturd sa evite accidente costisitoare.

Vibratiile si zgomotele produse de rulmenti actioneaza fie prin efecte
directe. radiatie acusticd sau vibratie, fie prin efecte indirecte. Efectele directe se
constatd indeosebi in conditii de cercetare sau incercare tehnologica, pe standuri
adecvate.

Rulmentii se folosesc montati pe masini sau utilaje, intr-un ansamblu; in
aceste conditil, se constati atat efecte directe, cat si, intr-o masura mai mare, efecte
indirecte, la nivelul altor elemente (arbori, carcase etc) sau cuple cinematice,
excitate de vibratia rulmentilor, pe traseul sursa — receptor.

In categoria vibratiilor, la rulmenti, s-a introdus recent si neuniformitatea de
rotire a rulmentilor, parametru care prezintd interes functional deosebit in aparatura
de precizie, pentru turatie redusa sau foarte redusa.

In rulmenti, generarea vibratiilor si zgomotului are urmatoarele cauze:

- modificarea pozitier corpurilor de rostogolire in zona incarcata, respectiv
neincarcatd a rulmentului, in legaturd cu dimensiunile s$1 numarul corpurilor de
rostogolire, deformatiile elastice de contact si jocul de lucru; in acelasi timp,
modificarea pozitiei contactelor, a incédrcarilor, determina modificarea periodica a
rigiditatii contactelor s1 sistemului, cu favorizarea aparitiei vibratiilor de tip
parametric;

- miscarea neuniformd a corpurilor de rostogolire, ca urmare a solicitarilor
diferite in functie de pozitie, aceastd miscare neuniforma conduce si la frecari si
ciocniri ale corpurilor de rostogolire cu inelele sau colivie;

- realizarea contactelor de rostogolire pe suprafete cu abateri dimensionale,
de forma si pozitie: diferente de diametre, bataie frontald sau radiald a cailor de
rulare, excentricitate, ovalitate, poligonalitate, ondulatii, rugozitate;

- deplasarea corpurilor de rostogolire peste impuritdti plasate pe suprafetele
de contact sau peste defecte sau deteriorari localizate (ciupituri de tip Peeling sau
Pitting, uzura abraziva, amprente etc.).

Dificultatile de conturare a unui model teoretic care sid considere toate
cauzele de mai inainte este evidentd. Cu toate acestea, tratarea teoretica partiald,
insotitd de cercetari experimentale, a permis atat explicatii fizice calitative si
cantitative, cat si elemente de fundamentare a controlului tehnologic si
monitorizare a exploatarii.

5.2. DEFINITII SI METODE DE CALCUL

Definitia originala a cepstrumului de putere poate fi exprimati cu ajutorul
relatiel [120], [121], [126]:

C.u(7)=|3{logs,, (/)Y (5.1)
in care spectrul de putere S,4(f) a unui semnal de timp a(¢) este dati de relatia:
S (f)=I3lal)f (5.2)

care reprezintd media peste un numdr de semnale temporale.
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O noua definitie a cepstrumului de putere este data de relatia:

Cualr)=3" llog S 4, (/ )} (5.3.)
unde M \a(N= logS ,,(f). de unde rezulta cepstrumul real

CR 44 (2)=37 o, () (5.4
in care:

Raaw=2log S, (f). pentru /> 0 (5.5.)

Raan=log S, (f). pentru f =0 (5.6.)

RaaN=0 pentru /< 0 (5.7.)

Partea reald a marimii R 1,(f) coincide cu C,(r) definiti cu relatia 5.3.

Deoarece spectrul de putere S,4(f) este functie reald, cepstrumul este
deasemenea o functie reald, iar transformarile directe sau inverse dau acelasi
rezultat. Diferenta reald apare din rezultatele patratelor ecuatiei 5.1, care face
procesul ireversibil si accentueaza valorile extreme. In general, valorile extreme nu
prezintd un avantaj, deoarece frecventele joase sunt mai putin importante decat
varfurile frecventelor inalte. Folosirea unei transformiri inverse in definitie
produce legdtura cepstrumului cu functia de autocorelare si de asemenea, trecerea
de la o functie in frecventd la o functie in timp. Astfel, parametrul 7, utilizat in
definitii, reprezintid timpul, desi se referd la frecventi. In cazul functiei de
autocorelare parametrul 7 poate fi considerat ca fiind defazajul sau perioada, nu un
timp absolut.

Cepstrumul complex poate fi definit cu relatia:

C,(r)=3"{log 4(/)}
unde A(f) reprezintd spectrul compex al semnalului temporal ar(?):

A(f)=Stal)} = 4,(1)+ jAa () 5.9.
tinand cont de partile reale sau imaginare in termenii fazei §1 amplitudinii
corespunzatoare fiecarei frecvente:

A(f)=|4(r)e” 5.10

Considerand logaritmul complex din relatia 5.6. rezultd cd aceasta este
functia compexa a frecventei cu partea reala a amplitudinit pe scard logaritmica,
lar partea imaginard este faza. Cepstrumul complex se va obtine prin transformarea
Inversa a relatie1 5.5.

Atunci cand semnalul temporal a(?) este o valoare reald, spectrul complex
A(f) este conjugata para care conduce la urmatoarele concluzii:

e partea reald a spectrului complex Ag(f) este para;
e partea imaginard a spectrului complex Ag(f) este impara;
e modulul spectrului complex ’A( f )( este par;

wn
0

e logaritmul modulului spectrului complex ln‘A( f )| este par;

e functia de faza @(f) este impara.

Din aceste concluzii rezultd cad logA(f) este conjugata para, iar cepstrumul
complex C,(f) este o functie cu valoare reala.
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In principiu, cepstrumul complex este considerabil mai puternic decat
cepstrumul de putere, dar este mult mai dificild utilizarea acestuia. Functia de faza
#(f) in ecuatia 5.10. trebuie sa fie o functie continua a frecventei, mai mica decit
valoarea principald modulo 27 masuratd normal. Figura 5.3. ilustreaza ce se
intelege prin “‘fazd desfasurati®, pentru a obtine o functie continua de faza. In
portiunea unde curba fazei este ingustd, nu este dificila desfasurarea, utilizand un
criteriu simplu, numit saritura de faza, intre esantioanele adiacente mai mici decét
7. Acest criteriu nu este intotdeauna corect, totusi in caz general, este necesara
utilizarea unui algoritm complex cum ar fi cel al lui Tribolet.

@(f)

| -~

n

> Hz

o
- aow oion ov on o
- e wnjus e o oo b,

)

LN Faza
SN desfasurata
\
\

N
~

Figura 5.3. llustrarea “fazei desfasurate”

Existd o situatie unde faza nu trebuie masurata in cazul asa-numitelor functi
de “faza minima”. Asa cd functia fazei ¢(f) este transformarea Hilbert a functiei
logaritmice /n|4(f). Cepstrumul complex al unei functii de faza minima exista

doar pentru quefrente pozitive, pentru ca partile reale si imaginare ale transformarii
Fourier sunt independente de transformarea Hilbert. Partea para este cepstrumul de
putere obtinut dintr-un spectru de amplitudine logaritmicd, iar partea impara este
cepstrumul de faza. Cepstrumul de putere s1 cepstrumul de faza al unei functii cu
faza minima3, trebuie sa fie identice la quefrente pozitive.

Cepstrumul complex poate fi obtinut din cepstrumul de putere prin simpla
dublare a componentelor pozitive de quefrentd si1 considerand componentele
negative de quefrenta la zero.

O functie minima necesita un logaritm de faza sau de intarziere de fazi, in
cazul unei functii de amplitudine datd. Functia de transfer a unei functii stabile nu
are poli in jumatatea din dreapta planului Laplace. O functie de fazd minimi nu
trebuie sa aiba nici poli, nici zerourl in jumatatea dreaptd a planului, deoarece
pentru logaritmii considerati zerourile devin poli, care permit ca cepstrumul sa fie
stabil. O asemenea functie de transfer poate fi intotdeauna consideratd ca fiind

produsul unei functii cu fazd minima, cu o functie trece banda avand perechi de
. . . S—da . - . .
poli zero, dati sub forma generala - . Functia trece banda are amplitudine de
Ss+a
unitate, dar insumeaza logaritmul de fazd 2m, la trecerea fiecarei perechi de poli

zero. Deoarece efectul functiel de raspuns in frecventd este aditiv in domeniul
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cepstrumului, trebuie investigat ce formd va avea aceasta functie. Acest lucru se

realizeaza cel mai simplu, folosind transformarea Laplace pentru o functie tipica de
transfer, exprimata ca:

:|A|é(1—a‘z"');;(l—bkz )

k=1

H(:)

,,‘ — (5.11)
/Z'(l —c‘:“')zr(l ~-d,:z )

k=1 k=1

unde a, s1 ¢, sunt zerouri §1 poli in interiorul cercului de unitate, care corespunde

la jumatatea din stanga a planului s, 1ar b; 1 d; sunt zerouri §i poli in exteriorul
cercului de unitate (corespunzitor jumititii din dreapta a planului s). Modulele ¢, '

Sl jdk\ sunt toate < 1. Luind logaritmii si dezvoltdnd termenii logaritmici

(1 -a- :") sub formad de seri1 de putere rezulta cepstrumul discretizat in termeni de
zero s1 poli pentru valorile incrementale a numarului # de discretizare in timp.

Astfel;

n

Cn)=-3%+3% 4o (5.12)

k=t N k=1 R

C(n)=32_%4" o (5.13)

k=t R k=1 H

Asa cum era de asteptat partea de faza minima apare doar la frecventele
pozitive, iar partea de faza maxima la cvefrentele negative. Pentru functii cauzale
stabilite, d, va fi zero si astfel partea de fazi maxima va proveni in intregime din

zerourl, b, . Fiecare termen este un exponential complex (in perechi conjugate o
sinusoidald amortizatd) mai tarziu amortizat prin multiplicarea functiei hiperbolice.

5.3. CEPSTRUMUL COMPARAT CU FUNCTIA DE AUTOCORELATIE

In comparatie cu functia de autocorelatie, principalul avantaj al cepstrumului
constd in faptul cd logaritmarea valorilor spectrului este efectuatd inaintea
transformarii inverse, conform relatiilor (5.3) s1 (5.4). Se considera spectrul normal
de putere al unui semnal de vibratie, pentru un punct de masurd exterior, ca fiind
produsul dintre spectrul de putere al functiei sursa g1 (patratul amplitudinii) functia
de raspuns in frecventa a caii de transmisie, adica:

Fol) = Full) . FFu) # (5.14)
Efectul logaritmarii este transformarea multiplicarii intr-o adunare, adica:
log F,, = log Fye + 2 log [H , / (5.15)
si relatia aditiva este mentinuta de transformarea Fourier liniara, adica:
F{log Fyyt = F'{log Fyet + FN2l0g |H o (17 (5.15)

insemnand cd efectele sursel §i cdil de transmisie sunt aditive in cepstrum.
Deoarece ele au adesea continut de cvefrentd foarte diferit, vor fi deci separate in
cepstrum 1 asta chiar utilizdnd relatia (5.1) deoarece termenii opusi dispar. In
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contrast, autocorelatia obtinuta prin transformarea inversa a relatiei (5.5) implicd o
convolutie a doua efecte, ceea ce este mult mai complicat.

Autocorelarea este in principal dominatd de valorile inalte ale spectrului.
Logaritmul utilizat cand se calculeaza cepstrumul face ca acesta sa ia mai mult in
considerare armonicele joase decat o face autocorelarea. De asemenea mai
inseamnd cd autocorelarea este puternic influentatd de forma semnalului de timp,
pe cand cepstrumul reactioneaza mati ales la armonicile prezente in autospectru si
mult mai putin la marimile lor relative.

5.4. CEPSTRUMUL COMPARAT CU ANALIZA SPECTRALA

Cepstrumul poate fi considerat ca un ajutor in interpretarea spectrului, in
particular, in ceea ce priveste o familie de benzi laterale, deoarece prezintd
informatia intr-o manierd mai eficientd. Un avantaj care rezultd direct este lipsa de
sensibilitate la efectele cdii de transmisie. Mici schimbari in pozitionarea unui
accelerometru, de exemplu, pot modifica total forma spectrului si deci pot influenta
nivelul benzilor laterale individuale. Componenta de cepstrum corespunzatoare
pentru o spatiere de banda laterald, este o inaltime medie de banda laterala, peste
intreg spectrul si este mult mai putin probabil sd fie afectatd. Figura 5.4. ilustreaza
un caz tipic cu spectre luate din doua puncte separate de masura pe aceeasi cutie de
viteze, dar reprezentand aceeasi conditie internd. Spectrele sunt foarte diferite ca
forma dar componentele semnificative din cepstrum sunt aproape identice.
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Figura 5.4. Lipsa de sensibilitate a cepstrumului la efectele cdii de transmisie.
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Un alt efect care poate modifica forma spectrului chiar cu acelasi grad de
defectiune in acelasi angrenaj, sunt relatiile de faza ale modulatiei in frecventa si
amplitudine la aceeasi frecventa. Desi sunt cuplate la sursd, modulatia in frecventa
este in directd legdturd cu proprietatile torsionale ale sistemului, in timp ce
modulatia in amplitudine este afectata mai mult de proprietitile de raspuns lateral,
sl aceasta poate explica schimbarile de faza. Atat modulatia in amplitudine cat si in
frecventd, i1zolate, tind sd dea familii simetrice de benzi laterale in jurul frecventei
purtdtoare, dar combinatia lor va da, de regula cresteri pe o parte si scaderi pe altd
parte, lucru ce explica partial asimetria gasitd de obicel in practica. Efectele caii de
transmisie pot de asemenea modifica simetria.

Figura 5.5. este un exemplu generat numeric aratand lipsa de sensibilitate a
cepstrumulul la relatiile de fazd ale modulatiel in amplitudine si in fazid. O
modificare de faza de 180°, da o diferenta la benzile laterale individuale de pana la
8 dB, depinzind dacd partea de frecventd joasa sau inaltd este accentuatd de
modulatia in amplitudine, dar componentele de cepstrum corespunzand spatieril
benzii laterale raman modificate. Alta relatie de faza intermediard da de asemenea
acelasi rezultat.
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Figura 5.5. Lipsa de sensibilitate a cepstrumului la relatiile
de faza ale modulatiei in amplitudine §i frecventad.

Cele douda avantaje citate mai sus sunt in legaturd cu detectarea
schimbarilor semnificative in starea masinii, §i aratd cd cepstrumul este mai putin
sensibil la efectele secundare decat nivelul benzilor laterale individuale, deoarece
el di o masurd a “activitdti’” medn de banda laterald peste intreg spectrul. Un
avantaj rezultd de asemenea din faptul cd intreaga familie de benzi laterale este
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redusd in mod esential la o linie in cepstrum, ceea ce este mult mai simplu de

monitorizat.

Acest lucru necesitd cateva explicatili ulterioare deoarece cepstrumurile
contin de obicel, in practicd, mai multe armonice in cepstrum care corespund

fiecdrei spatiert de banda laterala.

Asadar, se poate aprecia cd armonica fundamentald in cepstrum contine
informatia semnificativd despre marimea medie a benzii laterale in timp ce
celelalte reprezinta o distorsiune si sunt deci influentate de caracteristica filtrului si
interactiunea sa cu spatierea de bandid laterald. Deci, recunoscand o serie de
armonice In cepstrum este in general suficient sd ludm in considerare prima

armonica si sa le neglijdm pe cele de ordin superior.

Cepstrumul are de asemenea avantaje in raport cu diagnosticarea (in opozitie
cu detectarea) defectelor. Aceasta este in legatura cu capacitatea cepstrumului de a
detecta periodicitatea in spectru care nu este imediat perceputd §1 precizia cu care

aceasta poate fi masurata.
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Figura 5.6. Spectrul de baza dintr-un punct.
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Figura 5.6., ilustreaza spectrul de bazad dintr-un punct de masurare al cutiel
de viteze. Figura 5.6.a. este un spectru a unui semnal de vibratii de la o cutie de
viteze continand cel putin primele 3 armonice ale frecventei de angrenare. In
aceastd analiza, benzile laterale nu sunt rezolvate. Figura 5.6.b. este un spectru
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compus care acoperd domeniul care include primele trei armonici de angrenare, dar
exclude armonicele joase ale ambelor viteze ale arborelui.

Pentru a face mai clard rezolutia obtinutd cu aceastd analiza zoom, figura
5.6.c., aratd sectiunea de linii extinsd, care include a doua armonica de angrenare
destasuratd in directia abscisei.

Spectrul din figura 5.6.b. a tost citit digital inapoi in analizor ca semnal de
timp, (utilizdnd un calculator personal) si apoi a fost realizatd o analizd “scan”
pentru a obtine cepstrumul corespunzdtor intregului spectru. Aceasta reprezinta
deci cepstrumul de amplitudine a spectrului unilateral 1 este reprodus in figura
5.6.d.

Cepstrumul arata cd numai doud componente, corespunzatoare celor doui
frecvente ale arborelui de sunt importante in domeniul analizat al spectrumului.
Toate componentele semnificative ale spectrului sunt armonici in cepstrum, a uneia
din cele doua viteze de arbore. Aceasta periodicitate nu este vizibila in spectrul
zoom deoarece combinarea celor doua periodicitati da o structurd aproape
periodica.
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Figura 5.7. Spectre §i cepstrumuri la cutii de viteze in stare bund si defecte.

Al doilea avantaj in diagnosticare este ilustrat de figura 5.7. Aceasta arata
spectre §1 cepstrumuri pentru doud cutii de viteze, in conditii bune §i respectiv rele,
functionand pe un stand de test cu primul angrenaj cuplat. Cutia de viteze buni nu
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aratd nici o periodicitate marcantd in spectru, dar spectrul celei defecte contine un
mare numar de benzi laterale cu o spatiere de aproximativ 10 Hz. Este dificil sa se
determine spatierea mult mai precis in spectru.

In cepstrum, quefrenta corespunzitoare este 22,3 ms, in timp ce mai exista
de asemenea o serie de armonici in cepstrum corespunzatoare vitezei arborelui de
intrare 18,7 ms .

Totust In final s-a gasit cd viteza celui de al doilea angrenaj, corespunde
exact indicand ca acesta era sursa modulatiei, desi primul angrenaj era angajat si al
doilea angrenaj nu era incarcat.

5.5. CONSIDERATII PRACTICE

In teorie, problemele apar in spectre, constand in componente de frecventd
discrete (cum ar fi spectrele de vibratie la cutii de viteze) deoarece logaritmul nu
existd pentru zerourl intre componente. Totusi, in practicd, trebuie sd fie in mod
normal un nivel de zgomot de baza in fiecare spectru, sau in orice caz o limita
inferioara determinatd de domeniul dinamic al sistemului. Figura 5.8. ilustreaza
cum raportul semnal/zgomot dintr-un spectru va avea un efect direct asupra
componentelor de cepstrum corespunzatoare unei componente de spectru periodic
st din acest motiv se pot compara numai cepstrumuri obtinute cu conditii de
zgomot de bazad similare.

a8 |
Reducerea
raportului
Nivelele semnalizigamot
zgornotelor
de baza
alternative H:-

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

In acest sens, trebuie notat ci raportul semnal/zgomot este numai partial
determinat de semnal; este de asemenea influentat de alegerea latimii de banda a
analizorului, deoarece fiecare Injumatdtire a latimii de bandd va ridica
componentele discrete de frecventd cu incd 3 dB In afara zgomotului. Pe de alta
parte, aceastd injumatatire a ldtimii de bandd (pentru aceeast spatiere de
componentd), va tinde sd reduca prima armonica in cepstrum in raport cu celelalte
astfel incat efectul complet este foarte complex.

Pentru aplicatiile de monitorizare de stare poate f1 avantajos sa se limiteze
artificial domeniul de masurare pentru analiza astfel incat si detecteze o schimbare
mare in cepstrum de la unul sau amandoua efectele:

- o crestere a armonicelor de angrenare determinand o crestere a benzilor

laterale;
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- o crestere a numdrulul §i/sau a marimii benzilor laterale, in raport cu
armonici de angrenare constante.

Ambele efecte semnifica deteriorarea intr-un fel sau altul, desi pentru a
determina telul deteriorarii va fi probabil necesar si se 1a in considerare
schimbarile din spectru.

Un alt punct practic care poate afecta valorile de cepstrum considerabil este
alegerea parametrului de vibratie, adica acceleratia sau viteza. In teorie, alegerea
parametrulul nu ar trebui sa conteze foarte mult, deoarece acesta altereaza numai
panta locala a spectrului, un efect de joasa quefrentd. Oricum, asa cum e ilustrat in
figura 5.9., in general va fi cel mai bine sa fie ales acel parametru care are spectrul
cel mai plat, astfel incat componentele semnificative s nu cada in afara

domeniului dinamic.
Spectul carect
48 utilizind parametrii optimi

B © “Spectru! obtinut
T prin modificarea unui parametru

Hz
Figura 5.9. Alegerea parametrului corect pentru analiza de cepstrum.

Punctul final in legatura cu limitarea artificiala a componentelor
semnificative de cepstrum este problema translatiei intre componentele adiacente.

Asa cum e ilustrat in figura 5.10, aceasta poate apare daca:

a) Factorul de forma al filtrului este prea mic pentru latimea de banda data.

b) Spatiul dintre componente este prea mic in raport cu latimea de banda.

Metoda recomandata aici pentru calcularea cepstrumului implica un analizor
FFT conectat la un calculator personal si astfel caracteristica filtrului este
determinatd de functia de pondere de timp utilizatd pentru analizorul FFT.

48 4B

RGO

Hz Hz

Spatierea armaonicilor

—_—1 -——

e

Figura 5.10. Efectul latimii de banda a filtrului si a factorilor de forma

Deoarece semnalele de vibratie de la cutiile de viteze sunt continue este de
dorit sd fie utihizat filtrul Hanning in analiza spectrum initiald, aceasta dand o
caracteristica relativ bund a filtrului. Se constatd ca, utilizadnd filtrul Hanning,
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separarea componentelor discrete de frecventa adiacentd trebuie sa fie de cel putin
& linii pentru a se asigura cd translatarea este redusd la mai putin de 50dB si
aceasta este recomandata ca spatiere minima.

Aceasta Inseamna ca intr-o analiza FFT normala, va fi posibil si se includa
numai 50 de componente la spatierea minima si astfel se explica de ce adesea este
necesar si se utilizeze analiza zoom pentru a obtine o rezolutie suficienta.

De exemplu, pentru angrenajul ipotetic cu 20 dinti din figura 5.11., aceste 50
de componente se vor extinde numail pand intre a doua §i1 a treia armonicd de
angrenare. Chiar restrangand analiza la prima armonica de angrenare, ea se va
putea face pentru angrenaje cu pand la 40 dinti. Pe de altd parte, un factor de
marire 10, dand o rezolutie de 10 or1 mai buni, va face posibil si se analizeze
angrenaje cu pana la 450 dinti, sau 150 daca se doreste sa se includa pana la a treia
armonica de angrenare.

4B Armonici Benzi
joase |aterale

|

| |
l l llu-u.u | l[ JREE H

Figura 5.11. Spectrul ipotetic pentru un angrenaj cu 20 dinti

Hz

Din rationamentele de mai sus se deduce ca poate fi necesar adesea sa
realizdm o analizd zoom pentru a obtine o rezolutie suficientd in spectrul original
inaintea realizarii analizei de cepstrum.

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

Cepstrumul definit in conformitate cu relatia 5.3. va da varfuri pozitive cand
benzile laterale corespund cu frecventele armonice. Daca proiectia familiei de
benzi laterale nu trece prin frecventa zero, situatia nu va fi aceeasi §i in particular
daca ele sunt egal dispersate in jurul lui zero, atunci rezultatele in cepstrum vor fi o
serie alternativa de armonici in cepstrum, cu prima dintre ele negativa.

In particular, cand cepstrumul este obtinut pe un spectru cu zoom, frecventa
limitd mai joasa este interpretatd ca fiind zero, §i semnificatia de fazd este
pierdutd.Este de asteptat ca un cepstrum peste un domeniu mai larg de frecventa sa
dea un rezultat mai reprezentativ.

Figura 5.12. arata rezultatele acestui tip de analizd pentru aceeasi cutie de
viteze, atat Tnainte cat si dupd reparatie. Ce este interesant aici este ca doud
componente principale din cepstrum domind chiar peste acest domeniu incluzand
primele armonici de angrenare, dar eliminind frecventele sub jumitate din
frecventa de angrenare. Ambele componente sunt semnificative inainte de
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reparatie, indicand o modulatie atat la viteza arborelui cat si la armonicile acesteia.
Modulatia cu viteza arborelui s-a datorat probabil nealinierii care a fost corectata in
timpul reparatiel, in timp ce a treia armonicd s-a descoperit a fi datoratd unei
"triangularitati” masurabile a angrenajului. Dupa reparatie componenta 2,1kHz a
disparut complet s1 componenta de vitezi a arborelui a scazut drastic. S-a
descoperit ca triangularitatea s-a datorat unei indoiri excesive in timpul executiei si
reparatia a constat in parte in inversarea pinionului pe arborele siu, utilizand
flancurile neutilizate.
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Figura5. 12. Spectre §i cepstrum-uri pentru o cutie de viteze
a) Inainte de reparatie;
b) Imediat dupa reparatie,

5.6. VIBRATIILE ANGRENAJELOR.

Desi spectrele de vibratii produse de angrenaje par adesea foarte complicate,
ele pot fi de obicei privite ca o motivatie a urmatoarelor efecte :
» Armonicile frecventer de angrenare - reprezentand acele deviatii de la
profilul ideal al dintelui care sunt aceleasi pentru fiecare angrenare.
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» Componenta fantoma - care apare precum componentele de angrenare,
dar corespund unui numar diferit de dinti fatd de aceia care angreneaza de
fapt. Ele pot avea originea in numarul egal de dinti ai rotii index a
angrenajului §1 se datoreaza erorilor de executie la acesti dinti si ai
angrenajului complementar.

» Benzi laterale - datorate modulatiei semnalului uniform de angrenare si
reprezentand schimbari lente (ex: excentricitate) sau variatii rapide
datorate defectelor locale.

» Armonici joase ale vitezei arborelui - datorate impulsurilor aditive
repetate datorita rotatiel.

» Componente de intermodulatie - reprezentind suma si diferenta
frecventelor altor componente, in particular cand acestea sunt apropiate
una fata de alta.

5.6.1. Armonicile de angrenare

Abaterile de la profilul 1deal, care sunt aceleast pentru fiecare angrenare st
care asadar, au un semnal periodic la fiecare intrare in angrenare pot fi atribuite la
doua surse principale. Pe de o parte este incovoierea dintelui sub sarcina care
variaza dupd cum sarcina este distribuitd intre diversele numere de dinti, in timpul
fiecarui ciclu de antrenare, si pe de altd parte existd abateri care rezultd din uzura
uniforma. Deoarece componenta de deformatie a dintelur este dependentd de
sarcind, pentru a obtine spectre repetative este esential sd se facd mdsurdtor
intotdeauna cu aceeasi incarcare. Sarcina trebuie sid fie de asemenea suficienta
pentru a asigura ca dintii s fie permanent in contact altfel nu numai ca va fi
introdusa o sursd de aleatoriu dar angrenajele se vor defecta mult mai rapid.

Cu sarcina constantd asadar, orice schimbare in frecventa de angrenare si
armonicile ei, va fi cel mai probabil datoratd uzurii. Figura 5.14 ilustreaza un profil
de uzuri tipic, datorat alunecdrii specifice si socurilor, avand in vedere cé pe cercul
de angrenare apare frecarea intre flancurile profilului danturii.

Profil
evolventic «
ideal

Profil

tipic de
uzura \/

_. Punctde
contact

Figura 5.14. Profil tipic de uzurd pentru un angrenaj.
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Se va vedea in figura 5.15, cd aceasta eroare de profil tinde si dea o
distorsiune considerabild frecventei angrenare, care va fi de ordin mai mare decat
la frecventa de angrenare insasi.

De reguld, este recomandabil sd se monitorizeze cel putin primele trei
armonici de angrenare pentru a detecta uzura danturii.

4B @ Frecventa de angrenare

@@ Armagnici superioare

Valorile initiale ale spectrului
i | — — — ~Cresterea tipica datorata uzuni
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Figura 5.15. Modificari tipice ale spectrului de vibratie datorata uzurii.
5.6.2. Efectele modulatiei

Componentele la alte frecvente, in particular benzi laterale in jurul
armonicilor de angrenare, pot fi de reguld explicate prin modulatia vibratiei de
angrenare. De exemplu, datorita dependentel de sarcind a efectului de incovoiere a
dintelui, orice variatie In incarcarea dintelui (ex. cauzatd de nealienere) va tinde sa
provoace variatia amplitudinii vibratiei, dand astfel o modulatie in amplitudine.

In acelasi timp aceste variatii in incircarea dintelui trebuie si dea variatii in
viteza unghiulard care au ca rezultat modulatia in frecventd. Atat modulatia in
frecventd, cat si in amplitudine la o anumita frecventa, dau nastere la benzi laterale
spatiate in jurul frecventei de baza (si a armonicelor ei daca este distorsionatd) cu o
spatiere egala cu frecventd modulatoare 1 aceste benzi laterale contin informatii de
diagnostic foarte valoroase despre sursa efectulur de modulatie conducand adesea
la 0 anumit3 roata intr-un angrenaj complex.

Figura 5.16 face uz de o metodd graficd pentru a determina influenta in
spectru de frecventa a unui efect de modulatie in amplitudine in domeniul timp. Se
utilizeaza teorema convolutiel, plus faptul ca convolutia unet functii delta cu alta
functie consta in inlocuirea functier delta de functia convolutivd in functie
(ponderald) de "aria" functiei delta.

Figura 5.16.a. reprezinta efectul unui defect local idealizat intr-un angrena)
unde semnalul de angrenare este presupus a fi modulat de un impuls scurt de
lungime corespunzatoare distantei dintre dinti (plus componenta DC)

Impulsul este evident repetat periodic la fiecare rotatie a rotii. Spectrul
acestui impuls periodic constd in toate armonicile vitezei de rotatie a angrenajului
pana la un prim zero la frecventa de angrenare si rezultatul convolutiei lui cu toate
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armonicele de angrenare este un spectru plat continand un mare numar de benzi
laterale de nivel mic pe un domeniu larg de frecvente. Normal in practicd
armonicele joase, vor f1 de asemenea completate prin efectele unui impuls aditiv.

Defect local

a- O
a» (L »

\i XYY \
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i e o A

. '?,\('- Lib gl N :. . !
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Figura 5.16. Efectul distributiei defectului asupra familiei de armonici
a) defect local; b) defect distribuit.

Figura 5.16.b. ilustreaza efectul unei extinderi a defectului in domeniul timp.
Cu cat este mai largd infasurdtoarea defectului in domeniul timp, cu atat mai
ingustd si mai 1naltd va fi infasuritoarea benzilor laterale in domeniul frecventa,
astfel ca ele vor apare mai evident ca benzi laterale in jurul armonicelor de
angrenare.

Chiar daca au fost aratate spectre de amplitudine in locul spectrelor
complexe care sunt strict aplicabile, ele reprezintd cazul mediu. Cazurile
individuale vor diferi numai in mici detalii, prin accentuarea sau anularea partiala a
unor benzi laterale si se vor aplica aceleasi tendinte generale. De exemplu,
rezultatele din figura 5.16.a. vor concorda calitativ atat cu rezultatele obtinute
teoretic cat si cu cele masurate pentru un dinte.

Figurile 5.16.a. s1 5.16.b. iau in considerare numat modulatia in amplitudine,
iar modulatia in frecventa, care este intotdeauna prezentd, va tinde sd moditice
rezultatele intr-o oarecare masurd. Chiar modulatia cu o frecventd pura tinde sa dea
o familie de benzi laterale, dar considerand ca modulatia nu este foarte pronuntata,
ea poate fi reprezentatd prin doud sau trei perechi de benzi laterale.

Astfel, efectul aditional al modulatiel in frecventa este de a creste Intr-o
oarecare masura numdrul de benzi laterale si de a face familiile de benz: laterale
asimetrice prin intarirea/slabirea datoratd relatiilor de faza diferite ale benzilor
laterale datorate modulatiei in amplitudine si frecventa.

5.6.3. Impulsuri aditive

Atat modulatia in frecventad cat si cea In amplitudine tind sd dea semnale
care sunt simetrice in jurul linie1 de zero. Orice asimetrie poate fi interpretata ca un
impuls aditiv prezentat in figura 5.17. care este repetat la fiecare rotatie a roti din
angrenajul in discutie s1 care astfel dd un numar de armonici ale acestei frecvente.
Mirimea cu care acestea se extind in frecventd, depinde de lungimea impulsului ca
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semnal in timp s1 de exemplu, o lungime corespunzand spatierii unui dinte, va da
un spectru care tinde spre zero apropiat de frecventa de angrenare.

Asadar armonicile sub jumatatea frecventei de angrenare sunt mult mai
probabil datorate efectelor aditionale, in timp ce acelea din jurul si deasupra
frecventel de angrenare sunt generate ca benzi laterale mai degrabd decat ca o
distorsiune a trecventei fundamentale.
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Figura 5.17. Diviziunea semnalului unui angrenaj in componente aditive si
componente modulate in amplitudine

Oricare alte componente in spectrele de vibratii ale angrenajelor pot fi de
reguld explicate, ca suma si1 diferenta frecventelor generate prin intermodulatia
celorlalte componente de baza. Odata recunoscute, astfel de componente nu dau in
mod normal motive de ingrijorare deoarece ele in mod normal se vor schimba ca
rezultat al schimbarilor in componentele fundamentale care pot fi puse in legitura
cu conditiile fizice asa cum s-a discutat anterior.

Figura 5.18 ilustreaza un numar de probleme discutate in acest capitol, prin
aratarea spectrelor de la acelasi angrena;.

Luand intd1 spectrul dupd reparatie din figura 5.18.a., acesta poate fi
considerat ca reprezentand stare noud. S-a gdsit ca spectrul este dominat in
intregime de frecventa de angrenare (333Hz) s1 o componentd fantoma de 96Hz
mai inaltd. Pot fi localizate pand la a patra armonica de angrenare, primele doua
fiind mai proeminente. Cealaltd componenta semnificativa din spectru este o banda
laterald de intermodulatie o aceeasi spatiere de 96Hz de la a doua armonica de
angrenare, ca aceea a frecventei fantomd fatd de frecventa de angrenare
fundamentala.

Sunt prezente §i cateva benzi laterale dar la un nivel relativ scdzut.

Considerand apo1 spectrul nainte de reparatie figura 5.18.b. se poate vedea
ca nivelele din intreg spectrul sunt mari, in special spre armonicile mai mari ale
frecventei de angrenare, indicand uzura conform figurii 5.14. O alta indicatie a
uzurii este aceea ca nu mai poate fi vazutd componenta fantoma desi este probabil
prezentd la un nivel mai mic.
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In sfarsit numarul mare de benzi laterale cu spatieri de 8,3Hz cat si1 25Hz
indicd o modulatie considerabila cu aceste doud frecvente. Proportia mare a acestor
benzi laterale plus faptul cd multe din armonicile din angrenare sunt apreciabil mai
mici decat benzile laterale indicd o influentd considerabila a modulatiei in
frecventa in generarea benzilor laterale.

3 Spectiu de priere B . Spectiu do putere
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Figura 5.18. Spectre de la un semnal de vibratie

5.6.4. Consideratii teoretice

Unele din consideratiile acestui capitol sunt bazate pe aspectele teoretice ale
analizei Fourier, care vor fi expuse putin mai detaliat aici.

Transformata Fourier, va fi reprezentatd printr-o sigeatd curbd cu doud
sensuri cu transformarea directa de la stanga la dreapta si1 viceversa.

Deci gt) T G
inseamna ca:

| G(h)=F7g)ht (5.16)
Sl
gt) =F 1GWH/ (5.17)

Vor fi presupuse urmatoarele proprietati ale transformatei Fourier.
gt) 4 % G AT gl X A GH A 2 g
si relatiile dintre componentele pare st impare ale partilor reale si imaginare ale
functiilor de frecventa si/sau de timp sunt dupa cum urmeaza:

Real par T Real par
Real impar r Imaginar impar
Imaginar par 4~ % Imaginar par

A A

Imaginar impar Real impar

Deoarece orice functie reald poate fi exprimatid ca o sumid de componente
pare §1 impare urmeaza ca spectrul unei functii reale este “conjugata pard” adica:

G(f) = GX(f) (5.18)
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Exista o relatie definitd (Transformata Hilbert) intre partile reale i
imaginare ale spectrului Fourier al unei "functit cauzale" (adica una egala cu zero
pe timp negativ). Datoritd relevantei sale, este necesard o scurtd prezentare.

Figura 5.19 aratad o functie cauzald ipoteticd in care ea poate fi divizata in
componente pare si impare. Asa cum se va vedea, acestea trebuie sa fie identice
pentru timp pozitiv §i se vor anula pentru timp negativ. Astfel componenta para
(care determind partile reale ale transformatei) nu este independentd de
componenta impara (care determina partile imaginare) ci sunt legate prin functia:

o(t) =sgn(t) - e(t) (5.19)
dar:
g(t)=e(t) tol(t (5.20)
GOH=E)+i0( (5.21)
Unde g4« ™ G);e(t) « x E(f);o(t) «  [0(f)
Acum,
1 1 1

o)== Stolt)} = - Slelr) sen(t)} = - 3ielt)iSisgn(o)} (5.22)
Conform teoremei convolutiei= L E(f) (—jl}—) (5.23)
A/_\A__l___ 24
sgn(t) T (5.24)

care este transformata Hilbert (inversd) a lui E(f).

ah=e(®+0()

v

el .
e TN T

t

ah=e®+sgn()

— ez e >

- ’
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Figura 5.19. Divizarea unei functii cauzale in componente pare si impare

Aceastd informatie de baza poate fi utilizatd acum pentru a determina cea
mai eficienta cale de calculare a cepstrumului. Deoarece spectrul de putere este o
functie pard reald rezulta ca spectrul de putere logaritmica este de asemenea o
functie reald para.
Considerand:

C(T) = F {logF,} (5.25)
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2]
—_—

C' (T) = FllogF .} (5.26)
atunci din:

C'(T=C(T (5.27)
st din:

Ct-T)=C(T) (5.28)

C'(D=C(T (5.29)

Deci acelasi rezultat este obtinut prin transformata directa sau inversa (cu
exceptia) unui posibil factor de scald, depinzand de definitia transformater Fourier.

Intr-un analizor FFT normal o transformata inversd, daca este disponibila,
presupune date complexe, in timp ce transformata directa presupune adesea date
reale (acesta este cazul cu analizorul B & K tip 2031 s1 2033). Astfel, deoarece
spectrul de putere logaritmica este real, el poate fi mai eficient transformat printr-o
transformatd directd, deoarece numai jumadtate din marimea tampon este necesard
sau invers, pentru o marime tampon datd, rezolutia posibila este de doud or1 mai
buna.

Figura 5.20 arata un exemplu tipic. Figura 5.20.a. reprezinta intrarea la o
transformata directd de 1024 puncte de date in analizorul tip 2033. Ea reprezinta un
spectru de putere logaritmic de 400 Ilinii masurat anterior pe analizor si
transformata digital intr-un calculator,

Aceste valori de date, dupa conversia de format corespunzatoare, au fost
plasate in esantioanele numarul 1 pana la 400 de inregistrari de timp (Esantionul
nr.0) componenta de curent continuu, a fost stabilitd egald cu valoarea in dB a
esantionului nr.1). Deoarece spectrul de putere logaritmic este in realitate o functie
reald pard, programul calculatorului a plasat de asemenea imaginea oglinda a
spectrului de 400 linii (reprezentand componentele de frecventd negative) in
esantioanele numarul 624 la 1023 ale functielr de timp (amintindu-ne ca orice
spectru calculat prin proces FFT este periodic).

Programul de calculator va determina analizorul sia realizeze o
transformatd Fourier directd a acestei inregistrari de date s1 sd se opreasca dupa
obtinerea spectrului complex. Figura 5.20.b. reprezintd partile reale ale
transformatei i figura 5.20.c. partile imaginare. Asa cum era de asteptat partile
imaginare sunt toate egale cu zero deoarece cepstrumul in aceste conditii este 0
functie reala para. Figura 5.20.d. arata rezultatul continudrii procesului de ridicare
la patrat si addugare a partilor reale §1 imaginare pentru a obtine spectrul de putere
si apol de extragere a radacini pdtrate pentru a obtine spectrul de amplitudine.
Acesta cand este afisat pe o scald lineard de amplitudine, este modulul partii reale
figura 5.20.b.. Se va vedea ca aceastad versiune este putin mai usor de interpretat,
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dar deoarece informatia de bazd a fost pierdutd nu este posibil sa se transforme
inapoi in domeniul frecventa.
Definitia originala a cepstrumului relatia 5.1 reprezintd, pur si simplu,
patratele acestor valori de amplitudine .
Aceeasi procedura poate fi realizata utilizand analizorul 2031 [195], [196],
[198]. cu exceptia afisari cu scald de amplitudine linear din figura 5.20.d. si apoi
conversia de logaritmare poate fi mai usor facutd in calculator.
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Figura 5.20. Procedura de calcul Figura 5.21.Procedura de calcul
cepstrum- spectru bilateral cepstrum- spectru unilateral

Soft-ul de cepstrum initial realizat de B & K pentru analizoarele FFT
impreund cu un calculator, utiliza procedura de mai sus, dar curand s-a vazut cd
insertia componentelor de frecventd negativa nu este necesard. Figura 5.21 similar
cu figura 5.20., arata rezultatul transformarii unui spectru unilateral, 1asand valorile
de frecventa negativa egale cu zero si injumatatind componenta de frecventa zero.

Asa cum se va vedea, exact acelagi rezultat este obtinut pentru partea
reald a transformatei cu exceptia unui factor de scald egal cu doi cu care rezultatul
a fost multiplicat Tnaintea afisdrii. Aceasta, deoarece el este determinat de partea
pard a spectrului care prin analogie cu functia cauzala din figura 5.19., este exact
spectrul adevdrat, scalat la jumatate din marime. Astfel, daca este dorit cepstrum-ul
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unui spectru bilateral, partea imaginara poate fi ignoratd. Pe de altd parte, se va
vedea cd partea imaginard reprezinta transformata Hilbert a partii reale si deci are
proprietat foarte interesante.

De exemplu, existd treceri de zero in partea imaginard corespunzitor
varturilor din partea reald, dar un varf pozitiv §i negativ pe fiecare parte. Este ca si
cum partile reale si imaginare reprezinta proiectiile pe doui plane perpendiculare
ale unui vector rotitor a carui amplitudine devine brusc mai mare in acea regiune
de quefrenti. In cazul general, amplitudinea reald a varfului nu va apare in mod
necesar fie in planul real, fie in cel imaginar si este un motiv special pentru care
acest lucru s-a intdmplat in acest caz.

Spectrul original din figurile 5.20 si 5.21 este unul masurat in mod real,
unde frecventele de bandi laterald vor coincide toate cu armonicile vitezei
arborelui de baza si deci familia de benzi laterale include frecventa zero.

Spectru Cepstrum
4B
|

T S

Frecventa Hz Quefrenta <

dB;
|

l J‘J bios l .....

Frecventa Hz

b.

.x‘ll] is

[ Quefrenta s

Figura 5.22.  a) Cepstrum-ul unei serii armonice
b) Cepstrum-ul unei serii armonice impare

Asa cum e ilustrat in figura 5.22.a. un astfel de spectru va avea un
cepstrum contindnd numai valorile reale pozitive. La extrema cealalt, dacd familia
de benzi laterale nu trece prin frecventa zero, dar este spatiata simetric in jurul ei
(cum ar fi un spectru bilateral de armonici impare) componentele de cepstrum vor
fi o serie alternantd cu prima negativd conform figurii 5.22.b.. Daci faza benzilor
laterale este ceva intermediar componentele de cepstrum nu vor mai fi reale ci
complexe si singura cale de a determina amplitudinea maximad si quefrenta
corespunzitoare este combinarea componentelor reale si imaginare prin ridicare la
patrat, adunare si extragerea radacinil patrate, ceea ce este exact ce face analizorul
cand formeazad un spectru de amplitudine instantaneu din transformata complexa
Fourier.

Figura 5.20.d. arata rezultatul unei asemenea operatii, dar in acest caz nu
existd aici un avantaj, deoarece varfurile principale devin ceva mai late datorita
contributiei partii imaginare. Pe de altd parte, acolo unde spectrul original a fost
obtinut printr-un proces zoom, acest cepstrum de amplitudine al unui spectru
unilateral este mult mai usor de interpretat.

O alti situatie unde aceasta procedura este de preferat, deoarece benzile
laterale nu coincid in mod necesar cu frecventele armonice, este in analiza
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angrenajelor planetare unde vitezele de rotatie nu sunt intotdeauna exact
submultiplu frecventelor de angrenare.

Se va vedea cd exista unele situatii in care o forma de cepstrum este de
preferat si altele in care cealaltd este mai buna.

5.7. CONCLUZII

» Spectrele de vibratin ale cutitlor de viteze contin in mod normal benzi
laterale datorate atdt modulatier frecventelor de angrenare s1 armonicilor lor,cat si
cresterii in numar sau marime a acestor benzi laterale, indicind de obicei
defectarea.

» Spatierea acestor benzi laterale ofera informatii valoroase de diagnostic
despre sursa lor, deoarece atat modulatia in amplitudine cat si cea in frecventa, la
aceeasl frecventd prezinta benzi laterale cu aceasi spatiere. Cele mai multe defecte
dau o combinatie de modulatie in amplitudine si modulatie in frecventd in acelas
timp, proportiile relative si relatiile de faza fiind dependente intr-un mod complex
de proprietatile de raspuns ale unei masini, si astfel o divizare in cele doua
categoril este mai putin utild, decat o masurare a "activititii" totale de benzi
laterale cu o spatiere data.

> Cepstrumul, fiind un spectru al unui spectru logaritmic, este foarte potrivit
atat pentru detectarea prezentei cat si/sau pentru cresterea benzilor laterale in
spectrele de vibratii ale cutiilor de viteza s1 pentru indicarea spatierii lor medii
peste intreg spectrul, si este deci aplicabil atdt pentru detectia cat si pentru
diagnoza defectelor.

» In legatura cu detectia defectelor, cepstrum-ul are avantaje (in comparatie cu
analiza spectrala normald) de a fi capabil si extraga periodicitatile in spectru, ce nu
sunt imediat evidente pentru ochi, si de a fi insensibil la efectele secundare cum ar
fi calea de transmisie a semnalului si relatiile de faza ale modulatiei in amplitudine
s1 frecventa.

» In legiturd cu diagnoza defectelor, cepstrumul are avantaje in masurarea
spatierii medii a benzii laterale peste un domeniu foarte larg al spectrului, deci
permite o masurare foarte precisd a spatierii, 1 de a fi reprezentativ pentru intreg
spectrul. Cepstrumul are abilitatea de a concentra informatia semnificativd de
bandi laterala intr-o maniera foarte eficienta. Deseori, atat informatia spectrala cat
si cea cepstrala vor fi utile in efectuarea unui diagnostic, deoarece schimbarile in
forma spectrului, la care cepstrumul nu este sensibil, pot fi importante din punctul
de vedere al diagnozei. De exemplu, la intrebarea dacd un defect este localizat
distribuit sau acelast pentru fiecare dinte se poate raspunde cel mai usor privind
spectrul.
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6. DETERMINARI EXPERIMENTALE
6.1. DESCRIEREA STANDULUI

Efectuarea masuratorilor experimentale, pentru studiul cutitlor de viteze, s-a
efectuat pe un stand de masurare, care simuleaza functionarea cutiei de viteze, in
condititlle exploatdrii pe autoturism. Masurdtorile experimentale conduc la
concluzii care pot confirma sau corecta consideratiile teoretice din capitolele
anterioare.

Standul este prevdzut cu un lant de mdsurare bazat pe un sistem de achizitie
de date, cu senzori piezoelectrici pozitionatt pe carcasa cutiet de viteze.

Standul de mdsurare este conceput pentru a simula cit mat fidel functionareca
cutiei de viteze 1n conditii de exploatare. Sistemul de antrenare este astgurat de un
motor electric trifazic (10), cu o putere de SkW, care are turatia arborelui de tesire
de 900 rot/min. Transmisia prin curele trapczoidale in trepte (8) asigura antrenarca
arborelui cotit (6) a motorului autoturismului. intinderea curelei se realizeaza prin
greutatea proprie a motorului electric si un mecanism de intindere. Modificarea
turatiei de antrenare se realizeaza prin oprirea motorului electric si trecerea curelel
trapezoidale pe un alt diametru.

Figura 6.1. Standul experimental
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Cuplarea cutiei de viteze se face prin intermediul unui ambreta) (2), care
poate fi actionat prin intermediul unei parghii (3). Misurarea turatici arborelui cotit
se face cu o lampa stroboscopica (11) si un traductor de turatic (12).

Cutia de viteze (1) este fixatd pe placa de baza cu ajutorul a doud traverse
sprijinite prin intermediul cuplajelor elastice cu care este fixatd si pe autoturism.
Montajul permite o simulare a conditiilor reale de functionare ale cutiei de viteze.

Pe carcasa cutiei de viteze am stabilit un numir de opt puncte de masurare
in care s-au tacut determindrile experimentale. Pe cele opt puncte s-au montat
placute metalice, lipite rigid pe carcasd, care au rolul de fixare a traductorului
piezoelectric.

Figura 6.2. Pozitionarea placutelor si a traductorului

Initial masuratorile s-au efectuat pentru determinarea vibratiilor introduse de
sistemul de antrenare, cutia de viteze fiind decuplatd, avand turatia arborelui cotit
de 900 rot/min, respectiv 2000 de rot/min. Determindrile au fost facute cu scopul
de a putea elimina erorile introduse de sursele exterioare.

Cutia de viteze se considerd in stare perfectd de functionare, deci vom
considera aceste masuratori de referinta.

In continuare s-au efectuat determinari pentru cutia de viteze in sarcini, la
turatia de 900 rot/min, pentru toate cele cinci trepte de vitezd. Rezistenta la
inaintare a fost simulata prin introducerea unei frane electromagnetice.

In prezent cele mai rispandite, la automobile, sunt cutiile de viteze cu
variatia in trepte a raportului de transmitere, cu arbort cu axe fixe $1 cu actionare
mecanicd. Aceste cutii de viteze permit obtinerea variatiei raportului de transmitere
in limitele necesare pentru o constructie nu prea complicatd, cu un randament
ridicat si la un cost scazut.
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Partile componente ale unei cutii de viteze in trepte sunt:
mecanismul reductor (cutia de viteze propriu-zisd);
sistemul de actionare;

dispozitivul de fixare a treptelor;

dispozitivul de zdvorire a treptelor.

Mecanismul reductor constituie partea principald a cutiei de viteze si
serveste la modificarea raportului de transmitere, respectiv a momentului motor, in
functie de variatia rezistentelor la inaintarea automobilului.

Mecanismul reductor se compune din doi arbori pe care se afld montate cinci
perechi de roti dintate (cu ajutorul cdrora se transmite miscarea intre arbori) si
dintr-un carter.

' Difereigial .-

By
- - .

Sistemul de actionare serveste la cuplarea si decuplarea treptelor,
dispozitivul de fixare nu permite trecerea dintr-o treaptd in alta sau in pozitia
neutrd, decat la interventia conductorului, iar dispozitivul de blocare nu permite
cuplarea simultand a mai multor trepte.

Cutiile de viteze sunt prevdazute cu mecanisme de sincronizare pentru
realizarea schimbarii vitezelor fard socuri. Sincronizatoarele cu inertie garanteaza
cuplarea treptelor de viteza fara socuri, deoarece au dispozitive de blocare care
permit cuplarea treptelor numai la egalizarea vitezelor unghiulare ale pinionului si
rotii dintate corespunzatore, inainte de intrarea in angrenare a acestora.

Pentru a analiza modul de vibratie a cutiei de viteze cu defecte, s-au generat
defecte pentru sursele generatoare de vibratii: rulmenti, roti dintate, sincroane, etc.

In scopul detectirii vibratiilor datorate defectelor rulmentilor, s-au inlocuit
rulmentii de referintd, cu rulmenti a cdror defect a fost generat pe calea de rulare si
pe doua corpuri de rostogolire (role) prin atacarea acestora cu o solutie concentrata
de acid sulfuric.
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N et

Figura 6.4. Rulmentii analizati

Dupd inlocuire s-a refacut setul de mdisuritori in cele opt puncte de
masurare, pentru toate treptele de viteza la turatia de 900 rot/min.

Urmatorul defect a fost generat pentru pinionul arborelui de intrare al cutiet
de viteze. Defectul pinionului constd in deformarea profilului unui dinte si
generarea unor ciupituri pe profilul acestuia. Experimentul s-a efectuat pentru cutia
de viteze cu ambele defecte generate pentru toate punctele de masurare si toate
treptele de viteza.

Figura 6.5. Pinioanele analizate

In urma acestui experiment am inlocuit rulmentii cu cei de referinta si am
refacut tot setul de masuratori doar cu pinionul defect.

Masuritorile experimentale efectuate pe standul experimental au fost
achizitionate si prelucrate prin intermediul unui sistem de achizitie a datelor.

6.2. SISTEMUL DE ACHIZITIE A DATELOR
O modalitate din ce in ce mai riaspandita astdzi pentru mdsurare, testare $i

control industrial constd in utilizarea unui calculator personal cu extensii de
magistrald corespunzatoare.
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Figura 6.6. Sistem de achizitie a datelor

Obtinerea unor rezultate corecte cu ajutorul unui sistem de achizitie a datelor
dotat cu calculator personal depinde de fiecare element al sistemului. Un astfel de
sistem, prezentat in figura 6.6., este compus din: calculator personal, traductoare,
circuite de conditionare a semnalelor, hardware de achizitie a datelor si software
specializat.

6.2.1. Traductoare de vibratii

In principiu, determinarea vibratiilor presupune misurarea unuia dintre cei
trei parametri caracteristici: amplitudinea, viteza sau acceleratia miscarii corpului
care vibreazd. Cunoscand unul dintre acesti parametri se pot deduce ceilalti doi
prin operatii de derivare sau integrare. Deoarece din punct de vedere al procesaril
semnalului, integrarea este mai avantajoasd decat derivarea, in tehnica se prefera
masurarea acceleratiei. Un alt avantaj il constituie faptul cd traductoarele de
acceleratie sau accelerometrele nu necesitd un sistem de referinta.

Una dintre cele mai raspandite solutii constructive pentru accelerometre are
la bazi fenomenul piezoelectric, care constd in proprietatea unor cristale fara
centru de simetrie de a genera sarcini electrice pe fetele acestora, cand sunt supuse
la solicitiari de intindere sau compresiune. Cantitatea de sarcind electrica Q este
proportionala cu marimea fortei F ce produce deformatia.

In cadrul experimentirilor se folosesc traductoare piezoelectrice de
compresie. Un astfel de traductor este aratat in figura 6.7.
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piesa

element
centrala piezoelectr..
m-°" baza
s€ismica accelerometrului

Figura 6.7. Traductor piezoelectric

Elementele active ale accelerometrului sunt cristale piezoelectrice. Acestea
actioneaza ca niste arcuri ce fac legdtura intre baza accelerometrului si masele
seismice, prin intermediul piesel centrale prismatice. Cand accelerometrul
vibreaza, asupra fiecadrui element piezoelectric actioneazi o forta egala cu produsul
dintre acceleratia masei seismice §i masa ei. Masele seismice fiind constante,
rezultd cd sarcina electricd produsd este proportionald cu acceleratia maselor
seismice. Cum acestea au aceeasi acceleratie (amplitudine s1 fazd ) ca si baza
accelerometrului, intr-un domeniu foarte larg de frecvente, semnalul de iesire al
accelerometrului este proportional cu acceleratia bazei s1 deci cu acceleratia
suprafetei pe care este montat accelerometrul.

Traductorul KD42 utilizat are o sensibilitate By, = 140 [pC/g] care exprima

legdtura dintre acceleratia masurata si semnalul electric generat.
O altd caracteristicd importantd a traductorului este raspunsul in amplitudine,
prezentat in figura 6.8. Se observad ca domentul de liniaritate este cuprins intre 1Hz
st 10 kHz, interval in care trebuie si se gaseasca si frecventele vibratiilor mecanice
masurate.

25 o oernme S
15 - - - FFHHH - - LEHHE - - | - b4 -t kD81 | -
@10 - | | ] KD42| || |.

i

¢
Vi il |
-5 ,,[__L. IS R s PO 1 0 1 1 O O 1 7§ G S O | N O N R ¥ B 1

0.1 1 10 100 1000 1000G 100000
Hz

Figura 6.8. Domeniul de liniaritate al traductorului KD42

Ultima realizare in domeniul accelerometrelor o constituie cele de tip
DeltaTron, acestea avand incorporate preamplificatoare ce elimind necesitatea
folosirii unor amplificatoare de sarcind separate.
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6.2.2. Conditionarea semnalului

Circuitele de masurare pentru traductoarele piezoelectrice ridica o serie de
probleme incepand cu cablul de conectare, care introduce o rezistentd de izolatie si
o capacitate parazitd. Un alt factor perturbator este fenomenul triboelectric, prin
care se produc sarcini electrice ca urmare a frecarilor dintre izolator si metal, din
cauza indoirilor, socurilor i vibratitlor. Filtrarea acestor zgomote printr-un
amplificator de tensiune este o solutie rigida, deoarece etalonarea schemei se face
numai pentru un cablu dat, 1ar modificarea unor parametri externi poate introduce
erorl importante.

Eliminarea acestor neajunsuri se poate realiza cu ajutorul unor
amplificatoare de sarcind, mai exact convertoare de sarcind-tensiune, cu schema
prezentatd in figura 6.9.

< R3
Tredwcar . 70%7 - T
e N
— 2 'y e
. JA0 D eI e
- 3o T 2 ~._6
" A0 e
1 o Jy/ 4 -
- B 5 ;
. L ' Rs
; - i .
.
- _— e
RS ///
/

Figura 6.9. Schema amplificator de sarcina

Cele doua amplificatoare operationale au fost ecranate pentru a reduce
nivelul tensiunilor perturbatoare. Tensiunea masuratd utilizdnd acest circuit va fi
proportionald cu acceleratia. Circuitele de masurare pentru traductoarele
piezoelectrice ridicad o serie de probleme incepand cu cablul de conectare, care
introduce o rezistentd de izolatie s1 o capacitate parazitd. Un alt factor perturbator
este fenomenul triboelectric, prin care se produc sarcini electrice ca urmare a
frecarilor dintre izolator si metal, din cauza indoirilor, socurilor 1 vibratilor.
Filtrarea acestor zgomote printr-un amplificator de tensiune este o solutie rigida
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
sarcind, mai exact convertoare de sarcind - tensiune, cu schema prezentata in figura
6.9. Cele doua amplificatoare operationale au fost ecranate pentru a reduce nivelul
tensiunilor perturbatoare. Tensiunea masuratd utilizind acest circuit va fi
proportionald cu acceleratia. La realizarea practica a circuitului de conditionare a
semnalulul conform figurii 6.8, trebuie avut in vedere ca acesta se comportd ca $i
un filtru de semnal.

Componentele electronice trebuie alese In asa fel incat si nu se elimine

frecventele utile, In special cele joase, corespunzitoare modurilor proprii de
vibratie.
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Figura .6.10. Circuit de interfata al traductorului

Pentru circuitul din figura 6.10 s-au utilizat urmatoarele componente :

- AO circuitul operational de amplificare 0OPA27GP;

- rezistentele R1 =40 KQ, R2=1KQ, R3 =39 KQ, R4=RS=1,8 KQ

- condensatorul C = 0,47 uF.

Componentele electronice trebuie alese in asa fel incat sa nu se elimine
frecventele utile, in special cele joase, corespunzdtoare modurilor proprii de
vibratie a structurii mecanice testate. Relatia de legdturd intre acceleratie si
tensiunea masuratd la iesirea din circuitul de conditionare se deduce pornind de la
formula schemei, scrisa in domeniul operational:

Uts) = LU (p)]= € SRE_R:

£ (6.1)
C 1+SR/C R:

unde Ufs) este tensiunea in domeniul operational, U(?) tensiunea in domeniul de
timp, iar L este operatorul de transformare Laplace. Trecand in domeniul frecventa
se obtine

_Q JoRC R,

U(jw ,
Ge) Cl+joR,C R,

(6.2)
formula in care se impune ca: | jo R;C | = w R;C > 2,3, pentru a satisface conditia
de liniaritate a raspunsului in amplitudine al amplificarii. Rezultd in final:

Inlocuind valorile numerice in relatia (6.3) se obtine formula de legitura
dintre amplitudinea tensiunii masurate §1 amplitudinea acceleratiei care o
determind a=256U.
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6.2.3. Placa de achizitie

Memorarea semnalelor continue provenite de la traductoare se poate realiza
numai in mod discret, la anumiti pasi de timp intr-un interval de observatie, numit
esantionare. Valorile discrete obtinute aproximeazd semnalul continuu, cu o
acuratete care se exprima prin precizia de conversie analog-digitald. Transformarea
semnaluluil continuu intr-o serie de valori discrete se realizeazd cu ajutorul unor
circuite electronice specializate numite si placi de achizitie, care sunt de fapt
convertoare analog digitale ce se interpun intre traductor si calculator.

Figura 6.11. Schema pldcii de achizitie

Sistemul de achizitie a datelor realizat se bazeaza pe placa de achizitie PCI-
1200 din figura 6.11.a., produsa de firma National Instruments. Schema bloc de
functionare a acesteia este prezentata in figura 6.11.b.

Principalele caracteristici ale acestei placii sunt :

- 8 canale analogice de intrare;

- 24 de canale de intrare digitale;

- convertire analog-digitala s1 digital-analogica cu o precizie de 12 biuti,

- rata de esantionare maxima 100 kS/s;

- domeniul semnalelor de intrare 0 + 10 V unipolar sau -5 + +5V bipolar.

Precizia de digitizare a semnalelor exprimad legatura dintre valoarea
numericd naturald Inregistratd de sistem g1 valoarea reald corespunzdtoare
semnalului analog.

In cazul placii PCI-1200, precizia de aproximare este de 12 biti, ceea ce
inseamna ci domeniul semnalelor -5 + +5V este divizat in 2'2 = 4096 intervale
carora li se asociazd o unitate digitala intreagd, cu alte cuvinte o unitate digitald
inregistratd corespunde unei tensiuni de 10/4096 = 0,00241 [V].

6.3. PROGRAM PENTRU ACHIZITIA DATELOR

Programul realizeaza achizitia datelor primite de la traductorul piezoelectric
intr-un interval de timp de 5 secunde. Programul este scris in limbajul de
programare Visual C folosind bibliotecile standard ale acestuia si biblioteca de
functii a placii de achizitie Nat. Instr. PCI 1200. Datele achizitionate sunt salvate
intr-un fisier de date. Achizitia se realizeazd In opt puncte de masurare pentru
fiecare din cele cinci viteze ale cutiei. La sfarsitul achizitiei datelor, programul
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verificd daca aceasta s-a realizat corect §i afiseaza pe ecran un mesaj de
confirmare.

/* Biblioteci utilizate */

/*biblioteca de functii a placii de achizitie Nat. Instr. PCI1200 */
#include "nidagex.h"

/* bibliotecile standard Visual C*/

#include <fcntl.h>
#include <i0.h>
#include <stdlib.h>
#include <stdio.h>
#include <conio.h>
#include <ctype.h>
#include <math.h>
#include <string.h>
#include <sys/types.h>
#include <sys/stat.h>

/* Inceput program */
void main(void)
{
/*
* Variabile locale:
*/
116 1Status = 0;
/*Valoare returnata in caz de eroare*/
116 1RetVal = 0;
/*1dentificatorul placii de achizitie®/
116 1Device = 1;
/*Timpul total de achizitie.
In cazul aparitiei unei erori

achizitia se opreste automat dupa
expirarea acestul timp*/
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132 ITimeout = 600;
/*Numarul de canale pe care se achizitioneaza */
116 inumChans = 1;
/* Amplificarea placii de achizitie */
116 1Gain = 1;
/* Numarul de achizitii pe secunda pentru mai multe canale */
f64 dSampRate = 20000.0;
/* Numarul de achizitii pe secunda pe un canal */
t64 dScanRate = 0;
/*Numarul total de achizitii */
u32 ulCount = 100000;
/*Nume fisier cu date achizitionate */

char* strFilename = "a";
116 1lgnoreWarning = 0;

/* Setarea limitei de timp : nr. secunde * 18tacturi/sec.)
*/

1Status = Timeout_Config(iDevice, ITimeout);

iRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "Timeout_Config",
ilgnoreWarning);

/* Specificarea numelui de fisier in care se inscriu datele */
printf("\n Numele fisierului : ");

scanf("%s" strFilename);

printf("\n");

printf("\n Pentru pornirea achizitiei apasati orice tasta.... ");

/* Asteaptd apasarea unel taste pentru inceperea achizitiei */

while(!kbhit());
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printf("Start achizitie!\n");
/* Achizitie pe disc */
1Status = Lab_ISCAN to_Disk (iDevice, inumChans, 1Gain, strFilename,
ulCount, dSampRate, dScanRate, 0);
iIRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "Lab ISCAN to Disk",
ilgnore Waming);
/*Daca achizitia s-a terminat cu succes scrie "OK" pe ecran */
if (1Status == 0) printf(" O.K.!");
/*Reseteaza limita de timp */
1Status = Timeout_Config(iDevice, -1);
/* Afiseaza pe ecran mesajul de terminare a achizitier */
printf(" Terminat achizitie!\n");

j

/* Sfarsit program */
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7. PRELUCRAREA SI INTERPRETAREA DATELOR
7.1. METODA DE ANALIZA

Metoda de analiza utilizata [146], [147] este cu canal dual si are facilitati de
editare, care o fac cel mai potrivitd pentru identificarea si separarea familiilor de
armonice utilizand analiza cepstrum.

Spectrul semnalului unei cutii de viteze va consta, de obicei, dintr-un numar
de familii de armonice. Aceste familii de armonice provin de la diferiti arbori si
rulmenti din cutia de viteze s1 de la frecventele angrenajelor cu roti dintate. Rotile
dintate au de obicel un numar prim de dinti. Acesta este un avantaj, deoarece face
ca uzura sa fie distribuitd mai uniform pe profilul danturii angrenajelor, dar este de
asemenea un avantaj din punct de vedere al masuratorilor, deoarece inseamna ca de
obicei diferitele familii de armonici nu se suprapun. Pe de altd parte, deseori pot
exista cateva familii de armonice care pot fi separate dificil in spectru. Cepstrumul
este un instrument practic care face usoard gasirea acestor familii diferite de
armonice, 1ar familile individuale pot fi monitorizate pentru detectarea
modificarilor, care indica faptul ca functionarea este necorespunzatoare.

Cepstrumul de putere fiind definit ca transformata Fourier inversa a
logaritmului spectrului de putere conform relatier 5.3. este utilizat pentru aceasta
analiza duald conform schemei urmétoare.

Schema bloc a prelucrarii datelor este prezentata in figura 7.1.

semnal Scalare in Ridicare la

temporal

timp

FFT

patrat

Media
aritmetica

Spectrul de

putere

Logaritm

Scalare in
frecventa

IFFT

Cepstrum de putere

Fig. 7.1. Diagrama bloc a fluxului de date in analiza Cepstrum

A fost efectuatd o miasurare de mediere a spectrului pe o cutie de viteze cu
o singurd treaptd (arbore de intrare, un angrenaj, arbore de iesire). Semnalul de
vibratii a fost masurat si analizat pe un analizor de semnal cu canal dual.

Daci studiem autospectrul semnalului vedem un numar mare de armonici
prezentate in figura 7.2.

Familiile de armonici pot fi gasite utilizand cursorul de armonici, dar acesta

poate fi un proces laborios. Pe grafic a fost gasita o familie de armonici cu Af=125
Hz.
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Figura 7.2. Spectrul semnalului

Procesul de cautare a familiilor de armonici este mult mai usor in domeniul
cepstrum prezentate in figura 7.3.

Pe grafic, a fost gasita familia de armonice in cepstrum cu At=8,4 ms notata
cu A. Se poate vedea ca exista de asemenea s1 o altd familie de armonice in
cepstrum, cu un pas mai mare 20 ms notata cu B.

d Cepstium
0.12
a
0.1
0.08
B
0.06
8
oo4}] 1 'Y
. W 2
0.02 i | T
A A a
0

0 0.02 0.04 0.06 0.08 D1 0.12 0.14

[sec]
Figura 7.3. Cepstrumul semnalului
Familia de 8,4 ms corespunde familie1 de armonice gasitd anterior in

spectru care identificd un defect. Intervalele dintre armonice in frecventd si
armonicele in cepstrum sunt reciproce una alteia.
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7.2. PROGRAME DE CALCUL

Prelucrarea datelor achizitionate cu traductorul piezoelectric s-a realizat cu
ajutorul unui program implementat in mediul MatLab 6.0. Programul realizeaza
analiza semnalelor de zgomot s1 vibratie in scopul diagnosticarii defectelor aparute.

In figura 7.4. este prezentati schema bloc a programului.

Specan 1 )
/ Modul principal \

Specan 4 Specan 3
Deschide Deschide
fisiere fisiere
spectru cepstrum
)\ 4 y
Spectru Cepstru
Analiza Analiza
spectru cepstrum

\ 4 A 4
Specan § Specan 6 Specan 7 Specan 8
Semnal RMS Peak to Peak
peak

Figura 7.4 Schema bloc pentru analiza rezultatelor
Programul principal specan 1

Acest program defineste interfata graficd utilizator, crednd un meniu din
care pot fi selectate subprogramele specan 3, specan 4, specan 3, specan 6, specan
7 s1 specan 8.

% Initializare variabile

% Definire interfata grafica utilizator : "specan1”
global contor x1 calibrare;
fre_esant = 20000;

nr_esant = 16384,

contor = 1;

% Calibrare semnal
%Transformare in volti

calib1 = (10/4096);

% Constanta traductorului KD42
kd42 = 0.0415;
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kd35 = 0.0;

% Transformare in m/s"-2

% calibrare = calib1*9.81/kd42;

f40_1_1 = figure('Name','Analiza spectrala a semnalelor achizitionate',...
'NumberTitle','off"),

% 'MenuBar','none’,

% Butoane

f40_1_4 2 = uicontrol('Style', 'pushbutton’, 'String’, ‘Semnal’,...
‘Position’, [5 5 70 20], 'Callback’, 'specan5b’);

f40 1 4 3 = uicontrol('Style', 'pushbutton’, 'String’, 'Spectru’,...
'Position’, [80 5 70 20], 'Callback’, 'specand’);

f40 1 4 1 = uicontrol('Style', 'pushbutton’, 'String', 'Cepstru’,...
'‘Position’, [155 5 70 20], 'Callback’, 'specan3’),

f40_1 4 4 = uicontrol('Style', 'pushbutton’, 'String', 'RMS’,...
'‘Position’, [230 5 70 20], 'Callback’, 'specant'),

f40_1 4 5 = uicontrol('Style’, 'pushbutton’, 'String', 'PEAK to PEAK/,...
'Position’, [305 5 100 20], 'Callback’, 'specan?’);

f40_1 4 6 = uicontrol('Style', 'pushbutton’, 'String', 'PEAK',...
'‘Position’, [410 5 70 20], 'Callback’, 'specan8'),

% lesire

f40 1 6 = uicontrol('Style’, 'pushbutton’, 'String’, 'lesire’,...
'Position’, [485 5 70 20], 'Callback’, 'delete(f40_1_1)");

Subprogramul specan4

Acest subprogram are ca date de intrare datele achizitionate care se gasesc in
fisierele de date. Dupa selectarea fisierelor de date se apeleaza subprogramul
spectru.

% Deschidere fisier si lansare spectru
global contor x1;
[filename,pathname] = uigetfile(**.*','Selectati fisierul de date',300,100);
if flename ~=0
fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r’);
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16");
fclose(‘all');
spectru;
elseif filename == 0
disp('Nu s-a selectat nici un fisier');
end

Subprogramul spectru

Subprogramul spectru realizeaza analiza spectrului de putere cu ajutorul
transformatei Fourier. Dupd definirea constantelor proprii si a constantel
traductorului in functie de tipul acestuia, se realizeazd filtrarea semnalului prin
apelarea functiei Hanning (hann). Aplicand transformata Fourier (fff) rezultatul
este obtinut in domeniul frecventa [dB].
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% Calcul si afisare Spectru

% Constante program

global x1;

fre_esant = 20000;

nr_esant = 2*6,; % trebuie sa fie o putere a lui 2
pct_med = 128, % trebuie sa fie o putere a lui 2
domeniu_plot_frecv = 3200;

% Calibrare semnal

% Transformare in volti

x1 =x1.*(10/4096);

% Se scade valoarea offset

x1 = x1 - mean(x1),

% Constanta traductorului KD42

kd42 = 0.0415;

kd35 = 0.0439;

% Calibrare

x1 = x1./kd35;

% Transformare in m/s"2

x1 =x1*9.81,

% Generare filtru

H = hann(pct_med)/pct_med;

% Spectru

amp = 20*log10(real(fft(x1,nr_esant)).*2/(10%(-5)));
amp = amp(1:nr_esant/2),

amp = abs(amp);

% Medie

amp = conv(H,amp);

% Grafic spectru

amp = abs(amp(pct_med/2:length(amp)-(pct_med/2)));
frecv = (0:length(amp)-1)*fre_esant/nr_esant;
frecv = frecv(:);

dom_spec = floor(domeniu_plot_frecv*nr_esant/fre_esant);
figure;plot(frecv(10:dom_spec),amp(10:dom_spec),'k’);
title(strcat('Spectru semnal’));

xlabel(‘Frecventa [Hz]');

ylabel('dB (m/s"2)'),

Subprogramul specan 3

Acest subprogram primeste la intrare datele achizitionate care se gasesc in
fisierele de date. Dupa selectarea fisierelor de date se apeleazd subprogramul
Cepstru.

% Deschidere fisier si lansare Cepstru
global contor x1;
[filename,pathname] = uigetfile(".*','Selectati fisierul de date’,300,100);
if filename ~=0
fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r');
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16");
fclose('all');
cepstru;
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elseif filename ==
disp('Nu s-a selectat nici un fisier'),
end

Subprogramul Cepstru

Subprogramul cepstru realizeaza analiza cepstrum a semnalului achizitionat.
Dupa detinirea constantelor se asociaza fiecdrui tip de traductor constanta proprie.
Semnalul analizat este filtrat prin intermediul filtrului Hanning (functia hann - care
realizeazd medierea semnalulul) dupd care se executd analiza cepstrum si se
atiseaza rezultatul.

% Calcul si afisare Cepstru

% Constante program
global x1
fre_esant = 20000;
nr_esant = 2M6; % trebuie sa fie o putere a lui 2
durata = 5;
pct_med = 64; % trebuie sa fie o putere a lui 2
domeniu_plot_frecv = 3200;
domeniu_plot_timp = 0.128;

%Transformare in volti

x1 =x1.*(10/4096);

% Se scade valoarea offset

x1 = x1 - mean(x1),

% Constanta traductorului KD42

kd42 = 0.0415;

kd35 = 0.0439;

% Calibrare

x1 = x1./kd35;

%Transformare in m/s"2

x1 =x1*9.81;

% Generare filtru

H = hann(pct_med)/pct_med;

% Spectru

amp = real(fft(x1,nr_esant))."2;

amp = amp(1:nr_esant/2);

amp = abs(amp);

% Filtrare (mediere cu filtru Hanning)

amp = conv(H,amp);

amp = abs(amp(pct_med/2:length(amp)-(pct_med/2))),

frecv = (0:length(amp)-1)*fre_esant/nr_esant;

frecv = frecv(:);

dom_spec = floor(domeniu_plot_frecv*nr_esant/fre_esant);

% Logaritm

amp = 20*log10(amp/(107(-5)));

% Ifft

amp_ceps = abs(real(ifft(amp)));

% Grafic cepstru

timp_ceps = (0:length(amp_ceps)-1)/fre_esant;

dom_ceps = floor(domeniu_plot_timp*fre_esant);
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figure;plot(timp_ceps(10:dom_ceps),amp_ceps(10:dom_ceps),'k');

title(strcat('Cepsrum'));
xlabel('Timp [s]');
ylabel('dB (m/s*2)");

Subprogramul specan 5

Acest subprogram preia semmnalul traductorului piezoelectric achizitionat din

tisterul de date s1 1l afiseaza.

% Deschidere fisier si afisare semnal
global contor x1;

[flename,pathname] = uigetfile("™.*",'Selectati fisierul de date',300,100),

if filename ~=0

fid = fopen(strcat(pathname filename),'r');

[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16'),
fclose(‘all');

count1 = 100000;

x1 = x1(1:count1);

timp = [1:count1]/20000;

% Calibrare semnal
%Transformare in volti

x1 =x1.*(10/4096);

% Se scade valoarea offset
x1 = x1 - mean(x1),

% Constanta traductorului KD42
kd42 = 0.0415;

kd35 = 0.0439;

% Calibrare

x1 = x1./kd35;
%Transformare in m/s"2

x1 =x1*9.81;

%Afisare

f 1 =figure('Name','Semnal’,...
‘NumberTitle','off");
plot(timp,x1,'k");

titte(strcat("Semnal traductor piezoelectric')),

xlabel('Timp [s]');
ylabel('Acceleratie [g]');
elself filename ==
disp('Nu s-a selectat nici un fisier');
end

Subprogramul specan 6

Pentru determinarea caracteristicii statistice RMS =

specan 6 calculeaza si afiseaza aceasta valoarea pentru fiecare semnal achizitionat.

subprogramul
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% Calcul si afisare RMS
global contor x1;
[filename,pathname] = uigetfile(™.*','Selectati fisierul de date',300,100);
if filename ~=0
fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r);
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16’),
fclose('all’);
% Calibrare semnal
% Transformare in volti
x1 = x1.*(10/4096);
% Se scade valoarea offset
x1 = x1 - mean(x1);
% Constanta traductorului KD42
kd42 = 0.0415;
kd35 = 0.0439;
% Calibrare
x1 = x1./kd35;
%Transformare in m/s"2
x1=x1"9.81,
% Calcul RMS
x1_rms = (sgrt(sum(x1.72)/size(x1,1)));
x1_rms_str = num2str(x1_rms);
% Afisare
f46_1_4_1 = uicontrol('Style’, "Text', 'String’, x1_rms_str,...
'Position’, [20 305 70 20]),
f46_1_4_2 = uicontrol('Style’, 'Text', 'String’, 'RMS', ...
'Position’, [20 330 70 20));
elseif filename ==
disp('Nu s-a selectat nici un fisier');
end

Subprogramul specan 7

Acest subprogram calculeazd si afiseaza valoarea caracteristicii statistice
data intre valorile maxime s1 valorile minime a semnalului.

%Calcul si afisare Peak to Peak
global contor x1;
[filename,pathname] = uigetfile("™.*,'Selectati fisierul de date’',300,100);
if filename ~=0
fid = fopen(strcat(pathname,filename),'r');
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16"),
fclose('all');
% Calibrare semnal
%Transformare in volti
x1 = x1.%(10/4096);
% Se scade valoarea offset
x1 = x1 - mean(x1);
% Constanta traductorului KD42
kd42 = 0.0415;
kd35 = 0.0439;
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% Calibrare
x1 = x1./kd35;
%Transformare in m/s"2
x1 =x1*9.81;
%Calcul Peak to Peak
x1_peak_to_peak = max(x1)-min(x1);
x1_peak_to peak_ str = num2str(x1_peak to peak);
%Afisare
f46_1_4_1 = uicontrol('Style’, 'Text', 'String’, x1_peak_to_peak_str,...
'Position’, [95 305 70 20));
f46_1 4 2 = uicontrol('Style', 'Text', 'String', '‘PEAK to PEAK',...
'Position’, [95 330 100 20}),
elseif filename ==
disp('Nu s-a selectat nici un fisier');
end

Subprogramul specan 8

Acest subprogram calculeaza si afiseaza valorile pozitive ale caracteristicii
statice maxime a semnalulul.

% Calcul si afisare Peak
global contor x1;
[filename,pathname] = uigetfile("™.*",'Selectati fisierul de date’',300,100);
if flename ~=0
fid = fopen(strcat(pathname, filename),'r');
[x1,count1] = fread(fid,inf,'int16"),
fclose(‘all');
% Calibrare semnal
% Transformare in volti
x1 = x1.*(10/4096);
% Se scade valoarea offset
x1 = x1 - mean(x1),
% Constanta traductorului KD42
kd42 = 0.0415;
kd35 = 0.0439;
% Calibrare
x1 = x1./kd35;
% Transformare in m/s*2
x1 =x1%9.81;
% Calcul Peak to Peak
x1_peak = (max(x1)-min(x1))/2;
x1_peak_str = num2str(x1_peak);
% Afisare
f46_1_4 1 = uicontrol('Style', 'Text', 'String’, x1_peak_str,...
'Position’, [200 305 70 20});
f46 1 _4 2 = uicontrol('Style', "Text', 'String’, 'PEAK’,...
'Position’, [200 330 70 20]);
elseif filename ==
disp('Nu s-a selectat nici un fisier');
end
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7.3. INTERPRETREA REZULTATELOR

In scopul diagnosticarii cutiei de viteze fara defect s-au trasat diagramele
din figura 7.5., ale semnalului achizitionat in timp, spectrului de putere in frecventa
st ale cepstrumulul in timp cu ajutorul programelor sus mentionate.
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Figura 7.5. Diagramele cutiei de viteze fara defecte

S-au obtinut valori ale amplitudinii in cepstrum pana la 0,55m/s> si
spatierea benzilor laterale corespunde frecventelor vibratiilor generate de rulmenti
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angrenaje §1 transmisia prin intermediul curelei. Valoarea RMS corespunzatoare
semnalului achizitionat este de 1,3761 m/s™.

Pentru diagnosticarea cutier de viteze cu angrenaj defect s-au obtinut
diagramele din figura 7.6.. ale semnalulur achizitionat in timp, spectrului de putere
in frecventd si ale cepstrumului in timp. In aceste diagrame apar varfun egal
spatiate pe diagrama cepstrum care corespund defectului din angrenaj.
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Figura 7.6. Diagramele cutiei de viteze cu defect in angrenaj
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Pentru determinarea aproximativa prin calcul a frecventei semnalului
generat de defectul din angrenaj se utilizeaza urmatoarea metodologie:
Frecventa de angrenare se determina cu relatia:

f=2x

Na
in care f,, reprezintd frecventa de rotatie a rotii conducatoare iar N, reprezinta cel
mai mic divizor comun al numdrului de dinti corespunzator pinionului si rotii
dintate. Matematic frecventa de rotatie f,, a rotii conducdtoare se poate exprima cu
ajutorul frecventel de rotatie a pinionuluil si numarului de dinti ai acestuia, sau a
frecventei de rotatie a rotii conduse $1 numarului de dinti ai acesteia.

f.=1,xZ,=f.%xZ, (7.2)

(7.1)

unde:

> [ = 6— , reprezintd frecventa de rotatie a rotii conduse exprimata in [Hz] ;

» f =—=reprezintda frecventa de rotatie a pinionului exprimata in [Hz] ;
60 ’ ’

» Z, - reprezintd numarul de dinti a1 pinionului;
» Z,—reprezintd numarul de dinti ai rotii dintate.
Frecventa de angrenare f,, pentru un dinte al pinionului care intrd in
angrenare cu acelasi dinte al roti1 conduse este dat de relatia:

-N
i — j-m a (73)
Z -Z
g P
Frecventa de angrenare va avea o frecventa joasa care poate {1 greu detectata
in spectru dar poate fi depistata usor in cepstrum.
Pentru aceastd cutie de viteze analizatd in domeniul timp, frecventa de
angrenare are valoarea data in tabelul de mai jos:

Tipul | Treapta Numarul de Numarul de N, | Frecventa | Frecventa
cutiei | de viteza | dinti ai rotu dinti ai de rotatie de
pinionului angrenare
1 42 11 1 899,97 50,94
2 38 17 1 899,98 | 49,09
365 3 34 23 1 899,98 | 47,36
4 33 34 1 899,96 | 40,29
5 31 36 1 899,93 | 40,29

Aceastd valoare obtinutd prin calcul indica aparitia varfurilor de frecventa
pe diagrama cepstrum la un interval At,,=1/f,=1/50,94 =0,0196 [s]

Analizand diagramele obtinute experimental se observd o spatiere intre
doua varfuri in diagrama cepstum, apropiatd de valoarea calculatd de A4t,,=
0,0192[s], deci frecventa va masurata va fi f,,= 1/4¢,,,=52.083 [Hz]
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Aceste varfurt s1 spatierea lor pot fi utilizate pentru deplstarea detectclor
angrenajului.in comparatie cu cutia fara defecte amplitudinea in cepstrum este de
aproximativ doud ori mai mare.

Pentru diagnosticarea cutier de viteze cu rulment defect s-au trasat
diagramele din figura 7.7., ale semnalului achizitionat in timp, spectrului de putere
in frecventd si ale cepstrumului in timp. In aceste diagrame apar varfuri egal
spatiate pe diagrama cepstrum care corespund defectului din rulment.
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Figura 7.7. Diagramele cutiei de viteze cu rulment defect
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in scopul determinarii aproximative a frecventei datorate defectului
rulmentulur s-a calculat frecventa caracteristica pentru rulmentii radial axiali cu
role conice pe doud randuri .
> Frecventa de caracteristica datorata rotatiei coliviei f; cu relatia;

o1 d,,

med
unde:
/.- frecventa de rotatie a arborelui de intrare;
d,01.- diametrul corpului de rostogolire;
d,..s- dlametrul mediu al rulmentului.
» Frecventa de caracteristica datoratd rotatiei inelului exterior al
rulmentului cu relatia:

1 d la g
L —Efn -{1 _TJ (7.5)

med

unde:
z- numarul corpurilor de rostogolire pe un rand.

» Frecventa de caracteristicd datoratd rotatiei inelului interior al
rulmentului cu relatia:

f;=%ﬁ-{r+%ﬂj (7.6)

med

» Frecventa de caracteristica datoratd corpurilor de rostogolire pe un
inel exterior cu defect cu relatia:

1. d d.\
— . med 1 _ rola 77
.f;e rola 2 fn d Ld ] ( )

med
» Frecventa de caracteristicd datoratd corpurilor de rostogolire pe
ambele inele cu defecte cu relatia:

Lwaﬁiﬂv{ﬂﬂ (1.8)

rola

d d

Aceste relatii pot fi utilizate in diagnosticarea defectelor, pentru orice tip de
rulment radial axial cu bile sau role.

Pentru cazul studiat experimental, utilizind un rulment 35305R defectul
filnd generat pe inelul exterior vom obtine o frecventd calculatid pe baza relatiel
(7.6) se obtine f,,=102,2 Hz.

Analizdnd diagramele obtinute experimental conform figurii 7.7 se
observd o spatiere 1in cepstrum intre doud varfuri A,=0,0/ [s]. Frecventa
determinatd experimental fiind f,,=1/A4t,= 100 [Hz], se obtine o frecventd apropiata
de cea calculata. Aceasta spatiere cat si amplitudinea semnalului in cepstrum dau
indicatii pentru depistarea defectelor rulmentilor.

Pentru cutia de viteze cu defecte, atat la angrenaje cat si la rulmenti, se
obtin grupe de varfuri egal spatiate, caracteristice fiecarui defect.

rola med
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Figura 7.8. Diagramele cutiei de viteze cu angrenaj si rulment defect

Se remarca o grupa de semnale cu spatierea caracteristicd corespunzdtoare
angrenajului defect si o grupd de semnale cu spatierea caracteristici rulmentului

defect.

In concluzie la diagnosticarea unei cutii de viteze cu defecte necunoscute se
poate utiliza analiza cepstrum pentru determinarea defectelor, in modul urmator:

» Dacd apar varfuri spatiate cu At

viteze este datorat unui angrenaj;
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» Daca apar varfuri spatiate cu 4t,, in cepstrum, defectul cutiei de
viteze este datorat rulmentilor.

Daca se fac masuratori pe cutil de viteze cu mai multe trepte de viteza,
atuncl pot exista mai multe familii de armonici care se suprapun. Utilizand
posibilitatea de achizitie de date in timp, care permite utilizarea transformatei
Fourter, va creste rezolutia in frecventa s1 va face astfel mai usoard separarea
familiilor de armonici.

Acest tip de analizd este de sine statatoare si permite efectuarea tuturor
calculelor necesare pentru a realiza o analizd cepstrum avansatd. Analiza permite
atisarea graficelor cepstrum, care pot fi transformate Inapoi intr-un spectru de
putere. Editarea poate de asemenea fi efectuata pe spectrele de frecventd, inainte ca
cepstrumul sa fie calculat, in scopul de a analiza gamele de frecventa, fie cu famili
de armonice, fie cu familii de benzi laterale. Este de asemenea mentionat ca analiza
cepstrum poate 1 efectuatd pe date prestabilite urmarite, sau pe date cu achizitie in
timp. Urmarirea este utild atunci cand cutia de viteze nu functioneazi la turatie
constantd. Achizitia in timp este utila dacad exista multe familit de armonice care
trebuie separate.

Se poate observa ca valorile statistice determinate (RMS, Peak to peak,
Peak) au valori mai mici pentru cutia de viteza fara defecte si valori mari pentru
cutia de viteze cu defecte la angrenaj si rulment. Valorile statistice pentru un
rulment defect sunt mai mari decat valorile pentru angrenajul defect. Aceste valori
sunt indicate in diagramele cestrum pentru fiecare set de masurari.

Rezultatele obtinute in urma analizei experimentale ne conduc la concluzia
cd valorile cele mai mari ale amplitudinilor se obtin pentru punctul de masurare cel
mai apropiat de defect. Pentru cutia de viteze analizatd acest punct este punctul &,
unde este montat rulmentul biconic al arborelui de transmisie. Aceste valori sunt
prezentate in figurile 7.9-12, de mai jos, pentru cutia de viteze fara defect si cutia
de viteze cu defectele generate pentru rulmenti si angrenaje.

Cazul studiat in figurile de mai jos se referd la treapta a treia de viteza
deoarece este treapta de cea mai mare putere.

In anexa se prezintd o serie de seturi de masuritori pentru alte puncte de
masurare respectiv alte trepte de viteza.
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Figura 7.9. Diagramele cutiei de viteza fara defect
corespunzdtoare punctului 8 de mdasurare
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Figura 7.10. Digramele pentru cutia de viteze cu angrenaj defect
corespunzdtoare punctului 8 de mdasurare
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Semnal tRductor plezoelectno
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Figura 7.12. Digramele pentru cutia de viteze cu rulment defect
corespunzdtoare punctului 8 de masurare
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8. CONCLUZII SI CONTRIBUTII
8.1. CONCLUZII GENERALE

Obiectivul principal al acestei teze il reprezinti analiza semnalelor de
zgomote 1 vibratii in vederea detectarii surselor in cazul mecanismelor de
transmitere de putere cu roti dintate, respectiv a cutiilor de viteze de automobile.
Este prezentata o metodologie unitard pentru analiza si diagnosticarea masinilor
aflate In migcare de rotatie, pentru care identificarea surselor de vibratii si zgomote
se realizeaza in timpul functiondrii acestora. Studiul comportamentului global al
cutie1 de viteze a fost realizat prin modelarea si analiza experimentala realizatd
asupra elementelor componente ale mecanismelor considerate: carcase, lanturi
cinematice, angrenaje. In aceastd optica, a fost utilizatdi o noud formulare si
prezentare a tehnicilor de calcul, precum s1 a elementelor componente pentru a
descrie comportamentul global al unui sistem mecanic, care au condus la rezultate
not §1 originale.

Tehnica de diagnosticare pentru determinarea surselor vibratiilor si
zgomotelor se bazeaza pe analiza semnalelor de vibratii si zgomote achizitionate in
domeniul timp, prin analiza in domeniul frecventd, cu ajutorul transformarii
Fourier si analiza cepstrum, care dau indicatii valoroase pentru depistarea acestora.

In primul capitol au fost prezentate sursele de vibratie interne si externe ale
autoturismulul precum si elemente de diagnosticare vibro-acustica.

Monitorizarea vibratiilor masinilor presupune compararea continud, la
termene stabilite, a nivelului vibratiilor cu limitele stabilite, in scopul detectari
rapide a cresteni nivelului vibratiilor peste limita normala.

Identificarea exacta a cauzelor vibratiilor si zgomotelor, in scopul remedierii
defectelor sau inlocuirea componentelor defecte in timp util, aduce beneficii mari
in industria constructoare de masini:

» prelungirea duratei de functionare a masinilor;

» reducerea timpului total de oprire in functionare pentru intretinere sau
reparatii accidentale;
cresterea sigurantei in functionare a masinilor;
asigurarea unui grad de utilizare optim al masinilor si utilajelor;
reducerea costurilor de exploatare;
asigurarea protectiei operatorului si a mediului inconjurator.
Tehnica de monitorizare si diagnosticare prin vibratii §i zgomote utilizeaza
elemente statistice ale nivelului de vibratie, care dau informatii utile pentru
depistarea starii de functionare a masinii sau utilajului, al cdrui nivel limitd este
stabilit de producator.

Un studiu complet al comportamentului mecanic al unui sistem complex
pune in evidentd a interactiunile mecanice dintre diferite elemente componente.
Din punct de vedere numeric, realizarea modelelor globale performante, a
mecanismelor de transmisie de putere, necesitd integrarea si punerea in evidenta

YV VYV
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intr-o  manierd pertinentd a fenomenelor macroscopice si a ftenomenelor
microscopice ale sistemului si a comportamentului legiturilor mecanice.

Al doilea capitol cuprinde metode de modelare dinamicid a elementelor
componente ale mecanismelor de transmitere de putere si metodele numerice
utilizate in scopul unei simulari cat mai exacte.

Angrenajele cilindrice exterioare sunt o sursi principald de excitatie a
sistemului in functiune datorate solicitarilor la incovoiere si la torsiune ai arborilor
lantulul cinematic. Aceste modele considerd eroarea de transmisie ca sursi
principala de excitatie a mecanismelor de transmitere de putere. In cadrul studiilor
dinamice globale realizate, a reiesit ca angrenajele nu necesiti o modelare foarte
precisd si ca o bund estimare a caracteristicilor lor geometrice si a rigiditatii
angrenajulul, permit obtinerea unor rezultate satisficitoare.

Inelele exterioare ale rulmentilor, care asigurd legidtura dintre carcasi si
lantul cinematic, trebuie modelate intr-o maniera foarte precisa, si a fost propusi o
noud metoda de discretizare a unui element corp de rostogolire. Introducerea in
modelele dinamice globale a matricelor de rigiditate, obtinute pentru fiecare corp
de rostogolire, este metodd noud in raport cu modelele existente, prin care se
permite luarea in evidenta a deformabilititii carcasei.

Desi rigiditatea rulmentului este de acelasi ordin de marime cu rigiditatea
angrenajului, angrenajele participad mult mai putin la deformarea lantului cinematic
decat rulmentii, energia de deformare din dantura raménand relativ mica pentru
gama de frecvente considerata.

In capitolul al treilea, excitatiile interne, care modeleaza functionarea cutiel
de viteze s1 a carcasei, sunt introduse in modelul dinamic global. Studiile realizate
cu aceste modele complete au ardtat cd luarea in considerare a carcasei modifica
considerabil comportamentul vibrator al sistemului. Introducerea influentei
carcasel in model se manifesta printr-o crestere importanta a numarului de moduri
proprii a sistemului intrare/iesire si o legatura importanta intre deformarile lantului
cinematic si cele ale carcasei. Modurile proprii la 1esire sunt utilizate in mod curent
pentru determinarea vitezelor critice de functionare a sistemului excitat de eroarea
de transmitere.

in concluzie, compararea raspunsulul sistemului, cu sau fard carcasa, la o
excitatie simpla, dar reald, permite confirmarea acester prime analize. Atunci cand
fenomenul analizat este eroarea de transmitere dinamicd, masuratd in centrele
pinioanelor nominalizate, valoarea frecventei si amplitudinea erorii de transmitere
a vitezelor critice depinde in mod semnificativ de influenta carcasei.

Analiza semnalelor de zgomot i vibratie sunt caracteristice diagnosticdrii
mecanismelor de transmitere de putere cu angrenaje si face obiectul de studiu al
capitolului patru. Datoritd progresului fulminant din ultimii ani a tehnologiei
informationale, analiza datelor se poate realiza cu programe specifice in scopul
detectarii surselor de vibratie s1 zgomot.

Tehnicile de analiza a semnalelor pot fi clasificate in patru categorii
fundamentale:

- analiza amplitudinii semnalului;
- analiza in domeniul timp a semnalelor individuale;
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- analiza in domentul frecventa a semnalelor individuale:
- analiza semnalului dual in domeniul timp sau in domeniul frecventa.
Detectia unui defect in conditii de functionare se poate realiza prin

compararea nivelurilor de vibratii sau zgomot cu nivelurile admisibile. Utilizarea
valorilor admisibile standard nu este recomandati, intrucat impedanta mecanici
variazd mult, chiar la cutii de viteze de acelasi tip. In acelasi timp, impedanta
mecanica variaza cu frecventa si deci, utilizarea criteriilor de apreciere absolute, pe
spectre de frecvente, ar putea conduce la rezultate incerte.

In diagnosticarea defectelor cutiilor de viteze, de constructie relativ
complicatd, determinarea acestor frecvente de modulatie, poate constitui un indiciu
suplimentar si important. In acest scop, pentru detectia periodicitdtilor din spectrul
de frecvente a cutillor de viteze §i determinarea cu precizie a frecventei de
modulatie, se utilizeaza tehnica de analiza cepstrum prezentata in capitolul cinci.

Aceasta inseamna ca analiza cepstrum poate fi utilizatd ca o metoda pentru
detectarea periodicitatii in spectru; de exemplu, familii de armonici cu distributie
uniformd. Scala logaritmicd de amplitudine accentueazd structura armonicid a
spectrului s1 reduce influenta caii de transmisie aleatoare pe care semnalul o
parcurge de la sursa la spectrul de masurare.

Tipul structurii periodice considerate este dat de familiile de benzi laterale
gasite de obicel in spectrele de vibratii ale angrenajelor si care adesea sunt o
indicatie a defectelor de diverse feluri. Astfel de benzi laterale pot fi considerate ca
1au nastere din modulatia vibratiilor angrenarilor neuniforme, cu frecventa joasa a
rotilor dintate, care corespund vitezelor de rotatie a arborilor

Vibratiille si zgomotele produse de rulmenti actioneaza tie prin efecte
directe, radiatie acustica sau vibratie, fie prin efecte indirecte.

Cepstrumul poate fi considerat ca un ajutor in interpretarea spectrului, in
particular, in ceea ce priveste o familie de benzi laterale, deoarece prezintd
informatia intr-o maniera mai eficientd. De asemenea este mai eficient decat
autocorelarea, deoarece aceasta este puternic influentatd de forma semnalului de
timp, pe cand cepstrumul reactioneazd mai ales la armonicile prezente in
autospectru si mult mai putin la marimile lor relative.

In capitolul sase se prezintdi standul de miasurare i determindrile
experimentale, pentru studiul cutiilor de viteze. Acest stand simuleazd functionarea
cutiei de viteze, in conditiile exploatérii pe autoturism. Masuratorile experimentale
conduc la concluzii care pot confirma sau corecta unele consideratii teoretice din
capitolele anterioare.

Obtinerea unor rezultate corecte se face cu ajutorul unui sistem de achizitie a
datelor compus din: calculator personal, traductoare, circuite de conditionare a
semnalelor, hardware de achizitie a datelor si software specializat.

Capitolul sapte prezintd interpretarea rezultatelor experimentale, analizate
prin metoda cepstrum, spectrul de putere si metode statistice.

Spectrul semnalului unei cutii de viteze va consta, de obicel, dintr-un numar
de familii de armonice. Aceste familii de armonice provin de la diferiti arbori §1
rulmenti din cutia de viteze i de la frecventele angrenajelor cu roti dintate. Aceste
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familii de armonice sau benzi laterale si spatierea lor dau indicatii cu privire la
defectul aparut.

8.2. CONTRIBUTII PERSONALE

Contributiile originale pentru fundamentarea teoreticd si aplicativa pentru
dezvoltarea tehnicii de diagnosticare vibroacustici, au condus la elaborarea unei
tehnici unitare in scopul identificarii fiecarei surse principale de vibratii.
Principalele contributii personale :

>

Realizarea standului experimental s§i stabilirea unei metodologii
adecvate pentru masurarea §i analiza vibratiilor, prin determinarea
punctelor de masurare si a aparaturii necesare;
Crearea $1 implementarea programului de achizitie a datelor in
limbajul de programare C++;
Crearea s1 implementarea programelor de analiza si prelucrare a
datelor experimentale pentru realizarea diagnosticarii (specanl,
specan3, specand, specan5, specan6, specan7, specan8, spectru si
cepstru) in mediul MatLab 6.0.;
Modelarea dinamicd a cutiei de viteze cu luarea in considerare a
influenter carcasei, care produce modificari considerabile in
comportamentul vibrator al sistemului;
Modelarea angrenajelor considerd eroarea de transmitere ca sursa
principalda de excitatie s1 o buna estimare a caracteristicilor
geometrice si de rigiditate;
Pentru masurarea vibratiilor datorate transmisiilor prin angrenaje au
fost determinate valori specifice statistice si experimentale in scopul
determinarii  defectului care confirma valorile determinate
experimental;
Modelarea lagarelor de rostogolire prin introducerea in modelele
dinamice globale a matricelor de rigiditate, obtinute pentru fiecare
corp de rostogolire, prin care se permite luarea in evidentd a
deformabilitatii carcaser;
Pentru diagnosticarea vibratiilor datorate defectelor rulmentilor
rezultatele experimentale §i statistice confirmd valorile determinate
prin calcul;
Metoda de analiza cepstrum utilizatd in scopul detectarii defectelor
poate fi utilizatd pentru diagnosticarea unei cutii de viteze cu defecte
necunoscute astfel:

o Daca apar varfuri spatiate cu 4t,, in cepstrum, defectul cutiel

de viteze este datorat unui angrenaj;
o Daca apar varfun spatiate cu 4t,, in cepstrum, defectul cutiel
de viteze este datorat rulmentilor.

Implementarea unui program de comparare a rezultatelor obtinute
prin analiza spectrald si analiza cepstrum, care evidentiaza eficienta
in diagnosticare a analizei cepstrum.
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