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CUVANT INAINTE

Mecanica aplicatd are numeroase ramuri, unele vechi de peste 200 de
ani, altele apdrute mai recent ca necesitate a rezolvdrii unor probleme practice.
Cunogtintele de baza privind dinamica structurilor mecanice isi gdsesc largi
posibilitdti de aplicare in diverse domenii ale tehnicii.

Fara a epuiza problematica extrem de vastd a domeniului
vibropercutiilor, au fost abordate in cadrul tezei unele probleme specifice
interactiunilor percutante intdlnite in cazul transmisiilor cu roti dintate
cilindrice cu dinti drepti.

In cadrul Catedrei de Mecanicd a Universitdtii “POLITEHNICA”
Timisoara existd un colectiv de cadre didactice §i cercetdtori cu o veche traditie
in studierea teoreticd si experimentald a fenomenelor de vibratii si
vibropercutii, avdnd rezultate remarcabile in acest domeniu.

Faptul cd s-a ajuns cu aceastd lucrare in stadiu final se datoreaza multor
persoane care, in diferite momente, mi-au fost aldturi cu sfaturi, incurajdri §i
ajutor.
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corespondent al Academiei de Stiinte Tehnice din Romdnia. Competenta
deosebitd a domniei sale, rdbdarea cu care m-a sustinut din punct de vedere
tehnic si moral, precum §i sugestiile fdacute, toate au dus la finalizarea lucrarii.

De asemenea aduc multumirile mele distinsului profesor emerit, doctor
docent inginer Gheorghe Silags, membru corespondent al Academiei Romdne,
care prin sugestii obiective m-a ajutat in clarificarea unor probleme de mare
finete tehnica.

In acelasi timp, multumirile mele se indreaptd si cdtre domnul profesor
universitar doctor inginer Gavril Rosca, seful Catedrei de Mecanicd care, pe
toatd perioada activitdtii de doctorat m-a ajutat cu sfaturi §i indemnuri,
facilitdndu-mi activitatea de cercetare prin punerea la dispozitie in cadrul
catedrei a tuturor mijloacelor de lucru disponibile

De asemenea, mi-au fost de mare ajutor la efectuarea mdsurdtorilor
sfaturile si sugestiile domnilor, sef lucrdri inginer Sorin Pater si sef lucrari,
inginer Tiberiu Vesselenyi.

In final, amintesc §i multumesc pentru intelegerea pe care am avut-o din
partea familiei, in perioada realizdrii §i redactdrii tezei de doctorat.

Timisoara, decembrie 2000
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NOTATII SI

TERMENI

Notatii:

a — distanta intre axe, in mm, constanta,
a, — distanta intre axe in functionare, in
mm,
a9 — distanta intre axe standardizata, in
mm;
b — latimea danturii, iIn mm; constanta;
¢ — coeficientul de sigurantd; jocul la capul
dintelui, in mm; coeficientul de
amortizare, in Ns/m; constanta;

d — diametrul de divizare, in mm,

dp — diametrul de baza, in mm;

f — deformatie; abatere, in mm; frecventa

de rotatie, in Hz;

fs- —abaterea profilului dintelui, in pm;

fobr — abaterea pasului de baza, in um;

fipr — variatia pasului, in pm;

f, — frecventa angrenarii, in Hz;

i — raza principala de inertie, in m; raportul

de transmitere,

j —jocul intre flancuri, in pm;

k — lungimea segmentului de angrenare, in
mm; rigiditatea  dintilor, in
N/(mm-pm);

k, - rigiditatea angrenarii, in N/(mm-pum);

kp - rigiditatea angrendrii bipare, in
N/(mm-pm);

ks - rigiditatea angrendrii unipare, in
N/(mm-pum);

m — modulul danturii, in mm; masa, in kg;

Myed masa redusa la cercul de bazi
raportatd la unitatea de latime, in
kg/mm,;

n — turatia, in min™'; inversul raportului de

transmitere;

p - pasul, in mm; presiune, in N/m’;
pulsatia proprie, in rad/s;

p» — pasul pe cercul baza, in mm,;

r, — raza cercului de cap, in mm,;

ry, — raza cercului de baza, in mm,

rq — raza cercului de divizare, in mm,

rw — raza cercului de rostogolire, in mm,

v — viteza, In m/s;

w — deformatie locala, in mm

x — deplasarea liniara, iIn mm;

z — numarul de dint;

A - constanta;
B - constanta;
Bqa — sensibilitatea traductorului, in pC/g;
C - punctul de rostogolire; constanta;
E — modulul de elasticitate, in MPa;
E. - energia cinetica, in J;
E, — energia potentiala, in J;
Enr — deplasarea suplimentara a profilului,
in um;
F — forta, in N; abatere, in um;
Fs - forta de frecare, in N;
Fpr — eroarea de directie a dintelui, in pm;
Fx — forta normala, in N;
Frr — bdtaia radiala, in pm;
F, — eroarea de grosime a dintelui, in um;
Fr — forta tangentiala, in N;
Fp; — abaterea directiei dintelui, in um;
G; - punctul de iesire din angrenarea
unipara,
G, - punctul de intrare in angrenarea
unipara,
J — moment de inertie masic, in kgm?;
L — presiunea acustica, in dB; constant3;
M; — momentul de torsiune, in Nmm;
N — numar de cicluri;
P — puterea , in kW,
R - coeficient de restituire;
R, - rugozitatea, in um,
S1 — punctul de iesire din angrenare;
Sz — punctul de intrare in angrenare,
T - perioada angrenarii aceleasi perechi de
dintt, in s;
Ty — durata angrenarii unipare, in s;
T, — durata angrenarii bipare, in s;
T, — perioada angrenarii, in s;
W - lungimea cotei peste dinti, in mm,;
a - unghiul de presiune;
o unghiul punctului de
angrenare,
ol - unghiul de angrenare pe cremaliera de
referinta;
Oy - unghiul de angrenare;
B - unghiul de inclinare al dintelui;
x- factor de deformatie a dintelui;
0 - deformatia statica, in mm,
g - gradul de acoperire;
¢ - pasul unghiular; unghiul de rotatie al
rotii dintate; unghiul de faza,
v - unghiul de deviatie al liniei de
angrenare;

intrare 1n
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NOTATII SI TERMENI

v- coeficientul lui Poisson,

0 - amplitudinea vibratiei,

p - raza de curburd, in mm,

o — viteza unghiulara, in rad/s;

T —timpul, in s;

v - unghiul de rotatie al rotii indexoare;

A - modificarea dintelur (flancare,

bombare); abatere procentuals,

Q - frecventa angrendrii aceleagi perechi

de dinti, in Hz,

Termeni specifici:

“armonice” frecvente, multiplii sau
submultiplii ale frecventei
fundamentale;

“banda laterald” — banda de frecventa
care apare ca urmare a modulatiei
in amplitudine §i faza a frecventei
undei putatoare. Spatierea
benzilor laterale depinde de
indicele de modulatie;

“baseband” — banda laterald de spatiere
minima;

“buffer” — memoria tampon de stocare si
comprimare a informatiilors

“cepstrum* transformata inversd a
logaritmului spectrului de putere;

“cepstre Zoom” reprezentarea unui
domeniu selectat din transformata
inversd a logaritmului spectrului
de putere

“high quefrency” - reprezintd variatiile
rapide in spectrul de frecventa,

“indice de modulatie” — raportul dintre
variatia maximda a pulsatiei
instantanee §i pulsatia semnalului
modulator;

“low quefrency” - reprezintd variatiile
lente in spectrul de frecventa;

“quefrency” - variabila independentd T, a
cepstrumului are dimensiuni de
timp. Este o terminologie utilizata
pentru interpretarea semnalelor de
timp in legaturd cu continutul lor
de frecventa,

“rahmonics” — echivalentul armonicelor
de la analiza spectrala,

“sidebands” — benzi laterale;

“spectrul de frecventd” - este o
reprezentare graficd a amplitudinii
semnalului functie de frecventa.

“vibratii parametrice” - datorate
modificarii unui parametru al
sistemului ca urmare a excitatiilor
externe,

“zoomed” — spectrul zoom de cea mai
joasa frecventa;
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INTRODUCERE

Se cunoaste ca transmisia cu roti dintate are gradul de acoperire
supraunitar, ceea ce inseamnd cd este un mecanism cu una sau mai multe
legaturi pasive. Miscarea unui asemenea mecanism este posibila numai in cazul
cand el este “precis”. In realitate insa, angrenajul realizat fizic nu corespunde
ipotezelor stabilite. Daca abaterile de la valorile teoretice sunt mici, angrenajul
real poate sa functioneze fara sa se blocheze, datoritd deformatiilor care apar in
elementele transmisiel dintate. Dacad insd abaterile de la valorile teoretice
depasesc anumite limite angrenarea nu mai este posibild dacd nu se creeaza un
grad de libertate suplimentar. Acesta se obtine datoritd jocului dintre flancurile
dintilor.

Pentru scrierea ecuatillor de miscare si pentru calculul constantelor
intregului sistem trebuiesc cunoscute:

- valoarea si legea de variatie in timp a rigiditati sistemului;

- felul erorilor si variatia lor in timp;

- valoarea jocului lateral dintre dinti;

- amortizarea sistemului.

Determinarea miscarii reale a rotilor dintate este necesara nu numai pentru
determinarea sarcinilor dinamice, ci §i pentru stabilirea preciziei cinematice.
Precizia cinematicd nu poate fi respectatd datoritd deformatiilor elastice ale
elementelor mecanismului. Aceste deformatii actioneaza ca o eroare de executie
s1 sunt de acelasi ordin cu acestea, influentand defavorabil sarcinile dinamice,
uzura §i vibratiile rotilor in timpul functionarii.

Ca generatoare de vibratii s-au stabilit, in general trei cauze:

- oscilatiile momentului motor si ale celui rezistent;

- abaterile de la precizia de prelucrare a dintilor, in special eroarea pasului

masurat pe cercul de baza, care duce la aparitia percutiilor periodice dintre
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INTRODUCERE

dinti (creeaza o sarcina dinamicd de scurta duratd) si eroarea de profil

(creeaza o sarcina dinamica cu actiune permanenta);

- variatia periodicd a rigiditatii angrendrii, datoritd trecerii periodice a

sarcinii de pe un dinte pe doi dinti.

Actiunea sursei exterioare poate fi atenuata sau chiar izolata prin folosirea
maselor de echilibrare si a cuplajelor elastice aflate in legatura cu amortizoare de
vibratil.

Sursele interioare prezintd un interes deosebit pentru durabilitatea
angrenajului. Vibratiile generate de aceste surse, si odata cu ele, fortele dinamice
si zgomotul devin foarte mari, in special atunci cand frecventa sursei
perturbatoare, aflata tot timpul intr-un raport determinat cu turatia angrenajului,
se suprapune cu o frecventd proprie a acestuia (apare fenomenul de rezonanta).
Vibratii cu amplitudini mari pot apare i la alte frecvente, insd acestea au
caracter deosebit de rezonantd. Fenomenul respectiv apare datoritd rigiditatii
variabile a angrendrii §i poarta numele de rezonantd parametricd. In acest caz se
vorbeste de un sistem reonom, deoarece in ecuatiile de migcare apar coeficienti
in functie de timp. Teoria acestor sisteme a demonstrat ca la anumite fractiuni,
multiplii sau combinatii ale frecventelor proprii, pot apare domenii de
instabilitate sau de rezonanta parametricd.

Pentru cercetarea dinamicii rotilor dintate exista doud metode:

a). fortele la intrare dintilor in angrenare se determina in ipoteza ca

procesul vibratiilor provocate de ciocnirea anterioard a dintilor este deja

amortizat s1 valoarea vitezelor unghiulare ale rotilor la inceputul percutiei
este egala cu valoarea ei nominala, iar sarcina care actioneaza asupra
dintilor in momentul respectiv este egala cu cea statica;

b). se considera ca vibratiile care apar in perioada de timp dintre doua

ciocniri succesive ale dintilor incd nu au fost amortizate. Migcarea rotilor,

care se compune din rotatia stationara peste care se suprapun vibratiile si
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INTRODUCERE

ciocnirile ulterioare aparute la intrare dintilor in angrenare, se analizeaza

ca un proces continuu.

Autorii majoritatii lucrarilor publicate in domeniul dinamicii transmisiei
cu roti dintate utilizeazad cea de-a doua metoda, deoarece in acest caz pot fi luati
in considerare concomitent mai multi factort care influenteaza asupra vibratiei
transmisiel.

Gradul de schematizare utilizat in studiul vibropercutiilor este cu mult mai
mare in cazul analizarii ciocnirilor singulare a dintilor, insa transmiterea sarcinti
de la o pereche de dinti la alta sau influenta incovoierii arborilor transmisiei si a
maselor legate elastic cu rotile dintate se pot studia mai simplu.

Multi cercetatori au studiat dinamica rotilor dintate cilindrice cu luarea in
considerare a preciziei de fabricatie. Erorile tehnologice ale danturii produc
excitatia suplimentara a transmisiei §1 corespunzator forte dinamice suplimentare
in special in zona turatiilor subcritice. La erorile periodice ale formei profilului,
valoarea fortelor dinamice depinde de amplitudinea si de frecventa erorilor.

Problemele de proiectare a transmistilor cu roti dintate bazate pe luarea in
considerare a sarcinii dinamice, ca rezultat al vibratiilor si vibropercutiilor,
constituie un domeniu in care nu exista o unitate de pareri.

Dupa unele metodici, sarcinile dinamice provocate de erori ale pasulut de
bazi trebuie adaugate integral la cele statice, in cazul cand dintele se calculeaza
la ruperea prin oboseala si numai jumatate din sarcina dinamica, daca angrenajul
se calculeaza la ciupire si are duritatea suprafetei flancurilor HB<350.

Alt1 cercetatori propun sa se calculeze un coeficient dinamic k4 ludndu-se
jumatate din sarcina dinamica, coeficient care apoi sa ramana valabil atdt pentru
calculul dintelui la ruperea prin oboseala, cat si la ciupire.

O altd metodd propune ca odati cu cresterea turatiei si se reduca
tensiunile admisibile la presiune de contact, pastrand in calcule valoarea sarcinii

nominale.
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In sfarsit alti autori considera ca sarcinile dinamice, datorita actiunii lor de
scurtd durata, nu influenteaza prea mult durata de serviciu a transmisiei cu roti
dintate. Acest punct de vedere nu este sustinut insa, deoarece la formularea lui
nu s-a tinut seama de faptul ca sarcina dinamica are o actiune permanenta atunci
cand este provocatid de eroarea de executie a profilului s1 cd sarcina dinamica
creste mai lent decét viteza rotilor dintate.

Tendinta de a reduce sarcinile dinamice a dus la realizarea dintilor
flancati. In acest caz eroarea pasului de baza se transforma in eroare de profil,
care produce o sarcina dinamicd mai mica.

Pornind de la analiza factorilor de influenta a comportarii vibroacustice se
propune urmatoarea grupare a masurilor care determind imbunatitirea
comportdrii vibroacustice [147 |:

a).de protectie activd, care urmaresc obtinerea unui raspuns dinamic

redus al angrenajelor;

b) de protectie pasivd, care ridicd rezistenta mediului la transmiterea

vibratiilor si la propagarea undelor acustice sau care reduc radiatia

acustica.

Se recomandi ca prioritar sd fie aplicate masurile de protectie activi,
deoarece in cazul unui raspuns dinamic redus al angrenajelor:

- creste durabilitatea elementelor (se reduce uzura elementelor aflate in
migcare relativa si oboseala materialelor sau distrugerea la suprasarcini
dinamice);

- creste eficacitatea masurilor de protectie pasiva.

Stabilirea masurilor de protectie activd sau pasiva rezultd din studiul
teoretic si experimental al vibropercutiilor sistemului. Acest studiu este posibil
dupa realizarea transmisiei, sistemul real permitand stabilirea unor parametri ai
modelului dinamic de analiza teoretica.

Metoda analize1 vibroacustice permite controlul global si rapid al preciziei

de executie si montaj a angrenajelor si pune la dispozitie posibilitati de
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INTRODUCERE

identificare a cauzelor i factorilor perturbanti §i indica solufii de imbunatatire.
De asemenea, dacid se dispune de spectre vibroacustice ridicate la anumite
intervale de functionare a transmisiei, comparandu-le intre ele, se pot evidentia
factorii care au dus la inrautitirea starii tehnice a produsului, utilizandu-se astfel
metode de diagnosticare vibroacustica.

Analiza pe cale vibroacustica a calitatii tehnologice permite depistarea
surselor vibroacustice cu comportare anormald si in plus, luarea de masuri
susceptibile sa reduca nivelul de wvibratii si zgomot; aceasti analizi poate
constitui un mijloc de receptie a produselor. Daca se stabileste o dependenta
intre calitatea tehnologica 1 procesele de deteriorare, pe de o parte, si
comportarea vibroacusticd, pe de alta parte, este posibila evaluarea starii tehnice
curente a ansamblului transmisiei, modalitate ce permite prognozarea duratei de

viata ulterioare.

10

BUPT



CAPITOLUL 1

1. STADIUL ACTUAL AL CERCETARII
VIBROACUSTICE A ANGRENAJELOR

1.1. GENERALITATI

Rotile dintate ridica o serie de probleme legate de executarea, utilizarea si
controlul lor. Problemele legate de executia acestora, corelate cu conditia de
realizare a unei calitafi ridicate, in conditiile unei eficiente economice
corespunzatoare, impun perfectionarea continua a tehnologiilor de executie si a
metodelor si mijloacelor de control ale acestor organe de masini.

Angrenajul ca element de magina este un organ relativ simplu compus din
doua roti dintate, in schimb, din punct de vedere functional este un organ de
masina caruia 1 se impun multe conditii ca: rezistenta, durabilitate, functionare
silentioasd, precizie in transmiterea migcarii $i cost redus.

Daca din punct de vedere al rezistentei si durabilitatii exista suficienta
experienta, pentru celelalte conditii cunostintele sunt mai reduse. Functionarea
silentioasa si precizia in transmiterea migcarii sunt atribute legate de precizia de
executie si functionare a angrenajului montat in masina sau aparatul respectiv.

In cercetarile actuale se trateaza tot mai mult precizia angrenajului prin
prisma tuturor cauzelor care contribuie la aceasta, avand in vedere pe langa
standardele cele mai noi gi rezultatele cercetarilor pe plan mondial.

Termenul de precizie, cu adresare directd la domeniul tehnic, reprezinta
proprietatea unui produs de a avea marimile sale caracteristice cuprinse intr-un
interval cat mai mic in jurul valorii dorite. Precizia unui produs este ceruta de
rolul functional, acesta impunand limitele admisibile in care calitatea produsului

trebuie si se Incadreze. Cu alte cuvinte, un produs considerat “precis” pentru un
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Capitolul 1 Stadiul actul al cercetarii vibroacustice a angrenajelor

anumit scop poate fi “imprecis” sau “mult prea precis” (neeconomic) pentru alt
scop. Standardele de calitate a rotilor dintate s1 angrenajelor nu definesc precizia
lor, dar indica valorile admisibile intre care trebuie sa se afle dimensiunile unui
complex de indicatori masurabili pentru ca acestea si se incadreze intr—o
anumita clasa de precizie.

In cazul angrenajelor rolul functional impune asigurarea, depinzind de
locul si rolul angrenajului in subansamblul sau in ansamblul general, a
urmatoarelor “proprietati” functionale [153]:

- asigurarea unui raport de transfer constant s1 uniform (precizie
cinematica);

- asigurarea capacitatii de incarcare;

- asigurarea durabilitatii;

- asigurarea randamentului;

- asigurarea silentiozitdtii transmisiel.

Precizia angrenajului poate fi definitd ca reprezentand indicele de calitate
masurat prin marimea erorilor absolute ale unor elemente caracteristice ale
rotilor dintate sau angrenajului, impus de rolul functional s1 de conditiile de
exploatare ale acestuia.

Privit angrenajul ca mecanism in sine, cu rolul de a primi, transforma si
transmite o migcare, trebuie remarcat ca precizia lui poate fi caracterizatd in
intregime prin precizia cinematica, adica prin asigurarea unui raport de transfer
constant s1 uniform 1n conditiile de exploatare, deoarece capacitatea de incarcare
sau durabilitatea angrenajului pot fi asigurate prin alegerea unor parametri
constructivi i a unor materiale adecvate. Silentiozitatea este nemijlocit legata de
precizia cinematicd, zgomotul, vibratiile si socurile avand drept cauza
imprecizia cinematici. Din aceste motive calitatea cinematica a angrenajului ar
trebui caracterizata printr-un singur indicator care s—ar numi precizie cinematicd
in functionare si care ar fi componenta tuturor cauzelor ce concuri la precizia

unui angrenaj [120].
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Se poate considera, in urma cercetarilor recente, ca eroarea cinematica
este influentatd de excentricitatea cercurilor de baza ale rotilor dintate. Toate
studiile intreprinse pana acum sunt de acord ca excentricitatea cercurilor de baza
ale rotilor dintate este cauza principald a impreciziei cinematice a angrenajelor.

Eroarea cinematicad reprezintd variatia maxima a unghiului de rotire,
pentru o rotatie completd, la angrenarea pe un singur flanc cu roata etalon,
pentru distanta dintre axe la valoarea nominala.

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

- precizia unui angrenaj trebuie definitd prin eroarea cinematica si
masurata prin variatia raportului de transfer real fatd de valoarea sa teoretic3,

- precizia cinematicd depinde de calitatea rotilor dintate exprimati prin
excentricitatea relativa si de pozitia acestora in angrenaj;

- precizia cinematica trebuie evaluatd ludnd in considerare si valoarea
raportului de transfer teoretic;

- evaluarea preciziei cinematice a angrenajului trebuie facuta direct asupra
lui s1 nu pentru fiecare roata in parte prin stabilirea claseir de precizie in functie
de angrenarea fiecdrei roti cu roata etalon.

Roata etalon este o roatd dintatid de mare precizie, incadrata in clasele de
precizie 1 si 2 sau Intr—o clasa speciala nestandardizatd. Din acest motiv se poate
aprecia ca erorile sale sunt neglijabile in raport cu cele ale rotii dintate de
controlat, considerand ci roata etalon are o geometrie corespunzitoare rotii
teoretice. Aparatele de control cu roati etalon au in dotare cate o singura roata
etalon pentru un acelagi modul, executatd cu un numar de dinti z pe considerente
constructive si tehnologice.

Dupda cum s-a aratat, precizia angrenajelor poate fi caracterizatd in
intregime prin precizia cinematicad. Aceasta influenteaza buna functionare a
angrenajelor, atat din punct de vedere a caracteristicilor cinematice ale

angrenadrii, cat si din punct de vedere al comportarii dinamice a acestora.
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1.2. ERORI DE TRANSMITERE iN MECANISMELE
CU ROTI DINTATE

Teoria erorilor de transmitere is1 are originea in cercetarea din domeniul
contactului dintilor in cadrul unui angrenaj in sarcind, dar este totodatd cea mai
larga aplicatie in descrierea cinematicii oricarui tip de angrenaj. Ea permite
totodata, prin efectele de deformare a dintelui, sa se determine modificarile in
transmiterea sarcinilor. Caracteristicile erorilor de transmitere sunt descrise atat
in domeniul timp, cat s1 in frecventd. Metodele de masurare pun in evidentad
influenta vibratiei asupra erorilor de transmitere [91].

Eroarea de transmitere este definitd ca o deviatie a pozitiei elementului
condus pentru orice pozitie a elementulur conducator, relativd la pozitia
elementului nedeformabil si perfect geometric. In mod obisnuit se masoara o
deviatie liniara de la pozitia de baza, de-a lungul liniei de angrenare. Conventia
general acceptatd este ca ramanerea in urma a rotii dintate conduse produce o
eroare de transmitere negativd. O influenta deosebita asupra acestui fenomen o
au erorile de fabricatie si deformatiile dintilor sub sarcina.

Scopul multor cercetdri ale angrenajelor a fost sa determine sarcina
dinamica pe dinte. La viteze mici fenomenul este considerat ca fiind o serie de
ciocniri a aceleasi perechi de dinti ce vine 1n contact [92]. Vibratia in acest caz
constituie o eroare de transmitere statici. La viteze mari apare o vibratie
continud care este efectiv o eroare de transmitere.

Pentru a putea determina erorile de transmitere dintele trebuie considerat
initial fara orice posibilitate de interferenta cu perechea vecind si de asemenea,
ca in angrenare se afld o singurd pereche de dinti [6]. Deplasarea celor do1 dinti
se produce de-a lungul liniei de angrenare. In afara liniei de angrenare eroarea
de transmitere se va schimba rapid si devine infinit negativa cand dintii ies din
contact. Curba erorilor totale de transmitere (de fabricatie 1 de deformatie), va fi

consideratd ca o curba limita si se poate intocmi pentru fiecare pereche de dinti
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separat. Aceste curbe se vor aseza pe o diagramda comund dupa urmitoarele
reguli [125]:
- in sensul de rotatie, considerand migcarea efectuata in timp;
- pe scara verticala curbele limitd se vor aseza astfel incat inaltimea lor
relativa sa corespunda oricarei erori de asezare a perechii de dinti vecine
cu abatere pozitiva;
- la transmisia fara sarcina aceasti curba este locul geometric al celor mai
inalte puncte de pe curbele limité;
- deformatia dintilor produce o abatere negativa, valoarea erorii de
transmitere, pentru orice pozitie unghiulard, putind fi determinati din
curbele limita;
- daca punctul care reprezinta eroarea in miscare de rotatie este mai jos de
curba limitd pentru aceasta pereche, contactul este doar pentru perechea
datd (angrenare uniparad), 1ar daca punctul este situat spre stanga sau spre
dreapta, pe curba limitd, atunci aceastd pereche nu este in contact.
- cunoscand contururile de blocare a dintilor, este posibil sa se anticipeze
curbele erorii de transmitere pentru orice valoare a sarcinii transmise.
Curba obtinutd pentru angrenajul neincdrcat este adesea cea mai
semnificativa deoarece vibratiile sunt mai periculoase la sarcini usoare.
Metoda de mai sus poate fi aplicatd in principiu pentru orice tip de

angrenaj i pentru diferite abateri (fig. 1.1).

asul 2 3 4

(Ia) Abaterea pr6ﬁ1u1u1 |
si a pasului pe flancuri

Vi S0 i i / ‘ '
(b) Eroarea de transm.

Fig.1.1. Curbele limita [125]
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Caracteristicile in domeniul timp reies din analiza curbelor erorii de
transmitere si ele sunt [125]:
- erorile de rotatie sunt cauzate in principal de excentricitate sau de erori
de rostogolire cumulate. Ele pot fi observate clar, corespunzand unei
rotatii. Pentru angrenajele de vitezd mica efectul de bataie este mai mic.
Eroarea de rotatie este sinusoidala, dar varful de eroare local este
asemandtor unei erori de rostogolire si se repeta la fiecare rotatie. In
(fig.1.2) sunt aratate curbele erorit de transmitere pentru dintii cu flancare

lunga, scurta s1 normala.
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Fig.1.2.Eroarea de transmitere

- erorile dintilor care sunt cauzate in principal de erorile de profil si de
deformatia dintilor sub sarcini. Curba este rareori sinusoidala, avand o forma
de dinti de fierastrau. In figura 3 sunt ardtate curbele erorii de transmitere

masurate pentru dintii cu flancare lunga.
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Fig.1.3.Curbele masurate ale erorii de transmitere
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Daca eroarea de transmitere este examinatd in domeniul frecventa atunci

apar trasaturi care nu sunt evidentiate in domeniul timp. Acestea sunt [126]:

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

crestere a componentelor armonice la aproape orice frecventa (fig.1.4). O

importanta deosebita o prezinta eroarea de profil.
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Fig.1.4. Erorile de rostogolire

- contactul dintilor i frecventa erorii componentelor de rotatie. In figura 5

sunt aritate curbele erorii dinamice, pentru o anumitd rotatie relativa,

impreund cu armonicele corespunzatoare din jurul

armonice a frecventei de angrenare a dintilor.

celei de-a doua

0d Rotati.. relativa Zgomot
-20 % ] '\'r . ‘1 I{ A RE
) T | ! \\ 3 Y \ A FI .
40 - H = s = ,,\I VAN 1 [ A4
' o 2. T He 480 500 520 Hz

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

- erorile frecventeil nonsinusoidale ale dintelui care vor avea componente

armonice 1n ordine crescatoare. In acest caz observarea vizuald nu este o

metoda eficace pentru evaluarea armonicelor. In figura 6 sunt aritate

curbele datorate erorilor grosolane.
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Fig.1.6. Armonicele la 9.05 Hz

Erorile de transmitere la viteze reduse au fost masurate cu ajutorul
discurilor rotative, accelerometrelor, traductoarelor seismice [150]. Rezultatele
acestor masuratori fiind utile mai ales in cadrul laboratoarelor. Avand obtinute
semnale in functie de pozitia unghiulara ale celor doua angrenaje, acestea pot fi
procesate digital si analog. In cazul metodei digitale, semnalele sunt subdivizate
treptat spre o marime egald cu rezolutia cerutd. Eroarea de transmitere este
determinata efectiv de diferenta marimilor.

La metoda semianaloagd, semnalele importante sunt trecute direct spre un
comparator de fazi. Semnalele digitale au avantajul de a fi in stare sd opereze de
la viteza zero, dar au o limitd superioara de viteza pentru frecvente generate,
foarte inalte. Metoda semianaloagd nu va opera de la viteza zero, dar poate fi
facutd sa aiba o limita superioara de viteza inalta.

Pentru viteze 1inalte, o limitd este viteza de rotatie maxima a
componentelor importante. Limita uzuala inferioara apare datorita dificultatilor
de procesare a semnalului. In mod normal semnalul de la roata conducitoare
este mai intai multiplicat cu frecventa si apoi divizat cu numarul de dinti ai rotii
conduse. Aceastd metoda reduce rezolutia, dar face posibil si se lucreze cu
viteze 1nalte, in mod normal. Sistemul trebuie si aiba suficientd rigiditate la
torsiune pentru a evita rezonanta in domeniul masurdrii §i sa fie in acelasi timp

flexibil pentru a putea transmite fidel miscarea
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Eroarea de transmitere masuratd sub sarcina a dovedit influenta sarcinii
asupra vibratiilor i zgomotelor din angrenaje. Masuratorile se fac de regula pe
flancul inactiv, informatiile primite in acest caz nefiind suficiente [10]. In
general curbele obtinute prin masuratori pe angrenajele neincarcate sunt mai
semnificative deoarece vibratiile s1 zgomotele sunt mai periculoase la sarcini

usoare.(fig.1.7.; fig.1.8)

un singur flanc RV’\‘ Tl
- / l
., |

; profi - ;’/—\1
a) cu erori suplimentare
Rl/_\' Tl
§I &
]

(b) cu erori anulate

un singur flanc profil

Fig.1.7. Comparatie intre eroarea Fig.1.8.Comparatie intre erorile
pe un flanc §i eroarea de profil masurate §i cele calculate

1.3. DIAGNOSTICAREA VIBROACUSTICA

In cazul transmisiilor cu roti dintate, diagnosticarea vibroacustica
reprezintd o modalitate de apreciere a calitdtii tehnologice, a celei functionale,
(evidentiaza abaterile de executie si de montaj), precum §i a proceselor de
deteriorare.

Analiza pe cale vibroacustica a calitdtii tehnologice permite depistarea
surselor vibroacustice cu comportare anormala si in plus, luarea de masuri
susceptibile sa reduca nivelul de vibratii i zgomot. Aceasti analizd poate
constitui un mijloc de receptie a produselor. Daci se stabileste o dependenta
intre calitatea tehnologicd si procesele de deteriorare pe de o parte, si
comportarea vibroacustica pe de alta parte, este posibila evaluarea starii tehnice
curente a ansamblului transmisieil, modalitate ce permite prognozarea duratei de

viata ulterioare [87].
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Desi are un nivel de semnificatie mai scazut decat alti parametri, semnalul
vibroacustic poate fi utilizat pentru diagnosticarea in sensul aratat anterior,
aceasta facandu-se indirect, rapid si fara demontarea transmistei, ceea ce implica
avantaje economice importante.

Evaluarea cantitativa a calitatii tehnologice si a proceselor de deteriorare
se face pe baza unor parametri principali de diagnosticare, cum sunt: abaterile
tehnologice (de executie s1 montaj) s1 cele functionale (deteriorari ale flancului
si piciorului dintelui).

In cazul transmisiei cu roti dintate, elementele constructive cu rol
hotarator in determinarea durabilitatii si fiabilitatii ansamblului sunt angrenajele,

care provoacd 21+60% (in medie 39%) din defectiuni s1 lagarele, care provoaca

10+44% (in medie 19%) din defectiuni. Ca urmare, problema diagnosticarii se
pune in principal pentru aceste componente.

Parametrii principali de diagnosticare (mentionatlt anterior) se regasesc,
insumati cu deformatiile relative in deplasarile relative dintre rotile dintate care
determina, atat excitatii parametrice cu rol hotdrator asupra vibroacusticii
sistemului, cat si socurt de angrenare. Ca urmare, frecventele critice
corespunzatoare domeniilor de rezonantd si instabilitate parametrica sunt

determinate de frecventa angrenari f,, si frecventele proprii ale sistemului. Este

evident ca la analiza semnalului in scopul diagnosticarii este necesar sa se separe
domeniile corespunzitoare parametrilor principali de diagnosticare.
In cazul unei transmisii cu o treaptd, precis executatd, in spectrul de

frecvente se manifestd numai tonuri cu frecventa angrenarii 1 armonicele ei

superioare. (fig.1.9.) [153]

Fig.1.9. Spectrul de frecvente al presiunii acustice emise
de un angrenaj foarte precis executat §i pozitionat
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Daca rotile dintate prezinta abateri sau deteriorari, efectele acestora pot

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

Frecventa abaterii de profil se regaseste in spectrul de frecvente, fie
separat (fig.1.10.a)), fie suprapusd peste frecventa de angrenare al carei nivel
vibroacustic este mult amplificat (fig.1.10.b)). Abaterea de pas se manifesti prin

frecventa de angrenare f, si multiplii e1, respectiv prin aparitia de benzi laterale
fata de frecventa f, si armonicele sale.

“Avarierea” unui dinte prin fisurare se manifesta, ca si excentricitatea
unei roti dintate sau uzarea danturii, prin modificdri ale nivelului benzilor
laterale. In general prin uzare, profilul dintelui este afectat de o parte si de alta a
cercului de rostogolire, ceea ce determind amplitudini mult mai mari la
armonicele superioare decit la frecventa de angrenare, precum si la benzile
laterale corespunzitoare acestora. Modificarea nivelului acestora in urma uzarii
este micd. In exemplul prezentat, datoriti uzarii s-a produs modificarea in
spectrul de frecvente al vibratiilor carcasei a amplitudinii, in scara logaritmica, a

unei benzi laterale a primei armonice (2 f,+f ), de 1a 3,1 la 3,22,

In fiecare din figurile 1.9. si 1.10, a fost evidentiata influenta a cate unui
singur factor. in cazul general concura mai multi factori, avand ponderi diferite

in spectrul vibroacustic, in care se pot evidentia:
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- frecventele de angrenare si armonicele lor;

- benzile laterale ale acestora;

- subarmonice ale frecventei arborelui datorate unor impulsuri aditive

repetate la fiecare rotatie;

- varfuri de frecventd ale unor vibratii parazite datorate influentei

elementelor din afara transmisieir studiate §i care pot avea uneori

amplitudini mari;

- componente de intermodulatie a unor frecvente importante.

In afara analizei spectrale in banda ingusti de frecvente, s-a utilizat pentru
diagnosticarea wvibroacusticd §i analiza spectrald. Aceasta este eficienta pentru
urmarirea in timp a nivelului benzilor laterale din spectru, in scopul determinarii
evolutiei factorilor principali de diagnosticare i implicit a stari tehnice a
ansamblului. Prin aceastd metoda de prelucrare a semnalului se accentueaza structura
periodici a spectrului, iar efectele sursei g1 caii de transmitere devin aditive.

In 1990 echipa de cercetare MUM (sistem foarte precis de monitorizare
continud a stirii de sdnatate), a condus un experiment pentru determinarea
necesitatii diagnosticarii [192]. In cadrul acestei examindri au fost incluse agentii
guvernamentale i personalul din cadrul industriei S.U.A., aflate in contact direct
sau indirect cu diagnosticarea vibroacustica a transmisiilor. Participantii au fost
rugafi sa aprecieze necesitatea efectudrii testelor de cercetare propuse. Fiecare
dintre aceste domenii de cercetare propuse au fost apreciate astfel: necesitate
criticd, necesitate moderati si fard necesitate in efortul global de a realiza sistemul
foarte precis MUM. Rezultatele experimentului au demonstrat cd metodele de
diagnozi ale stdrii de functionare, alaturi de aprecierea nivelului de deteriorare au
fost considerate de majoritatea participantilor ca fiind cu importanta critica. Echipa
de cercetare MUM a impus prioritatile de cercetare, echipamentele de testare ale
transmuisiilor cu roti dintate fiind realizate la NASA Lewis.

Prima directie de cercetare a impus utilizarea unor anumite tehnici de

testare si de determinare ale erorilor angrenajului datorate vibratiilor produse in
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timpul testelor de solicitare ale rotilor dintate cilindrice, cu scopul de a verifica
si a compara diversele metode de analizd. Au fost incluse metode de detectie a
erorilor cum ar fi: FM4, NA4* si NB4* FM4 este o metodd distinctd in
domeniului timpului de referintd, folositd pentru detectia erorilor rotilor dintate
[179]. NA4* si NB4* sunt metode dezvoltate la NASA Lewis pentru a prevedea
din timp deteriorarea dintilor rotilor dintate 1 de a reactiona la cresterea si
raspandirea severa a acestor deteriorari [192].

A doua directie de cercetare a constat in dezvoltarea si verificarea unei
tehnici de detectie generala a erorilor [126]. Aceastd noud tehnicd a fost folosita
experimental in cazul instalatiei de testare a transmisiei la elicopterele NASA de
500 Mp, unde s-au inregistrat o serie de erori ale vitezei §i rezistentei. Aceasti
metoda necesitd un efort minim

A treia directie de cercetare include o procedurd analiticd de prezicere a
vibratiei sistemelor cu roti dintate sau prezentei defectelor datoritd solicitarilor
[125]. Rezultatele teoretice deduse cu ajutorul modelului sunt comparate cu
rezultatele experimentale ale probelor solicitate la oboseald. Datele
experimentale folosite pentru verificarea diferitelor metode de determinare a
erorilor de transmitere s-au obtinut prin masuratori efectuate pe standuri de
incercare la centrul de cercetare Lewis NASA.

Existd patru standuri de 1incercare ale rotilor dintate cilindrice,
operationale incd din anul 1972. Scopul principal a acestor testari este studiul
influentei materialelor, tratamentelor termice de suprafata si efectul tipurilor de
ungere pe flancurile active ale dintilor rotilor dintate. Rotile dintate testate sunt
cu profil compensat, pentru a mari presiunea de contact. Vibratia provenita de la
un accelerometru montat pe o placa suport este receptionatd pe un PC (calculator
personal) cu C.A.D. (conversie analog / digitald).

Ruperea dintilor i fisurarea unui dinte al rotii dintate au prezentat aspecte

distincte pentru toate testele efectuate. Deteriorarea difera, de la fisurarea sau
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criparea partiald a dintelui la unul dintre teste, la fisurarea grava (severd), cu
ruperea completa a mai multor dinti, agsa cum este 1lustrat in figurile 1.11.511.12.

Metoda FM4 a fost dezvoltata pentru a determina schimbarile in modul de
vibratie, prin urmarirea unui numar limitat de dinti ai rotilor dintate [179].
Semnalul diferentd este obtinut prin indepartarea componentelor (armonicele si
frecventa arborelui, armonicile si frecventa fundamentald impreund cu benzile
laterale de prim ordin), din semnalul original. Semnalul FM4 se obtine prin
calculul celor patru momente statice normalizate ale acestui semnal diferential.
Pentru o angrenare in bune conditii semnalul diferential va fi la inceput zgomot
Gaussian, rezultind in FM4 cu o valoarea de 3 (adimensional). Cand se
deterioreaza unul sau doi dinti (prin fisurare, crapare), apare un varf sau o serie
de varfuri in semnalul diferential. FM4 va reactiona crescand la o valoare mai

mare decat valoarea nominali a lu 3.
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Capitolul 1  Stadiul actul al cercetarii vibroacustice a angrenajelor

In figura 1.11 sunt prezentate exemple de rezulte ale metodei
FM4, comparativ cu cele obtinute prin metoda NB4* (fig.1.12).

Asa cum se poate observa in figura 1.11, FM4 reactioneaza la fisura
aparutd in timpul testului numarului 2 al rotii dintate cilindrice (fig. 1.11.a)) si la
deteriorarea produsi de ruptura multipla a dintelui in timpul testulur numarul 5
al rotii dintate (fig. 1.11.c)) dar nu reactioneaza la ruptura partiala a dintelui, in
timpul testului pinionului. De asemenea FM4 nu reactioneaza la debutul si la
progresia fisurarii, in timpul primului test de incercare la uzura a roti dintate,
asa cum se poate observa in figura 1.11.b). FM4 va reactiona la deteriorarea
produsi de fisurare, in timpul celui de-al doilea test a rotii dintate.

Metoda NA4* si NB4* (fig.1.12), recent dezvoltatdi de NASA Lewis
reactioneaza la deteriordri, pe masura dezvoltarii acestora [191].

Metoda analizei vibroacustice permite controlul global si rapid al preciziei
de executie si montaj a angrenajelor s1 pune la dispozitie posibilitati de
identificare a cauzelor s1 factorilor perturbanti si indica solutii de imbunatatire.
De asemenea, dacd se dispune de spectre vibroacustice ridicate la anumite
intervale de functionare a transmisie1, comparandu-le intre ele, se pot evidentia
factorii care au dus la inrautatirea stari tehnice a produsului, utilizandu-se astfel
metode de diagnosticare vibroacustica.

Toate formele de excitatie parametricd (cum ar fi angrenarea rotilor
dintate, neechilibrarea, alinierea gresitd) pot duce la aparitia conditiilor de
rezonantd. Un mecanism neechilibrat prezintd un semnal care va creste
proportional cu patratul vitezei, indicand faptul cd echilibrarea mecanismului
poate produce o ameliorare. Intr-un asemenea caz echilibrul se poate restabili
accelerand mecanismul.

Prezenta uzurii rotilor dintate este pusa in evidentda de armonicile prezente

la vitezele nerezonante.
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CAPITOLUL 2

2. SURSE ALE ERORILOR DE TRANSMITERE
IN ANGRENAJELE CILINDRICE

In conditii reale de functionare, procesul de angrenare are anumite abateri
fatd de conditille ideale. Aceste abateri sunt provocate atit de erorile de
fabricatie ale rotilor dintate s1 celorlalte elemente ale transmisiei, cat s1 de erorile
de montaj. Sarcinile dinamice care apar in aceste conditii pot fi considerabile in
raport cu fortele statice si luarea lor in considerare la proiectarea angrenajelor
este obligatorie.

Dinamica transmisiilor cu roti dintate este influentatd de urmatorii factori:

- variatia rigiditdtii angrenajului din cauza deformatiilor variabile ale

dintilor in procesul angrenarii (sarcina este transmisa de un numar diferit

de dint1);

- erorile tehnologice ale angrenarii;

- viteza de rotatie, in special in acele zone care corespund fenomenelor de

rezonanta.

Sursele interioare sunt reprezentate de abaterile de la precizia de
prelucrare a dintilor, in special eroarea pasului masurat pe cercul de baza, care
duce la aparitia percutiilor periodice dintre dinti §i creeaza o sarcina dinamica de
scurtd duratd si eroarea de profil, care creeazd o sarcina dinamica cu actiune
permanentd, precum §i variatia periodica a rigiditati angrendarii, datoritad trecerii
periodice a sarcinii de pe un dinte pe dot dinti. Aceste surse prezintd un interes
deosebit pentru durabilitatea angrenajului. Vibratiile generate de aceste surse i

odata cu ele fortele dinamice si zgomotul devin foarte mari, in special atunci
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Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

cand frecventa sursei perturbatoare, aflata tot timpul intr-un raport determinat cu
turatia angrenajului, se suprapune cu o frecventd proprie a acestuia (apare

fenomenul de rezonanta).

2.1. GRADUL DE ACOPERIRE

Transmiterea migcarii de rotatie in mod continuu §i cu un raport de
transmitere constant, se realizeaza cu ajutorul unui mecanism care contine
(pentru mecanismele plane), cate o cupla de rotatie Cs, intre elementul
conducitor si baza, respectiv elementul condus si baza si o cupla superioara Cy,
intre elementul conducitor si cel condus. in cazul transmiterii miscarii de rotatie
intre axe paralele, axoidele miscarii relative a celor doua elemente sunt cilindri,
iar angrenajul corespunzitor se numeste angrenaj ctlindric. Procesul de contact
continuu intre dintii rotilor conjugate ale unui angrenaj, in vederea asigurarii
miscarii neintrerupte a celor doua roti dintate, se numeste angrenare. In decursul
angrendrii, contactul se realizeazd pe suprafetele laterale ale dintilor, numite
flancuri. O anumita suprafatd secantd intersecteaza flancurile dupa profilele lor.

Dantura evolventicd prezintd avantajul unor exigente mai reduse fata de
alegerea tolerantelor distantei dintre axe, a unor valori constante a fortei de
angrenare la un moment rezistent constant §i a unei tehnologii de executie mai
simple si mai productive. Aceste avantaje au determinat folosirea cu
preponderentd in industria constructoare de masini a angrenajelor cu dantura
evolventica.

Traiectoria pozitiilor succesive ale punctului de contact dintre cele doua
profile in timpul angrendrii este o linie (1), numiti linie de angrenare. In cazul
angrenajelor cu profil in evolventa linia de angrenare este o dreapta care trece
prin polul angrendrii (C) si este tangentd la cercurile de bazd de raza r,

respectiv ry, (fig.2.1).
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Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

Fig.2.1. Traiectoria pozitiilor succesive ale punctului de contact

Intrarea in angrenare are loc in punctul (S;), 1ar iesirea in punctul (S,).
Segmentul Sl_Sz, se numeste lungimea efectivd a linie1 de angrenare. Polul
angrenarii imparte acest segment in doua parti egale: segmentul de intrare in
angrenare Sz_C, si segmentul de iesire din angrenare C—Sl Fiecare roatd dintata

poseda o anumitd marime de segment de angrenare, indiferent cu ce roatd
angreneaza, lar marimea segmentului de angrenare a angrenajului este
determinata de raportul fiecarei roti.

Transmiterea continua a miscarii de la roata conducdtoare la roata condusa
implicd existenta in contact continuu a cel putin unei perechi de dinti. Aceasta
inseamna ca in momentul in care o pereche de dinti a ajuns in punctul de iesire
din contact (S;), perechea urmatoare de dinti trebuie sa se afle in contact intr-un
punct (S';), de pe linia de angrenare (fig.2.1), sau in cel mai rau caz si inceapa

angrenarea in (S,). Avand in vedere aceasta conditie este necesar ca lungimea
segmentului de angrenare, S,S, =k, sa fie mai mare decat pasul pe cercul de baza

Po. Raportul acestor marimi, numit grad de acoperire €, trebuie sa fie

supraunitar:
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Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

k k
g=—= >1; (2.1)
Py P cosa

unde p este pasul masurat pe cercul de rostogolire, in m;

a este unghiul de angrenare, in grd.

Indeplinirea conditiei (2.1) arati ca dupa un interval de timp determinat, in
angrenare se vor afla doud perechi de dinti. Rezulti ca la functionarea
angrenajului sub sarcini, la un moment dat, sarcina trece de pe o pereche de
dinti pe doud perechi de dinti, cea ce duce la aparitia unor forte dinamice
suplimentare chiar s1 in cazul angrenajelor "precise".

Transmisia cu roti dintate avand gradul de acoperire supraunitar, reprezinta
un mecanism cu una sau mai multe legdturi pasive. Miscarea unui asemenea
mecanism este posibild numai in cazul cind este "precis’. In realitate, rotile
dintate prezintd erori ale corpului rotii, erori ale elementelor coroanei dintate si
erori ale angrenajului. Nerespectarea ipotezelor angrenajului teoretic face ca
legaturile pasive si devina active, iar angrenajul sd se blocheze. Daca abaterile
fatd de angrenajul teoretic sunt mici, angrenajul real poate functiona datorita
deformatiilor elastice care apar in elementele transmisiei dintate. Dimpotriva, in
cazul in care abaterile depasesc anumite limite, angrenarea nu mai este posibila
dacd nu se creeaza un grad de libertate suplimentar transmisiei dintate. Acest
grad de libertate se obtine prin realizarea unui joc intre flancurile dintilor,
utilizand deplasarea suplimentara negativa a profilelor ambelor roti.

In prezent se considera ca angrenaje optime angrenajele deplasate si atentia
cea mal mare este acordata alegerii corespunzatoare a coeficientilor de deplasare
care sa asigure anumiti indici de calitate cum ar fi: gradul de acoperire, evitarea
interferentei, evitarea ascutirii dintilor, egalizarea alunecarilor specifice,
rezistenta maxima la solicitarea de contact, rezistenta maxima la solicitarea de
incovoiere, etc.

Pentru fiecare din acesti indici sunt stabilite relatii de dependenta in raport

cu coeficientul de deplasare. Proiectantul trebuie sa gidseascd o variantd de
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Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

compromis pe care s o aprecieze ca optima, pe baza valorilor diversilor indici

de calitate s1 tinand seama de conditiile concrete in care va lucra angrenajul.

Pentru un angrenaj dat viteza de alunecare relativa este data de relatia [74]:
v=AX,; (2.2)

unde A este constanta.

Presiunea maxima de contact este data de relatia (2.3),

B

p= > ; (2.3)
\/ x“+C-x+D
unde B,C.D sunt constante.
Functia produs (pv) va fi:
ABx 2.4)

pv =
\/ x> +C-x+D
Graficul acestei functii este dat in figura 2.2.

\ pv |
|
m
|
| .
p-—0 S ‘ p;~0
p_sino p., SN '

n N -
zonadesohcnmeiZOnadcsoHdﬁ;k
preponderent i preponderent |
la roati la pinion ’

Fig. 2.2. Graficul functiei (pv)

Din analiza acestui grafic se constatd urmatoarele [74]:

a). cresterea mult mai rapidd a produsului (p.v.) in zona de intrare in
angrenare (in jurul punctului S;), si mai lentd in zona de iesire din angrenare (in
jurul punctului S;), ceea ce confirma constatarea cunoscutd cd pinionul se

uzeaza mai repede decit roata.

30

BUPT



Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

b). la angrenajele subtaiate produsul (pv) capata valori foarte mari, ceea ce
inseamna ca aceste angrenaje nu se recomanda pentru transmiterea puterii.

c). daca se accepta ipoteza cia uzura §1 incalzirea angrenajului sunt
proportionale cu produsul (pv), atunci recomandabil este angrenajul la care
segmentul de angrenare (zona E), este cat mal mic, ceea ce inseamna ca in
conformitate cu acest criteriu angrenajele cu gradul de acoperire cat mai mic

sunt cele mai recomandate.

d). pentru ca uzarea pinionului sd se produca in acelasi ritm cu cea a rotii,

este necesar ca segmentul de intrare in angrenare (zona S,C), sd fie mai mic

decat segmentul de iesire din angrenare (zona C_Sl). Intr-o prima aproximare, la

proiectare, aceste segmente se pot lua proportionale cu razele cercurilor de
rulare (respectiv de divizare).

e). angrenajul optim pe baza criteriului (pv), se poate considera angrenajul la
care produsul (pv), este acelasi in punctele de intrare, respectiv de iesire din
angrenare. Daca insd se tine seama si de raportul de transmitere 1;; atunci ar
trebui ca segmentul de angrenare la intrare sd fie mai mic decat segmentul de

iesire din angrenare de 1, ori.

2.2. PERIODICITATEA ANGRENARII

Dupa cum s-a aratat anterior, o sursd "internd" importanta de excitatie, in
cazul transmisiilor cu roti dintate, o reprezintd variatia in salturi a rigiditatii
dintilor in angrenare, ceea ce face ca la parcurgerea liniei de angrenare sa se
produca acceleratii si1 deceleratii ale rotilor, care au efect generarea de solicitari
dinamice, vibratii si zgomot. Pentru dantura dreaptd, gradul de acoperire €
variaza intre 1 si 2. Astfel, la inceputul s1 sfarsitul angrenarii, sarcina transmisa
este repartizatd pe doua perechi de dinti, 1ar in restul intervalului forta transmisa

este repartizata pe o singura pereche de dinti. In momentul cand doi dinti intr3 in
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angrenare in punctul (S;), definit prin intersectia cercului de cap (a;) cu linia de
angrenare (fig. 2.3), perechea de dinti anterioara se gaseste inca in angrenare in
punctul (G,). La iesirea din angrenare a perechii anterioare de dinti, in punctul

(S;) definit prin intersectia cercului de cap (a;) cu linia de angrenare, perechea

urmatoare de dinti se afla in (G,). Segmentele: S,G, =S,G, =p,,.

Intervalele S,G, si S,G,, se numesc intervale ale angrenarii duble (bipare),

iar G,G, , intervalul angrendrn singulare (unipare). Rezulta ca rigiditatea totala

k., la angrenajul cilindric cu dinti drepti, prezintd o variatie in salturi intre o

valoare maxima, la angrenare dubla s1 o valoare minima, la angrenare singulara.

(fig.2.3.) 3 N

1<e <2

s

Fig.2.3. Gradul de acoperire

Perioada la care au loc aceste salturi se determind din durata angrenarii
duble si singulare.

Durata angrenarii bipare $i a angrendril unipare este:

T, =SzG1 =G251 =(g_1)_ Py (2.5)
H101 Ty Ty - @
T,=9192 _(5_g). P (2.6)
104 10

Ca urmare perioada angrenarii va fi:

bl 1

Inlocuind relatia (2.7) in (2.5) i (2.6) rezulta durata angrenarii:

T, =(e-1)-T, (bipare) (2.5
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T,=(2-¢)-T, (unipare) (2.6
In decursul acestor perioade, roata motoare se roteste cu unghiul ¢, care se

numeste pas unghiular si corespunde rotatiei rotii cu un dinte.

(p=(0]-TZ=-p—b=2—n=C't (2.8)

b1 %
Din relatia (2.8) rezulta ca perioada angrenarii se mai poate scrie si sub forma:

2
T,-_2F 2" 2.7

Z
unde ©, =0,z =0,-2,.
Durata angrenarii unei perechi de dinti corespunde cu timpul necesar pentru

parcurgerea segmentului de angrenare, S;S, adica:

S;S,
10

=g-T

T, = : (2.9)

Timpul dupa care aceeasi pereche de dinti se gaseste din nou in angrenare, numit
perioada angrenarii aceleiasi perechi de dinti, va fi:

0 03

T

(2.10)

unde: N, este numirul de rotatii intregi efectuate in perioada respectiva. In
figura 2.4. s-a reprezentat desfasurat procesul de rostogolire, in noduri fiind
atasafi dintii suprapusi ai celor doud roti.[24]. Se observa ca numarul de rotati al
unei roti, dupa care revine in angrenare aceeasi pereche de dinti, este dat de
raportul dintre cel mai mic multiplu comun q, al numerelor de dinti $1 numarul

de dinti ai rotii respective.

[2,3] _
= =2
12[3123[12]3
1211212121
[2,3]

5 =3

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

_412%

q 2.11)

z
unde: z este cel mai mare divizor comun si se calculeaza cu ajutorul algoritmului

lu1 Euclid.

Inlocuind in relatia (2.10) expresia numarului de rotatii:

N, =—1 .11

Zi2

si tindnd cont de (2.7"), rezulta:

T=q T, (2.12)
Cu ajutorul relatiei (2.12) se poate stabili frecventa angrenarii aceleiasi perechi
de dinti:
1 ,
Q=—-0, (2.12)
q

care reprezinta un submultiplu intreg al frecventei1 de angrenare a dintilor.

Se recomandi ca numerele de dinti z; §1 z, sa fie numere prime sau si nu
aiba factori comuni pentru a evita, pe cit posibil, venirea in contact a aceleasi
perechi de dinti.

Aceste rezultate se pot utiliza in cadrul cercetarilor experimentale care
urmaresc masurarea deformatiei dintilor la rotile dintate cu abateri ale pasului de
baza sau cu erori de profil. Fixdndu-ne asupra unui dinte al rotii etalon, se pot
stabili roti conjugate cu care acesta va intra in contact in decursul unei perioade
T, dupa care contactul se va repeta. Din deformatia masuratd a dintilor se poate

determina rigiditatea variabila a angrenarii.

2.3. ERORI GEOMETRICE

Variatia rigiditatii angrenarii este insotitd de o altd sursd de excitatie a

lantului cinematic elastic al angrenajului, determinata de erorile ce apar in forma
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si dimensiunile geometrice ale rotilor dintate. Erorile corpului rofii cuprind:
erorile cercului exterior, batdile suprafetelor laterale si1 bataile axei de rotatie.

Erorile elementelor coroanei dintate sunt prezentate in figura 2.5 [120].

prr

JEREA E“TEFN

poz.
£). nominala

Fig. 2.5. Erorile geometrice ale coroanei dintate {120]

Aceste erori cuprind:

- erori ale pozitiei relative si simetriei flancurilor. Un prim indicator
apartinand acestei categorii il constituie abaterea pasului de baza fj, (fig. 2.5 a)).
Alte elemente masurabile sunt, deplasarea suplimentarda a profilului Ey,
(fig.2.5b)), lungimea cotei peste dinti (fig.2.5 d)), erori de forma ale dintilor
fr(fig. 2.5 ¢));

- erori de pozitie relativa a coroanei dintate in raport cu axa de rotatie. Se
determina prin masurarea variatiel pasului, f; o, (fig.2.5.h));

- erori de directie a dintilor F ; (fig. 2.5.1));

Privind angrenajul ca mecanism in sine, cu rolul de a primi, transforma si
transmite o migcare, precizia lui poate fi caracterizatd prin precizia cinematica,
adicd asigurarea unui raport de transfer constant si uniform in conditiile de
exploatare. Eroarea cinematica este influentatd de excentricitatile cercurilor de

baza ale rotilor dintate. Un tablou reprezentativ al cauzelor si surselor de erori
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ale rotilor dintate si angrenajelor este dat in tabelul 2.1, ne rezultand insa si

interdependenta dintre ele.

Tab. 2.1. »urse de erorn ale
rotilor d.yi angrenaj.

_ﬁ 1.a prelucrarea La montare gi

ptilor ding: exploatare
Msina uncaltd - l
rigiditate L Montaj
precizia geom. rori de rmont
precizia cinemn. '
precizia dinam. Def. plastice
dantura
Scula agchietoard arbori
- abateri de la lagare
scula ideald
erori de morntare Deform. termice
Sernifabricat =
erori ale corp, | Cond.de exploat. -
rigiditate
agezare Def. permanente
- uzZara
Tehnclogxe

procedee de prel.
regim de agchicre
rigid.dizspozitivalug

Cu toate ca grosimea dintelui nu face parte dintre elementele controlabile
ale danturii unei roti dintate, masurarea acestei dimensiuni foloseste la stabilirea
jocului dintre flancurile dintilor rotilor in angrenare, pentru o anumita distanta
intre axe.

Valoarea lungimii (cotei) peste dinti este influentatd de erorile grosimii
dintelui, de variatia pasilor g1 de erorile de profil. Variatia acesteia da indicatii
asupra erorii cinematice.

Deplasarea suplimentara a profilului este necesard asigurarii jocului a
carui valoare este:

J./2=Ex; sinay (2.13)

Eroarea de directie a dintilor influenteaza calitativ angrenarea (chiar daca
celelalte elemente ale danturii sunt corecte). Aceste abateri prezentate in figura
2.6, au influentd, in primul rand, asupra uniformitatii contactului pe intreaga
lungime a dintelui, care atrage dupa sine reducerea portantei dintelui, deformatii

suplimentare ale lui, precum §i 0 angrenare nesilentioasa.
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linia de contact
efectiva

N LU SN V-
Dlr,n.ogrzkrk
€

NR,'_/ a linte1 de*tont.
a. b.

Fig.2.6. Eroarea de directie

Bataia radiala este influentatd de excentricitate (a cercurilor de baza, de
rulare, de divizare), erorile unghiulare de angrenare, eroarea de pas de divizare.
Bataia radiald, in ultimad instantd, reprezinta variatia razei cercului de rulare,

ceea ce face ca angrenarea sa fie neuniforma si nesilentioasa. (fig.2.7)

Fig. 2.7. Eroarea ciclici pe dinte

Din acest motiv unul din modurile de stabilire a excentricitatilor, ca prim
factor de influenta a batiii, este si controlul pe ambele flancuri cu roata etalon.
In diagrama obtinuta, f; reprezinti variatia distantei de masurare dintre axe; fi-
este eroarea ciclica si f;; bataia radiala.

Se remarcd cd bataia radiald are o variatie sinusoidala peste care se
suprapune eroarea ciclicd a fiecarui dinte, componenta cea mai mare a batiii

radiale este excentricitatea, astfel incat se poate scrie ca:

2e ~F, —f,_ (2.13%)
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Daca sistemul de torsiune este relativ rigid, (cum sunt de obicei
transmisiille cu rott dintate), excitatia vibratiilor se produce cu frecventa
rotatiilor, care este cu mult mai joasa decat frecventa proprie a sistemului. De
aceea, la analiza erorilor, bataia radiala poate fi neglijata.

Eroarea de profil f;; (fig.2 8.), reprezinta distanta dintre doua profile

. Capul e
dintetun AN N

MVI
ff,r g::ﬁi:i_orul

1 Mdmtc.
e
| Segm.controlat | q
C L~
Segm.de /r |~
angrenare | = ’
M .4
S N k

Fig. 2.8. Eroarea de profil

teoretice de evolventa a dintelui, care contureazd profilul efectiv in limitele
inaltimii utilizabile a dintelut. Eroarea de profil face parte din indicii de precizie
care caracterizeaza criteriul de precizie cinematica. Eroarea de profil este efectul
mai multor cauze, legate de scula aschietoare (erori de profil proprii determinate
de executie, ascutire sau montaj), de masina de danturat (erori cinematice, sau
dinamice ale lantului cinematic de rulare), de tehnologia de executie(avansuri
mari, regim de aschiere generator de vibratii), de modul de generare prin rulare a
evolventei (aparitia rugozitatilor de indltime variabild, crescatoare catre varful
dintelui.)

Diagrama din figura 2.9 a) arati cd ambele flancuri in intregime sunt
evolventice, fara a se remarca erori de profil (linia Inregistratd fiind paralela si

fara abateri fata de inregistrare).
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Cap
A Cap B
ol 2w
g 4 § 5
Q Q o i 5
E 8§ o
b =~ T I E
| )
P

Picior

Fig.2.9. Erorile dintilor flancati

In figura 2.9 b) este prezentati diagrama pentru flancul stang al unui dinte, care
este flancat atat la picior cat si la cap, in timp ce flancul drept este neflancat.
Fata de linia considerata ideald (fig. 2.10 a)), in general apar si erori de

profil f; si erori la cercul de baza g1 unghiul de angrenare (fig. 2.10 b)).

Picior

Picior Picior
a) b) c)

Fig.2.10. Abaterea razei cercului de baza

Sensul abaterilor razei cercului de bazd si a unghiului de angrenare
(evidentiate prin inclinarea liniei de referinta a inregistrarii erorii de profil) este

aratat in figura 2.11.
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Linia de
referinta

>~ [ / ——
Picior Picior
a) b)

Fig.2.11. Abaterea fata de linia de referinta

Eroarea de profil apare datorita abaterii razei de curburd instantanee p a

profilului pe unghiul de desfasurare (@.-¢; ), corespunzitor punctelor de inceput

s1 sfarsit a liniei utile a flancului IE (fig. 2.12.)

Fig.2.12. Abaterea razei de curbur

Eroarea de profil se poate calcula cu relatia:

f=Ape-Api=Ary(Qe-0;) (2.14)
Eroarea razei cercului de bazi Ary,, pentru care apare eroarea de profil f este:
Aro=t5/(Pe-9i) (2.14°)

Eroarea Aoy a unghiului de angrenare rezulta:
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Aop= -Ary/Totgoto=1i/[Ta{Pe-p;)sinoy)] (2.15)

La stabilirea erorii de profil, care se face cu ajutorul microscopului sau
evolventmetrului, trebuie sa se elimine influenta altor cauze asupra ei (cea mai
importanta fiind excentricitatea cercului de baza). Perioada functiilor erorilor de
profil nu intrece acel timp minim in care rotile au efectuat rotatii intregi sau
dupid care in angrenare intrda dintii precedenti, fiind aceeasi cu perioada
angrenarii T,, definitd prin formula (2.7"). Pasul de bazd reprezintd distanta
dintre doua flancuri de acelasi sens, masurata pe linie de angrenare.

Poo=Tbo Y0=2710/2 (2.16)

In cazul aparitiei alunecirii, raza cercului de baz si unghiul de angrenare

variaza in timp (fig. 2.13))

Fig. 2.13. Variatia unghiului de angrenare

Timpul dupa care profilul generator se repeta este:
to=Pvo/Vi=pro/(Vor+AySIn pt) (2.17)
In acest timpul cercul de baza, rotindu-se cu unghiul:
®op + A -sin(pt + )
Vo, T A, -Sinpt

Y =0, ty= (2.18)

va ave€a raza .
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A, .
Wy, +——sIin pt
Tbo
®gp, +A-@-sin(pt+ @)

Ty1 = Tho (2.19)

Noul pas de baza va fi: py1=pro.

Acest lucru se intampla in cazul in care cele doua flancuri de acelasi nume
sunt prelucrate simultan, in caz contrar ne mai fiind valabila concluzia de mai
Sus.

Eroarea pasului de baza, masuratd prin abaterea f,, intre marimea
nominala g1 efectiva a acestuia, este influentata de erorile de forma, variatia razei
cercului de baza si de neuniformitatea pasului de divizare. Aceastd eroare
influenteaza asupra variatiei unghiului de antrenare:

Ao= - fp/mm sin o (2.15%)

Din cauza abaterilor pasului de bazid se produc accelerari si incetiniri
suplimentare ale rotilor, iar in punctele de trecere de la angrenarea bipara la cea
unipara la sarcina statica, apar variatii in salt ale deplasarii de-a lungul liniei de
angrenare. In cazul abaterii pozitive a pasului de bazi, in momentul intrarii in
angrenare a dintelui 2, roata condusa va fi acceleratd corespunzator cu valoarea

abaterii, in timp ce roata conducatoare va fi decelerata proportional cu raportul

maselor rotilor. In lungul segmentului de angrenare S,S, , migcarea de rotatie se

va transmite uniform. In momentul iesirii din angrenare, se produce o decelerare
brusca a rotii conduse, iar la intrare in angrenare, are loc o accelerare brusca a
rotii conduse. Variatia transmiterii migcarii in salturi este valabila numai pentru
starea cvasistatici. La viteze mari de rotatie aceastd variatie este mai lina
datorita fortelor de inertie. O conditie de bazi pentru o functionare silentioasd a
angrenajului rezulta din coincidenta pasilor de bazi ai celor doua roti.

In figura 2.14. se observa aceste variatii in functie de abaterea pasului de

baza (care poate fi pozitivd, sau negativa), in cazul angrenarii cu roata etalon.
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Picior Cap

| g '," ’ Roata etalon

a Picior ‘Roata de
(/p"”ﬁ\‘\"\/ controlat

Fig. 2.14. Variatia deplasirii in lungul liniei
de angrenare

Abaterile pasului de baza pot produce doua feluri de solicitari dinamice:

- in cazul in care pasul de baza al roti1 conduse este mai mare decat cel al
rotii conducatoare(Ap,=ps2 - pv> 0), se produce o ciocnire de muchie. In
acest caz intrarea §i lesirea din angrenare se face in afara liniei de
angrenare, intreaga sarcind fiind preluatd de catre perechea din spate a
dintilor, deoarece perechea din fata isi pierde contactul inainte de a ajunge
in G;. Deci in zona angrenarii bipare, se afld de fapt in contact o singura
pereche de dinti (fig.3.17.b)).

- in cazul in care pasul de baza al rotii conduse este mai mic decét al rotii
conducatoare, (Apy= prv2- Pb1<0), perechea de dinti aflatd in spate intrd pe
linia de angrenare cu un joc care se mentine $1 in momentul iesirii din
angrenare a perechii anterioare de dinti. Consumarea jocului se face cu
accelerarea rotii motoare si intarzierea rotii conduse, ceea ce duce la
ciocnirea mediana in punctul G;, Si in acest caz, in zona angrenarii bipare

se afld in contact o singura pereche de dinti, cea din fati(fig.3.17.c)).
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Cele de mai sus sunt valabile numai in cazul cand deformatiile elastice ale

dintilor sunt neglijabile sau mici in comparatie cu abaterea pasului de baza.

ERORI DE TRANSMITERE DATORATE

2.4.
EXCENTRICITATII

Excentricitatea este un defect elementar care afecteaza mecanismele cu
roti dintate. Pentru a caracteriza impactul acestui defect asupra legii intrare-
iesire a unui astfel de mecanism, am introdus un model simplificat. Eroarea de
transmitere asociati unui angrenaj rigid excentric este modelata in figura 2.15.

Xo
c2

O2 g9 02=l20
X2 ’

\ /
AN
N J //
s s s N S
K2 =23 ~.
X4 y2 / . \ \
2% \
I oF 2 o1=l1wo \
\ Cy I
/
Yo /
/S
-~

Y4

Fig.2.15. Modelarea angrenajului cu excentricitate

Prezentarea sa este limitatd aici la cuplul roata-pinion. Aceastd modelare

presupune ca solidele sunt nedeformabile §1 defineste angrenajul cu ajutorul

cercurilor sale de baza.
Intr-un angrenaj, excentricitatea unei roti sau a unui pinion, este distanta

care separa axele de rotatie, presupuse fixe, de axa lor geometrica de revolutie.

(in practicd aceasta distanta variaza din cauza deformatiilor elastice).
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Acest tip de modelare conduce la o lege intrare-iesire neliniara

reprezentata prin ecuatia urmatoare:

. : e, sin{B-, —0,, )+ 1 I,
Aezozem{ 1 (30 10) bl bl:| (2.20)

e, 5in (630 —6,9)- b2 Tp2
unde indicele O caracterizeaza baza, indicele 1 arborele de intrare, indicele 2
arborele de iesire si indicele 3 ruleta dreptei de presiune.
Rezolvarea numerica a ecuatiei neliniare permite apoi sa se caracterizeze
eroarea de transmitere produsa de acest defect.
Aceasta ecuatie s-a rezolvat numeric cu ajutorul programului de modelare
a excentricitatii “MODEX”. Programul de modelare si rezultatele obtinute sunt
reprezentate in [Anexa 2].
Din analiza rezultatelor obtinute se pot trage urmatoarele concluzii:
- eroarea de transmitere este periodica, perioada T fiind:
n, n
T=—t=-* 2.21)
1 2
unde n; si n, sunt numere prime intre ele, definite prin relatia: n,z; = n,z,,.1ar f|
si f, sunt frecventele de rotatie asociate fiecareia dintre cele doud roti ale
angrenajului,
- eroarea de transmitere are un continut frecvential caracteristic.

Evolutia temporala a variatieil vitezel unghiulare a arborelui de iesire se

vede in figura 2.16.

40 A A A

wlp Lia AN J [l
O LA T AT
Bz R AVATATRYIVAVANETE)
B T ARV

Fig.2.16. Variatia vitezei unghiulare
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Eroarea de transmitere este modulata de frecventele f, si f, si de alte frecvente

asa cum se vede 1n figura2.17.
20 ms?

0

-20

-40

-60

-80

0 10 20 30 40 50 Hz 6l
Fig. 2.17. Eroarea de transmitere frecventiala

Continutul frecvential al erorii de transmitere s-a dedus printr-o
transformata Fourier pe o perioadd T. Acest continut, prezentat in figura 2.17,
pune in evidenta urmaétoarele frecvente:

- o linie fundamentald a cérei frecventa f, este un submultiplu al

frecventei de rotatie a pinionului de intrare f; si al rotii de iesire f,

- doua linii, asociate celor doud roti ale angrenajului, de frecventele

fi=nf, f,=nf,
unde n; $1 n, au fost definite anterior;

- linti armonice a celor doua frecvente fj,f,

- linii modulate prin frecventele f;, f,si ale caror frecvente sunt

caracterizate prin valorile jf;; tkf,, cu (J, k) eN* x N*;

- dintre toate aceste linii, acea a cadrei amplitudine este maxima va avea
frecventa: f, =|n, —nyff,. Amplitudinea acestei linii este cea mai mare dupa
cele de frecventa f, si f,

Cele trei linti de frecvente f, f; si f, sunt caracteristice fenomenului de

excentricitate intr-un angrenaj cilindric.
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2.5. FORMA FUNCTIEI RIGIDITATII ANGRENARII

Determinarea rigiditatii angrenariu k,, a facut obiectul mai multor cercetari
si determinari experimentale. S-a stabilit ca rigiditatea angrenarii este
independenta de modul, dar depinde de gradul de acoperire, deformatia elastica
totala a dintilor, de unghiul de rotatie al roti1 motoare (de pozitia punctului de
contact de-a lungul linie1 de angrenare).

Dependenta rigiditatii angrenarni k,, de unghiul de rotatie ¢, al roti
motoare s1 de deformatia elastica totala x a dintilor determina functia rigiditatii
angrenaril, care se poate scrie:

k= k,(1, X) (2.22)
unde unghiul de rotatie este: ¢=wt+Aq.

Deformatia elastica a dintilor, cumulata cu eroarea pasului de baza si de
profil, produce socuri la intrare si iesire din angrenare. In momentul ciocnirii
dintre dinti apar acceleratii si deceleratii ale rotilor, insa durata lor de actiune
fiind foarte scurtd, variatia vitezei unghiulare a rotilor este foarte mica. Pe de
altd parte deformatia elastica totala x, a dintilor este foarte mare in comparatie
cu pasul de baza a rotilor angrenate si de care depinde perioada angrenarii (2.7).
De aceea se poate considera ca in procesul vibratiei durata angrendrii bipare si
unipare ramane aceeasi ca in cazul miscarii uniforme, ipoteza care permite si se
considere ca rigiditatea angrendrii este o functie periodica cunoscuta in timp [87]:

k= ko= kt(2/7)(kp-ks) Z[(-1)"/n] sin[nn(e-1)] cos(nwt)(2.23)
cu perioada T, data de relatia (2.8"), ceea ce simplifica cercetarile ulterioare,
deoarece admite descrierea vibratillor din angrenaj prin ecuatii diferentiale cu
coeficientii periodici [6].

In figura 2.18 se aratd variatia rigiditatii si a deformatiei elastice totale a

dintilor pentru incarcarea statica a unui angrenaj cilindric cu dintii drepti.
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Fig.2.18. Variatia rigiditatii

Se observa variatia relativ neinsemnatd a deformatiei (fig.2.19) de-a

lungul segmentelor corespunzatore celor doud angrenari §i saltul acestora la

momentul treceri1 de la o angrenare la alta.

| AT T3 31
; _r
A RERY.aNp;
f V23 It
£l ﬂ] LR 4
wE T 20l
=
L1 ) -
* 1-H 11
IR
T 1
4
| |
L I
2 -1 0 1 2 Ao=wm

Fig 2.19. Variatia deformatiei dintelui

Forma functiei periodice k,) depinde de felul danturii §i poate fi aleasa cu

o buni aproximatiei de forma dreptunghiulara (fig. 2.20.)
k-

kp |e=DT: (2-¢)T:

| PO S DR o I

| . | T t
U VY

Fig. 2.20. Aproximarea functiei periodice a
rigiditatii
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Intre sarcina si deformatie exista o proportionalitate deplina pe toat
durata angrenarii unipare si bipare.

Considerand jocul dintre flancuri (fig. 2.21), caracteristica elastica este
neliniarda unde valorile negative corespund cazului in care contactul este pe

flancuri pasive [153].

Mt

arctg(kztmax )

: Yz
¢ arctg(kztmin)

i

Fig. 2.21. Caracteristica elastica

Valoarea medie a rigiditatii se poate calcula cu ajutorul relatiei:
kn=(kptks)/2=(e-1) kp+(2-g)ks (2.24)
Probabilitatea aparitiei domeniilor de instabilitate parametrica la frecvente

egale cu fractiuni rationale multipli sau submultipli, ale frecventelor proprii ale

sistemului, este cu atdt mai mare cu cat raportul dintre saltul din variatia
rigiditatii:
Ak,=kp — ks (2.25)

si rigiditatea medie:
kn=(kp+ ks)/2 (2.26)

este mal mare cu $i cu cat amortizarea efectiva introdusid de angrenaj este mai

mica (fig. 2.22).
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Domeniu de
instabilitat/e

amortizare

PcPcpe P "~ 2ao Pulsatia
432

NN\

Pulsatia

2ag

Fig.2.22. Domeniile de instabilitate

Alti cercetatori considera ca rigiditatea angrendrii nu ramane constanta la
angrenarea unipara §i bipard. Harris [93] analizeaza si cazul cand rigiditatea

angrendrii are o variatie sinusoidala (fig. 2.23):

k'

T, T,

T.
— = -

Fig. 2.23. Aproximarea functiei periodice a rigiditatii

Pentru calculul rigiditatii angrendrii, autorii propun urmatoarea lege:
kp=k'ptk"p sin ©t/T, (angrenarea bipara) 2.27)
ks=k'stk"s sin wt/T ;  (angrenarea unipard) (2.27)

unde: k'p; k"p; k's; k'"s sunt constante ale rigiditatii.

M. Bosch [21], ajunge la rezultatele care aratd ca rigiditatea angrenarii
depinde intr-o masura foarte mica de numarul de dinti §1 cd saltul acestuia nu
exista in realitate. Functia de variatie a lui kyzy) are forma trapezoidala, trecerea

de la o rigiditate la alta ficAndu-se in intervale de timp egale cu 0,06 T5.

50

BUPT



Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

Autorul justificd 1nexistenta saltului de rigiditate datoriti actiunii
suplimentare de amortizare a peliculei de lubrifiant, precum si caracterului lipsit
de o strictd liniaritate a raportului dintre sarcini si deformatie. In ceea ce
priveste excitatia parametricd, existd practic doua modalitati de nivelare a
variatiei rigiditatii danturii: prin corectii ale dintelui si prin alegerea elementelor
de geometrie in mod corespunzator. Pentru determinarea rigiditatii angrenajului
am folosit metodica indicatd in lucrarea [119]. S-a determinat astfel prin calcul
rigiditatea angrenajului in diferite faze ale procesului de angrenare (punctele S;,
G, C, Gy 51 S, din figura 2.3).

Pozitiile punctelor respective, in raport cu centrele celor doua roti se pot

determina cu relatiile: (2.28)

(OISZ = %\/(zl cosQ )2 + (\/zl2 sin® oy + 4z, +4 — 2necoso, )

0,G, = %\/(zl COS QL )2 + (\/212 sin® oy + 4z, + 4 — 2mcoso, )2

m
< OIC = ?Zl

0,G, = —I;l\/(z1 cosa0)2 + (\/212 sin oty + 4z, + 4 — 27(e —1)cosa, )2

m
LOISI = “2“(21 + 2)

(0282 = %(Zz + 2)

0,G;=— |(z,cosay ) +
291 =57, %2 0

—2ncosay )2

A

m
0,C=—z
2 5 22

: 2 2
m 2 Z,+Z )smao—\/zlsm oy +4z;+4 +
OG=—(zcosa)+( 2
252 =52 0

—2n(e —1)cosa, )2

0,5, =%\/(zl cosoco)2 + ((zl + zz)sin ao\/zlz sin? oy +4z, +4 )2

L
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Gradul de acoperire pentru angrenajul considerat se calculeaza cu relatia:

2 2
1 2 2
€ =— \/[ Zl * ] —Zi2 +J(Zz hl \J —Zg _(Zl +Zz)tga0 (229)
2T Cos Q. COSqy

s1 este: €=1,7299696.

Cu relatiile (2.28) s-au determinat distantele:

0,S, =40,724-107 (m), 0,S, =75,000-107 (m),
0,G,=42,111-10 (m), 0,G,=72911-10"° (m),
0,C=42,500-10" (m), 0,C=72,500-107> (m),

0,G, =42,785-107° (m), 0,G, =72,225-107° (m),
0,S, =45,000-107° (m), 0,S,=70,619-107 (m),

Deformatiile a doi dinti in contact constau din deformatiile de incovoiere
ale celor doi dinti, respectiv, f,; si fi, s1 deformatia locala datoritd presiunii

hertiene f;. Deci, deformatia totalad a unei perechi de dinti este:

f=1, +f,+f, (2.30)

Rigiditatea dintilor este data de relatia;

k=t _E-D .31)
xf X

unde y este factorul adimensional de deformatie a dintelui, f este deformatia
dintilor in directia de angrenare, E modulul de elasticitate.

Factorul adimensional de deformatie a dintelui pentru o pereche de dinti
rezulta:

X = Xv1 T X2 T Xns (2.32)
unde 7y $1 X sunt factorii adimensionali de deformatie a dintelui datorita
incovoierii, respectiv, pentru dintele rotii conducatoare si pentru dintele rotii
conduse si yn este factorul adimensional de deformatie a dintelui datorita

presiunii locale hertiene.
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In tabelul 2.2 se dau valorile factorilor adimensionali de deformatie a

dintelu1

Tab.2.2

Pozitia punct. |y Y2 Yh X

de contact

S, 2,187 11,800 9,746 23733

G bipar 3,562 4,625 9,982 18,169
unipar | 3,562 4,625 10,276 18,462

C 4.100 3,950 10,276 18,326

G, bipar 4,412 3,500 10,276 18,188
unipar | 4,412 3,500 9,982 17,894

Si 12,000 1,875 9,246 23,121

Cu ajutorul relatiei (2.31), considerandu-se E=2,1-10° (kg/cm®), si latimea
rotii b=30 mm, se obtine rigiditatea perechu de dinfi in punctele caracteristice
Valorile sunt date in tabelul 2.3.

Pentru a determina rigiditatea angrenajului pe parcursul procesului de
angrenare a unei perechi de dinti, se considera cd pe timpul angrenarii bipare,
rigiditatea totald angrenajului este datd de suma rigiditdtilor celor doua perechi

de dinti in contact.

Tab.2.3
Pozitia Rigiditatea
punctului de | dintilor in contact
contact k (N/m)
S 2,86:10°

G; |bipar |3,74:10°
unipar | 3,68:10°
C 3,71-10°
G, |bipar [3,73-10°
unipar | 3,80-10°
S 2,94-10°

in tabelul 2.4 se dau valorile rigiditatii k, a angrenajului in cele cinci

pozitii ale punctului de contact.
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Tab.2.4
Pozitia punctului Rigiditatea
de contact angrenajului k (N/m)

S, 51 G, k,=6.66-10°

G, si S k,=6.68:10°

G, k,=3.68-10°

C k,=3.71-10°

G, k,=3.73-10°

S-au efectuat calcule pentru mai multe valori ale fortei F,.[ F,=373 (N),
F.=7650 (N), F,=12700 (N)]. Cu cresterea fortei se constatd o usoara scadere a
rigiditatii angrenajului.

Pentru aceste valori ale fortei normale pe dinte F,, rigiditatea
angrenajului rezulti: k,=6,266-10° (N/m), K,=3,457-10° (N/m).

Eroarea care se face, considerandu-se rigiditatea constanti in raport cu
sarcina (pentru cele trei valori ale sarcinii indicate mai sus), cit si cu pozitia
punctului de contact (S,, G;, Gy, S;, -angrenare bipara s1 G;, C, G, — angrenare

unipard), se mentine sub 1,7%.

2.6.  IMPORTANTA CERCETARII VIBROACUSTICE

Angrenajele determinia in mod hotarator performantele transmisiilor din
care fac parte, in raport cu alte elemente constitutive (in special arborii si
lagarele), ele influentdnd printre altele caracteristicile tehnice, durabilitatea si
gabaritul sistemului. Ca urmare, calitatea angrenajelor componente se rasfrange
asupra calitatii transmisiei in ansamblu.

Calitatea angrenajului este caracterizati, in principal, de urmatoarele
particularitati:

a)- rezistenta danturii la diferite moduri de deteriorare (ruperea dintelui si

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

¢)- comportarea vibroacustica.

In ultimul timp, in contextul utilizarii pe scara tot mai larga in constructia
de magini a angrenajelor de puteri si turatii ridicate, tendinta impusa de cerinta
cresterii capacitatii de lucru g1 productivitatii muncii si a reducerii gabaritului, se
impune considerarea comportarii vibroacustice a angrenajelor si a transmisiei
din care fac parte, ca un factor determinant al calitatii functionale si ca un mijloc
de diagnosticare tehnica si de receptie a produselor.

Intr-adevar, comportarea vibroacustici determina calitatea functionald
prin urmdtoarele:

a)- regimurile periculoase de vibratii cauzeaza solicitari variabile si, ca

urmare, reducerea durabilitatii sistemului;

b) nivelul ridicat de zgomot afecteazd productivitatea muncii §i poate
produce afectiuni de natura psiho-fiziologica asupra organismului uman.

Pe de altd parte, pe baza tehnicilor experimentele de cercetare a
vibroacusticii transmisiei, se poate realiza diagnosticarea tehnica, ceea ce
permite cunoasterea fard demontare, a starti sistemului (calitatea tehnologica, de
functionare, de uzura), prognozarea duratei de functionare ulterioard §1 receptia
pe baza caracteristicilor vibroacustice.

Un prim aspect al studiului dinamic al unei transmisii il constituie
stabilirea excitatiilor sistemului. Excitatille pot fi categorisite in “externe” si
“interne” transmisiei.

In prima categorie se considera momentele de rotatie variabile aplicate de
partea de actionare gi (sau) de cea actionata.

In a doua grupi se includ deplasirile relative cauzate de rigiditatea
variabild a danturii, deplasarile relative variabile sau socurile cauzate de erorile
de angrenare, fortele de frecare variabile ca sens s1 marime si fortele axiale (la

angrenajele cu dinfi inclinati), variabile ca pozitie:

55

BUPT



Capitolul 2 Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

Variafia in timp a momentului de rotatie aplicat este specifica fiecarui

agregat (fig. 2.24) si este aleatoare [76].

400 ?'daN.m

200 Joh "‘
0 N \}n*wmp ).t
~200

—400
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Fig. 2.24. Variatia momentului de rotatie

Chiar dacd se admite probabilistic o vanatie periodicd, frecventa acesteia
este redusa 1n raport cu frecventele inalte ale unor excitatii “interne”; ca urmare,
cel putin la transmisiile la care frecventele proprii sunt ridicate, influenta
variatiei sarcinii exterioare asupra dinamicii sistemului devine neglijabila.

Daca se admite probabilistic o variatie variabila in timp, rigiditatea
danturii se determind pornind de la bazele teoretice si experimentale. Aceasta

variatie prezintad salturi mai accentuate la angrenajele cilindrice cu dinti drepti,

(fig.2.25),

. ; 14| .
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0,844 2,736 [mm] 0,344 2,736

Fig.2.25. Variatia rigiditatii la dantura cu dinti drepti

st mai pufin bruste daca dantura este inclinata. (fig. 2.26).
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Fig.2.26. Variatia rigiditatii la dantura cu dinti inclinati

Excitatia parametrica determinatd de variatia in timp a rigiditatii are rol
hotarator asupra dinamicii sistemului deoarece determinid un numar mare de
frecvente critice de lucru,

Pentru studiul dinamic este utildi urmatoarea grupare a erorilor de
angrenare:

- erori de executie i de montaj, care pot fi individuale si cumulate;

- erori functionale, cauzat in plus de incarcarea angrenajului.

Erorile de executie s1 montaj determind deplasari relative suplimentare ale
rotilor care se suprapun peste cele determinate de rigiditatea variabild a danturii.
Influenta cea mai importantd o au erorile individuale cu frecventa ridicata (in
special eroarea formei profilului), deoarece de reguld sistemul celor doui roti
este relativ rigid, avand frecvente proprii ridicate. Indicatia cea mai completa
asupra variatiei raportului de transmitere o dau insa erorile de rostogolire care
rezultd din controlul angrenarii pe un flanc s1 in special eroarea de rostogolire
partiald. Calitatea suprafetei are o influentd categorica asupra vibratiilor
asperittile de forma neregulatd determina impulsuri care nu pot fi descrise de o
frecventa unica, rugozitatea fiind deci un parametru aleator.

Dintre erorile functionale (care nu sunt standardizate) sunt de semnalat
eroarea functionald a pasului de baza si eroarea de rotatie.

Eroarea functionala a pasului de bazi se defineste cu relatia:

f pbr — 6z_*-pb2'pb1 (2 33 )
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in care py, §1 Py, reprezinta valorile efective ale pasului de baza. La angrenajele
de putere precise, la care de regula f;, >0, angrenarea incepe §i se termind in

afara liniei teoretice de angrenare.

Eroarea de rotatie cumuleaza efectul deformatiilor si erorilor danturi,
fiind eroarea de rostogolire partiala inregistrata sub sarcind; din acest motiv
diagramele erorii de rotatie dau indicatia cea mai completa asupra excitatiei.

Daci rotile sunt etalon, diagrama erorii de rotatie, indica variatia deformatiei

danturii (fig. 2.27) [154].
Oz 4
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30 .
fJ Tand! Vg ]
] '_5 L | .
O
| a 3

0 !
/ /.:20 u
_/ ) . Vo _.

151 /[ Teoretic

Fig.2.27. Eroarea de rotatie

Excitatiile produse de fortele de frecare 1 de fortele axiale (la danturile
inclinate) au fost putin abordate in cercetari, deoarece definirea lor este dificila

si pe de alta parte, au influenta redusd in raport cu alte excitatii.

2.7. MASURI DE PROTECTIE ACTIVA

Pentru reducerea raspunsului dinamic se folosesc urmatoarele cat:

- micgorarea excitatiilor;

- modificarea frecventelor de angrenare sau a frecventelor proprii;

- echiparea rotilor dintate cu sisteme de mase auxiliare (absorbitori

dinamici sau cu amortizare).
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In ceea ce priveste excitatia parametrica existd, doua modalitati de
nivelare a variatiei rigiditatii danturii: prin corectii ale dintelui si prin alegerea
corespunzatoare a elementelor de geometrie.

Corectiile dintelui care influenteaza variatia rigiditatii sunt corectia
flancului (flancarea) si corectia suprafetei de varf. Asupra acestei ultime corectii
nu se fac consideratii, deoarece existand dificultdti in solutionarea teoretica si
realizarea tehnologicd, nu este practic utilizatd. Un al treilea tip de corectie,
bombarea, are efecte reduse asupra variatiei rigiditatii. Efectele acestui tip de
corectie sunt sesizabile numai la erori mari ale directiei dintelui, situatie care nu
apare in conditii normale de proiectare g1 executie.

Flancarea, care se recomanda la angrenajele de putere, niveleaza in mod
hotarator variatia rigiditatii, reducand, in afara excitatier parametrice si
intensitatea interferentei de sarcind, dacd forma si dimensiunile flancarii sunt
corect adoptate. Cea mai utilizatd rdmane flancarea capului dintelui la ambele
roti, deoarece se evitd micsorarea rezistentel bazei dintelm §i flancarea in

evolventa care este simplu de realizat tehnologic. (fig. 2.28)

Fig. 2.28. Dinte flancat

Calculul elementelor de geometrie ale flancarii a fost larg tratat in
literatura pentru angrenajele cilindrice cu dinti drepti [52]. La astfel de
angrenaje, la care gradul de acoperire este cuprins intre 1 si 2, dacd dantura este

definita de profilul de referintd standardizat, se prefera flancarea lungd (pe
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domeniile de angrenare dubld), care asigura o rigiditate aproape constantd a
danturii (fig. 3.29 b)).

-----

[daN/mm. pm]
m
o
ou)

Rigiditatea danturii

Fig. 2.29. Modificarea excitatiei parametrice
in functie de flancare, la angrenajele cu dinti drepti [52]

De asemenea, se acceptd in cazul unei bune precizii tehnologice ca
adancimea de flancare pe directia liniei de angrenare sa fie egala cu deformatia
perechii de dinti in punctul de angrenare singulara, deformatiile danturii fiind
calculate cu sarcina care actioneaza timp indelungat. La incarcari mai mici decat
acea pentru care s-a calculat flancarea se reduce gradul de acoperire, insa
excitatia parametrici este diminuata (fig. 2.29 d)). La incarcari mai mari,
intensitatea excitatiei parametrice este mai redusd decat in lipsa flancarii
(fig.2.29 c)).

La angrenajele cu dinti inclinati nu se recomanda flancarea la grade de
acoperire mai mari decat 2, daca salturile din variatia rigiditatii sunt mai lente.

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

constituie asigurarea simultand a cerintelor de rezistenta si a celor vibroacustice.
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Asupra variatiei rigiditatii, influenta predominanta o are gradul de
acoperire. La angrenajele cu dint1 drepti o rigiditate aproape constanta o asigura
gradul de acoperire real numar intreg, care se obtine prin deplasari adecvate de
profil. La angrenajele cu dinti inclinati, cu grade de acoperire frontale sau
suplimentare, numere intregi, rigiditatea danturii devine practic constanta, iar la
grade de acoperire reale numere intregi mai mari decit 2, se obtine o forma

imbunatatita a variatiei rigiditatii (fig. 2.30).
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Fig. 2.30. Modificarea excitatiei parametrice
in functie de flancare, la angrenajele cu dinti inclinati

Modificarea gradului de acoperire suplimentar se face prin alegerea
convenabild a latimii danturii sau a unghiului de inclinare al dintelui (in general
comportarea vibroacustici este influentatd pozitiv la cresterea unghiului de

inclinare (fig. 2.31).
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Fig. 2.31. Influenta unghiului de inclinare asupra
comportérii vibroacustice
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Deplasarile de profil modifica gradul de acoperire si in acelasi timp
schimbd duratele de angrenare singulara si dubld, adica forma excitatiei
parametrice.

Se recomanda ca deplasérile partiale sa nu fie de semne contrare si foarte
diferite ca marimi, in care caz se obtine un salt mai mare in variatia rigiditatii
danturii §1 socuri mai puternice datorita interferentei de sarcina .

Un alt grup de masuri influenteaza excitatiile fortate sunt:
- erorile de executie, care pot fi mentinute in limite stranse fara sa afecteze
exagerat pretul de executie, daca se respecta cerintele, ( utilizarea unor
scule de danturat fara erori, respectarea regimurilor de prelucrare impuse
prin documentatia de executie, asigurarea unei rigiditati corespunzitoare
sistemului tehnologic magina unealta-sculd-piesa, fixarea corecta a piesei,
reglarea corespunzatoare a masinii-unelte).

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

nivelului de vibratii §1 zgomot. Spectrele de frecvente obfinute la

transmisiile cu roti dintate ai caror dinti sunt corect rectificati nu

evidentiaza decat tonuri cu frecventa angrendrii §1 armonicele acesteia
(fig. 2.32))

| dB
fZ 2fz ~ 0

3t
| 1] s 1o
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M J\u 240

0 1 2 3 4 5 6 7 8
frecventa kHz

Fig,2.32. Influenta rectificarii suprafetelor asupra
comportarii vibroacustice

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

functie de turatia pinionului datoritd modificarii unor parametri:
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. my=3mm (fata de m,=1,5mm); Bo=25°

. cl. de precizie 3 (fata de 6); Po=40°

. b=22 (fatd de b=10mm) ; Bo=10

. b=44mm (fata de b=10mm); B¢=40°

. b=44mm (fata de b=10mm); [30=1o°

. b=44mm (fata de b=10mm); Bo=0° !
. b=22mm (fata de b= 10mm) Bo=40°

8. B0—4O (fatd de Bo=0 ); dinti frezati

9. Bo=25° (fata de Bo=0°); dinti frezati 1

10. Bo=40° (fata de Bo=0°); dinti rectificati

11B0=25° (fata de Bo=0"); dinti rectiﬁcati

12. flancarea dintilor cu 15um; Be=25°

13. Ep=12um (fati de E=25um); Bo=25°

14. E,=18um (fati de E=25um); B=25°

15. Ep=18um (fata de Ef,=25um); Bo=0° % —

16. R,=0,1um (fatd de R,=1um) 5 % ,//

17. cl. de precizie 3 (fatd de cl 6);Bo=25"

18. roti din fontd GG35( otel CK45N)

19. abaterii de pas la Ap=23um Fig. 2.33. Reducerea nivelului
20. roti din OLC45N (otel CK45N) presiunii acustice [85]
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O alta masura care influenteaza excitatille fortate este reprezentati de
alegerea corecta a jocului dintre flancuri.

In situatiile in care apare desprinderea flancurilor (la transmisiile rapide
sau cu turatie variabild) alegerea se face din standard, dupa ce se determina
amplitudinea vibratiei [94].

Odata cu dezvoltarea masinilor unelte automate, a reductoarelor de turatie
de mare putere, a manipulatoarelor si robotilor industriali, transmisiile cu roti
dintate cilindrice avand curse moarte limitate au inceput si aiba o importanta din
ce in ce mal mare, cici in aceste cazuri, decalajul intre momentele de comanda
s1 executie, cat §i socurile datorate inversarii sensului de rotatie trebuie sa fie cit
mai mici posibile.

Existd in general doui cazuri:

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

admisibila. Acesta este cazul masinilor automate de tiiat termic a caror

elemente de executie reclama o precizie relativ scazuta sau a reductoarelor
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de turatie care transmit cupluri mari in ambele sensuri de rotatie

(reductoare navale).

- in care este necesara eliminarea completd a curselor moarte prin

anularea jocului de flanc de rotatie. In aceastd situatie gasindu-se

transmisiille manipulatoarelor, a robotilor industriali, a diferitelor

mecanisme cinematice din masinile-unelte automate.

Pentru primul caz se poate determina jocul maxim admisibil dintre
flancuri, prescriindu-se conditiile tehnologice de executie a danturii si a carcasel.

Jocul de flanc de rotatie j;, este in cea mai mare masura influentat de

abaterile de profil, de grosime a dintelui, abaterile de pas si de distanta dintre
axe.

Deoarece 1n acest caz se aleg rofi executate in clase de mare precizie
(4+6) si cu module normale relativ mici, erorile de pas si forma a dintelui sunt
neglijabile.

Mairimea cursei moarte la schimbarea sensului de rotatie sau la scoaterea
din momentul de repaus a rotii dintate conduse este data de relatia [88]:

Ap = 2 (2.34)

d-cosa

unde:

d este diametrul de divizare a rotii, in m;

je este jocul de flanc de rotatie, care se exprima cu relatia:

Jmin = = (Ecs1 + Ecsz) + 2fa-cosa (2.35)

Abaterile grosimii dintelui Ecg si abaterea distantei dintre axe f, se vor lua
cu semnul (-).

Deoarece reducerea jocului de flanc duce la micsorarea randamentului si
la inrautitirea conditiilor de functionare, se va alege clasa de precizie a distantel
dintre axe si ajustajul danturii astfel incat valorile maxime i minime ale jocului

de flanc de rotatie si se incadreze in cele recomandate in figura 2.34 [94].
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Fig.2.34. Nomograma pentru alegerea
jocului dintre flancuri [94]

Aceasta solutie reprezinta avantajul unei simplitdti constructive si poate fi
aplicatd i1 in cazul transmiterii cuplurilor mari, reclama insa conditii de executii
foarte precise si datoritd influentelor exterioare cum ar fi dilatarea neuniforma a
carcasei §i rotilor si uzura flancurilor dintelui, poate sd nu dea intotdeauna
rezultate satisfacatoare in exploatare.

Atunci cand din motive constructive sau tehnologice aceasta solutie nu
poate fi abordata se foloseste o constructie formarad din doua roti care inlocuiesc
roata condusd. Una dintre roti este montata fix pe arbore, iar a doua roata este
libera pe arbore. Dupa montarea §i angrenarea cu roata conjugata, una dintre
rotile pachetului se decaleaza cu un unghi de rotire Ap 1< Ag,, fata de cealalta

roata a pachetului si se fixeaza prin stiftuire. (fig. 2.35).

a5 70N 7B
al Rl @

Fig.2.35. Metode de eliminare a
jocului dintre flancuri
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Este indicat ca dantura celor doua roti care compun roata dintata condusa
sa se faca din aceeasi prindere, iar la montaj o roatd sa se roteasca fata de
cealaltd cu 180° pentru a diminua abaterea de pas sl bataia radiala.

Aceasta solutie prezinta avantajul ci la o migcare in ambele sensuri si la o
anumitd latime b, a rotii conduse, capacitatea portanti a acesteia se
injumdtateste. Odata cu uzura flancurilor, pentru a mentine acelasi joc de flanc,
este nevoie de o reajustare a decalajului dintre roti.

Pentru cazul cand se urmaéreste eliminarea curselor moarte, la schimbarea
sensului de rotatie, se poate utiliza o solutie asemanitoare cu cea descrisa
anterior in figura 2.35, unde cele doud roti nu mai sunt stiftuite, ci prinse elastic

cu un arc care are un capat solidarizat cu roata fixa si celdlalt capat cu roata

libera. (fig. 2.36.) .

-~

ey

A /A

Fig.2.36. Metode de eliminare a jocului dintre flancuri

Aceasta face ca dintii celei de a doua roti din pachetul ce formeaza roata
condusa sa fie apasati pe flancul conjugat al pinionului. In vederea transmiterii
unor cupluri foarte mici se poate folosi, in locul arcurilor elicoidale de tractiune,
un arc spiral plasat intre roata fixa si cea libera pe ax

Pentru a putea anula cursele moarte este nevoie ca momentul de tensiune
creat de arc M,, sa fie mai mare decat momentul transmis de roata M;:

M, =c.-M; (2.36)

unde: ¢c=2 + 3 si reprezinta un coeficient de siguranta [94].
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In cazul transmiterii unor cupluri mari dimensiunile elementelor elastice

cresc mult.

Exista g1 alte influente asupra generarii sau transmiterii vibratiilor
angrenajelor.

Maternialele rotilor dintate (otelul, fonta cenusie sau fonta cu grafit
nodular) influenteaza nivelul de zgomot. in cazul fontei efectul favorabil al
amortizarii interne este diminuat de deformatiile mai mari.

Deformatiile datorate tratamentului termic influenteaza in particular
nivelul vibratiilor. Cauzele care produc aceste deformatii sunt datorate:

- formei pieset;

- materialului si tratamentului aplicat;

- uzinarii pieselor.

Modificarea frecventelor de angrenare sau a frecventelor proprii este
necesard dacd domeniile de frecventa din jurul frecventelor excitatoare coincid
cu cele ale frecventelor critice (proprii sau de instabilitate). Modificarea
frecventei de angrenare se face prin alegerea corespunzitoare a modulului si a
numerelor de dinti.

Exemplul din figura 2.37 arata ca, daca angrenajul cu modulul de 2,5 mm nu
poate functiona linistit intr-o zona relativ larga in jurul turatier de 1900 rot/mun., la
aceeagsi distanti dintre axe, se poate prefera din punct de vedere vibroacustic modulul

de 5 mm [196].
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Fig.2.37. Influenta tratamentului termic asupra
comportarii vibroacustice [196]
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Se repeta observatia anterioard, ca alegerea acestor date geometrice
trebuie sa satisfaca simultan, in mod optim, atat cerintele de rezistenta cat si cele
vibroacustice.

Modificarea frecventelor proprii ale elementelor se face prin modificarea
masei sau a formei. Prin modificari ale sectiunilor rotilor se poate impiedica
transmiterea vibratillor. Masura conduce la efecte reduse dacia dimensiunile
rotilor sunt mai mici decdt lungimea de unda a vibratiei. Exemplul din figura
2.38 aratd cd unele frecvente proprit ale corpului unei roti dintate sunt
“preferate” s1 nu trebuie excitate in domeniul turatiillor de lucru, fie prin
schimbarea frecventei de angrenare (cazul anterior), fie prin modificarea formei

si deci a maseli rotii.

o
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(=)

intensitatea
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frg(c)gcn{,g (g?z 1500
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Fig. 2.38. Modificarea frecventei proprii

Se considera ca un strat de material plastic interpus intre coroana dintata
si butuc, nu asigura o izolare vibratorie si acusticd datorita rigiditatii sale reduse.
Pe de alta parte, incercari ale angrenajelor cu roti avand un 1zolator de cauciuc
intre coroana si butuc au aratat ca la o incércare de circa 80% din capacitatea
portantd se obtine o atenuare intre 13+21dB si chiar de 35 dB, la frecvente
inalte. Folosirea absorbitorilor in constructia angrenajelor determina o reducere
a amplitudinii de vibratie intr-un cAmp larg de turatie, din care motiv acestia is1
gasesc utilizarea in transmisiile rapide sau cu turatie variabila. Daca absorbitorii
dinamici au ca efect aparitia de noi zone critice, cei cu amortizare determini

nivele de zgomot sensibil scdzute intr-un domeniu larg de turatii.

68

BUPT



Capitolul 2 _Surse ale erorilor de transmitere in angrenajele cilindrice

Frecventele multiple i submultiple specifice vibratiilor parametrice pot
deveni periculoase in masura in care dau rezonante cu una din frecventele
proprii ale structurii. Spectrele de frecvente la temperaturi mai ridicate atesta o
indesire a tonurilor de rugozitate, ceea ce semnificdi numarul contactelor
metalice. Se confirma, astfel concluziile teoretice privind existenta regimului de

frecare-ungere limita-mixt la asemenea temperaturi.

69

BUPT



CAPITOLUL 3

3. VIBRATII SI VIBROPERCUTII IN ANGRENAJE

3.1. SISTEM DINAMIC ECHIVALENT.

3.1.1. Generalitati

Transmisiile mecanice, in particular angrenajele, sunt parti componente
ale sistemelor mecanice, ce realizeazi adaptarea caracteristicii mecanice a
masinii motoare cu aceea a masinii de lucru, fapt ce implicd o transformare
cinematica si un transfer de energie. Masura acestei transformari este datid de

raportul de transmitere:

o _ ¢ _w, My 3.1)
®, @ T Mtl

Wi

1=

unde: -1, ¢, sunt unghiurile de rotatie, in rad,
-1, ®, sunt vitezele unghiulare, in rad/s;
-I'w1, I'w2 sunt razele cercurilor de rostogolire, in m;

-M;;, My; sunt momentele de torsiune, in Nm.

Fig. 3.1. Transmisie cu roata dintata cilindrica
cu o treapta
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Sistemul dinamic echivalent din figura.3.1., contine doua roti dintate cu
momentele de inertie J;, respectiv J,, montate pe doi arbori avand rigiditatile la
torsiune Koy, respectiv ky3. Masina motoare §i cea de lucru sunt reprezentate prin
discurile cu momente de inertie Jy, respectiv J;.[48].

Prin definitie rigiditatea la torsiune k a unui arbore reprezinta momentul
de torstune care produce o deformatie de rasucire egala cu unitatea:

k= M, (3.2)

¢

Sistemul dinamic echivalent transmisiei cu roti dintate depinde de raportul

dintre rigiditatea angrenajului s1 rigiditatea arborilor.
3.1.2. Angrenajul ca legatura rigida

intr-o primi aproximare se poate considera angrenajul ca o legitura
rigida, deoarece rigiditatea sa depdseste cu mult rigiditatea legaturilor elastice
dintre rotile dintate si celelalte organe ale transmisiel. In aceasta ipoteza se
obtine un sistem dinamic echivalent (fig.3.2), la care arborii de legdturd se
considera ca avand mase neglijabile, iar rotile dintate avind momentul de inertie

J [kgm?], in raport cu arborele conducitor.

-
<
—

Fig. 3.2. Sistem dinamic echivalent, cu-legatura rigida

Sistemul dinamic echivalent, inlocuitor trebuie sd aiba energia cinetica si
potentiala egala cu cel initial.
Avand in vedere aceasta conditie, pentru sistemul inifial, energia cinetica

se poate scrie:
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Be = (103 + 110} +1203 + 120 63
Tinand cont de relatia (3.1), relatia (3.3) devine:

E, =%[J0¢5 +(J1+i—]2—J2j(p12 +J3('p§}, (3.3
1ar pentru sistemul dinamic inlocuitor se poate scrie:

.= (1,03 + Yo +i20303) G4
Prin egalarea relatiilor (3.3) s1 (3.4) st identificarea coeficientilor se obtine:

Jo=Jg: T =1=1,+0%1, ; J; =nl, (3.5)
unde:

-] 'Oeste momentul de inertie al motorului de antrenare si a celorlalte piese

montate pe arborele conducator in raport cu acesta, exceptand roata
motoare, in kgmz;
- J este moment de inertie al angrenajului in raport cu arborele conducitor,
in kgm?;
-] 3 este moment de inertie al masinii de lucru si a celorlalte piese montate

pe arborele condus, in raport cu acestia, exceptand roata condusa, in

kgm”*;
1
-n’= - este factorul de reducere.

1

Energia potentiala, pentru sistemul inifial, este:

1
Ep ='2‘[k01((Po ‘(P1)2 +ko3(0; ‘(P3)] (3.6)
Avand in vedere relatia (3.1), ecuatia (3.6) se poate scrie sub forma :
1 ol |
Ep =5[k01((l30 —(Pl)z +ky(0; —1(P3)2 P‘—} (3.6

Pentru sistemul dinamic inlocuitor, avand in vedere notatiile anterioare, energia

potentiald se poate scrie:
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1 1 ' 2 [ .
E,= E[km((Po - 01)" +kys(0, —1(93)2] (3.7)
Egaland relatiile (3.6") s1 (3.7) si identificand termenii se obtin rigiditatile:
] ) ] 2
koi =Ko ; Kp3 =n" -ky3 (3.8)
Rezultd ca atunci cand angrenajul se considerd ca legitura rigida,
transmisia cu roti dintate din figura 3.1. se transforma intr-un sistem vibrant cu
trei volanti (fig.3.2.), ce poate fi folosit la determinarea pulsatiilor proprii ale
transmisiet.
Ecuatiile diferentiale ale miscarii se obtin utilizand ecuatia lui Lagrange:

i(aEc]_ GE. , %,
dt\ 0¢; ) Op; Oo;

0; 1=0,1,3 (3.9)

in care energia cinetica si cea potentiald au expresiile date de relatiile (3.37) si

(3.6") .Rezulta:

To@o +ko1(@9 — 1) =0

(Jl + n2J2}¢1 + n2k23((p1 - i(P:s)‘ k01((P0 - (P1)= 0 (3.10)

1305 - n1‘23((131 - i(P3)= 0.
Solutiile acestor ecuatii sunt de forma:

¢; =0; cos(pt + o) ;1=0,1,3 (3.11)

Introduse in sistemul (3.10) acesta devine:
(PZJoeo - k01(90 - 91)= 0
< ;)2(J1 + n2J2)a1 —n%k,3(8, —165)+ ko1(6g —6;)=0 (3.12)
LP2J393 +nk,; (6, —16;)=0

Ecuatia pulsatiilor proprii rezulta din determinantul sistemului (3.12), prin
eliminarea amplitudinilor 0, 0, 03:

A(p2)=o, (3.13)
care reprezintd ecuatia caracteristicd a sistemului.

Ecuatia caracteristica (3.13) are trei radacini reale distincte. Una dintre

pulsatii este egald cu zero, cea ce inseamnd cd vibratiile sistemului au doua
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grade de libertate. Aceastd solutie corespunde cazului in care arborii transmisiei
se rotesc ca niste rigide, adica deformatiile la torsiune sunt nule, respectiv

rigiditatile lor sunt in infinit mari. Cele doua pulsatii proprii se obtin din ecuatia

Jo+1J n%l,+J 2
p4—(hn 0 +km——i——}f—kmkmj°+1+“J3=0 (3.14)

JoJ I JoJsJ
ele fiind:
, (kg 0n%k,.) 1 (kg 02k, ) I
23 01 23 2
P12 =% + +— - +4n°kyky; —= (3.15)
| 2(Jm I3 J 2 (Jm T3 ] B
unde:
JoJ n’J,J
Jor = —2—;Jp = —3— 3.15°
01 Ty +7 23 J+nll, ( )
Fiecare1 pulsatii proprii p; 1i corespunde un vector modal:
09={8,2 6,9 ;M7 ; j=1,2 (3.16)

Fiecare vector modal este unic pentru un sistem dat, in sensul ca raportul dintre

doud amplitudini oarecare este o constantd unicd, in timp ce valoarea
amplitudinilor este arbitrard. Notand cu l.lj('l) acest raport, se poate scrie, tinand

cont de relatia (3.12):

026 _ko el

) % Kon (3.17)

u% _ 6_3= n.k23
| 01 ky "PJZJ3

Rezulta sistemul de ecuatti (3.17), din care se determind forma modului
propriu de vibratie de ordinul j. Deoarece in vibratie liberad cantitatea de miscare
a sistemului se conserva, este necesar ca in orice moment sensurile de rotatie ale
maselor sd nu coincida. De aceea pentru pulsatia proprie cea mai mica, p;, unul
din rapoartele (3.17) este pozitiv, iar celalalt negativ. Pentru pulsatia proprie cea
mai mare, p,, ambele rapoarte sunt negative, adica volantul central se roteste in

sens invers fata de volantii laterali.(fig.3.3)
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8o

I

64 5 8: 16

Fig. 3.3. Amplitudinea pulsatiilor proprii

3.1.3. Angrenajul ca legaturai elastica.

Daca se ia in considerare elasticitatea dintilor, sistemul dinamic echivalent
se stabileste pe baza schemei din figura.3.2. In cazul angrenarii unipare,
elasticitatea dintilor este simbolizatd prin doua arcuri, avand rigiditatile k;,

respectiv ky, legate in serie §1 agezate pe directia liniei de angrenare. (fig. 3.4.).

Fig. 3.4. Sistem dinamic echivalent, cu-legaturi elastica

La angrenarea bipard rigiditatea este mai mare, ea corespunzand cu
rigiditatea a doua perechi de arcuri legate in serie, 1ar apoi cuplate in paralel.

Considerand rotile ca fiind precis executate, deformatia locala datorita
incovoierii si compresiunii locale a dintilor sub actiunea fortei F,, masuratd pe
directia liniei de angrenare, este x.

In aceasta ipoteza, la o rotatie cu unghiul ¢, a rotii conducitoare, roata

condusa se va roti cu unghiul -;,:
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-(pzzl/i.(pl - X/I'bz, (318)
Din relatia (3.18) rezulta:
X = (11L.Q1+@2).t0 = (Q1+17) 11,1 (3.19)
Rigiditatea celor doi dinti aflati in angrenare este
k,k F
k=—1-2_=-_1

Energia cinetica si potentiala ale angrenajului sunt date respectiv de relatiile:

E=(J; §>+1, )2 (3.21)

1 .
E,=kx’ /2=5k((p1 +i@, ) 1y (3.22)

Ecuatiile diferentiale ale miscarii, avand in vedere relatia (3.9) in care se
inlocuiesc expresiile energiei cinetice si potentiale din (3.21), respectiv (3.22)

sunt de forma:
11 §4+k(Q1+i).1p1° = 0 (3.23)
32, + ik(@1+iy) 1o = 0 (3.24)
unde, s-a presupus ca rigiditatea dintilor raméane constanta, adica:

o0K/0@1,=0 (3.25)
Tinand seama de relatia (3.19), sistemul (3.23) 51 (3.24) devine:

1 1
% + k| —+ x =0 (3.26)
bl[J 1 'l ]
Pulsatia proprie a vibratiilor poate fi scrisd sub forma:
kry k
p2 — > bl - - 12 (327)
n“J,J n“J,J;

J,+n%], J;+n?],
Rezulti ci cele doua roti aflate in angrenare unipara §i care nu prezintd
fenomenul de desprindere, adica [-(j+f;)<x<(j+fi)], din punctul de vedere al
vibratiilor, pot fi reprezentate printr-un sistem semidefinit, cu un singur grad de

libertate. Rigiditatea la torsiune a arborelui echivalent ce leaga cei doi volanti est
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kip=kry1*=n’kry,” (3.28)
Reducénd masele rotilor dintate la cercurile lor de baza, miscarea de
rotatie se poate studia ca o migcare de translatie (fig. 3.5 a)),

a) b) c)

|| ol "
kiz > ﬁ
=] n[ ok mﬁ — K
l_ J; J3 O -
Fig. 3.5. Sistem dinamic echivalent
In acest caz sistemul de ecuatii (3.26) devine:
.. k
X+—x=0 (3.29)
m,m,
m, + m,
unde:
m1=J1/rb12 5 1’1’12=J2/I'b22', (329’)
Rezulta pulsatia proprie:
p2= k/[mlmz/(m1+m2]=k/mred. (330)

in acest caz vibratiile angrenajului pot fi studiate printr-un sistem de
translatie cu doud mase, (fig. 3.5 b)), legate prin arcurile avand rigiditatile k;
respectiv k. Sistemul are un singur grad de libertate si poate fi studiat pe un
model dinamic echivalent (fig. 3.5 ¢)).
Deci considerand angrenajul ca o legatura elastica, transmisia dintatd este

echivalenta cu un sistem de torsiune cu patru volanti (fig. 3.6).

Fig. 3.6. Sistem dinamic echivalent cu patru volanti
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Ecuatia pulsatiilor proprii are patru riadacini, dintre care trei sunt diferite

de zero g1 sunt date de ecuatia:

Jo +] I, +17. 1+ 1
P6—P4 o lk()l"'—l_'"—z—klz +2_-'—3k23 +
JOJI J1J2 J2J3

Jo+J + 1 Jo+J, 1, +1 C I+ T, 4] .
+P2(0 L 21(01k12+ 0 _-1.22 3k01k23+ e 3k12k23]+

JoJiJ, Jody 335 URERE
Jo+J1+J, +17. .
-2k ky gk =0 (3.3D)
JoJ13ats

Deoarece rigiditatea de torsiune a arborilor care leaga rotile dintate cu
celelalte organe de masind este neinsemnatd, [kr=(0,5+2) 10* daN/cm?],
influenta acestora asupra fortelor din angrenare este micd [142]. Aceasta permite
a considera, din punct de vedere al vibratiilor, ca nu exista legatura angrenajului
cu exteriorul, astfel incat angrenajul se poate studia separat [25]. Bosch, pe baza
unui model de vibratii torsionale pure, a ardtat c la legea in serie a doua trepte
de transmisie, influenta reciprocd asupra comportarii la vibratii este mica [21].

Rigiditatile sistemului, care urmau a fi comparate, au fost definite in
raport cu lungimea unitard de contact dintre dinti, reprezentand forta F, care
trebuie aplicati pe unitatea din lungimea de contact b, a dintilor pentru a
produce arborelui o deformatie de rasucire ¢ egald cu 1 m din lungimea cercului
de baza, de raza .

F, M,

kt = =
T ¢®.br, (p.b.rg‘

(3.32)

Rigiditatea angrenarii unipare este definitd ca fiind forta F, ce trebuie
aplicata pe unitatea din lungimea liniei de contact a dintilor b. pentru a produce
perechii respective de dinti o deformatie, x, de 1m madsurata pe directia liniei de

angrenare:

k =k Fh _ k1k2

= n _ 3.33
27 xb bk, +k,) (-33)
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unde:
ki=Fy/x1,  ky=Fu/x,, (3.33")
Daca se tine cont si de influenta peliculei de lubrifiant, rigiditatea perechii
de dinti se determind cu relatia:
k k,k;

k= 334
(k1+k2)k3 +kik, ( )

unde: k; - este rigiditate peliculei de lubrifiant

Deformatia elastica totala a dintilor conjugati, masurata pe directia liniei
de angrenare, este:

x=x1+x%=(f1+w )+ (f+w,) (3.39)
unde:

- f;, este deformatia de incovoiere a dintelui in punctul de contact

(include g1 deformatia coroanei dintate sub actiunea momentului

incovoietor).

- wp, este deformatia locald (apropierea dintilor) cauzati de presiunea

hertziana.

In timp ce deformatia de incovoiere a dintelui se poate masura pe cale
experimentald, deformatia de contact cauzatd de presiunea hertziana se
calculeaza cu ajutorul formulei lui Hertz transformate [21, 142, 154)]

2F 1-v? (]n4.h1.h2 v J

bE = 92 I-v

Wy =W+ W, = (3.36)

unde
- v este coeficientul lui Poisson,
- h este distanta masurata pe linia de angrenare, de la punctul de aplicatie
al fortei la linia de mijloc a dintelui, in m. (fig. 3.7).
p=p1p2/(p1+p2) este raza de curburd redusa ;

p1.2= T1 2tgaL osunt razele de curburd a profilului, in m;

a1 2 - unghi de presiune in grd.;
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Fig. 3.7. Deformatia la incovoiere a dintilor

La angrenarea bipara rigiditatea creste, insa nu se dubleaza:

k,=kp=kst+Ak (3.37)
unde: AK reprezintd cresterea rigiditatii angrenarii bipare fatd de rigiditatea
angrenarii unipare.

Rigiditatea la angrenarea bipara, pentru rotile dintate din otel cu profil
nedeplasat este kz=29,2.109 N/m’,

In cazul angrenarii unipare rigiditatea variaza in functie de tipul ciocnirii.

Astfel la ciocnirea de muchie, ks=12,5.10° N/m?, iar la ciocnirea median,

ks=17,8.10° N/m” [3].

3.2. AMORTIZAREA SISTEMULUI

Amortizarea din sistemele vibrante ale angrenajelor are o importantd
deosebitid pentru marimea vibratiilor de rezonanta s1 aparitia domeniilor de
instabilitate.

La functionarea transmisiilor dintate apar urmatoarele feluri de frecari [1]:

- in reazeme;

- intre flancurile in contact ale dintilor;

- frecarea interioara in arbori $i dinti (frecarea de histerezis),
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- frecarea in imbinari (frecarea de histerezis constructiv).

Indata ce angrenajul incepe sa vibreze, fiecare din aceste tipuri de frecari,
la fiecare ciclu de vibratie, disipa o parte din energia sistemului sub forma de
caldura.

In prezent se considera ca alaturi de vibratiile torsionale ale rotilor dintate
pot sa apara §i vibratii de translatie provocate de fortele transmise prin dantura
asupra arborelui g1 lagarelor dupa directia liniei de angrenare. Astfel, transmisia
dintata cu o singura treapta devine un sistem cu mai multe grade de libertate [22]
Intr-un asemenea sistem exista mai multe frecvente de rezonanta ce au o pozitie
fundamental diferita fatd de frecventa proprie a sistemului cu un singur grad de
libertate. Caracteristic sistemelor cu mai multe grade de libertate este si aparitia
domeniilor de instabilitate in vecindtatea anumitor combinatii a frecventelor
proprii.

In figura 3.8 este prezentat un model dinamic echivalent unei transmisii

dintate cu o singura treapta care tine seama $i de vibratiile de translatie.

Fig. 3.8. Sistem dinamic echivalent , cu amortizare

Odati cu miscarea vibratorie (migcarea relativa), compusa dintr-o vibratie
de torsiune in jurul axei de rotatie §1 o vibratie de translatie dupd linia de
angrenare, roata dintatdi mai participd §i la o rotafie nominald cu viteza
unghiulara constantd (migcarea de transport). Pentru simplificare se admite ca
fortele de amortizare sunt proportionale cu viteza, adica:

F=cv (3.38)

unde: ¢ este coeficientul de amortizare, in Ns/m
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v este viteza in miscarea vibratorie, in m/s

Fortele de frecare amortizeaza vibratiile numai in cazul cand sensul lor
este contrar cu viteza relativa. Analizind in ce masura fortele de frecare din
transmisia dintatd satisfac aceasta conditie, B.H. Abramov [6], ajunge la
urmatoarele concluzii:

- forta de frecare din lagar, care este tot timpul de sens contrar vitezei
absolute si rotatiei relative, nu contribuie la amortizarea vibratillor (mareste
puterea consumata de motor);

- sensul fortelor de frecare dintre flancurile dintilor nu depinde de sensul
vibratiei rotilor (in conditii reale de functionare, cand amplitudinile vibratiilor
sunt mici).

Analizand fortele de frecare din angrenare, J. Brauer [25] aratd ca fortele
de frecare normale reprezinta forte de frecare interioara, care apar datorita
deformatiilor elastice ale dintilor si cele datorate variatieir grosimii peliculei de
lubrifiant sub actiunea sarcinii pulsante. De aceastd frecare se tine seama prin
intermediul coeficientului de c,, care se presupune constant.

Avand in vedere notatille din figura 3.9, ecuatia de echilibru a
momentelor va fi:

Mm-(F1+F2).rb1-Fﬂ,h1+FQh2= 0 (339)

.. Roata conducatoare
{e]

Fig. 3.9. Fortele de frecare din angrenaj
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Datorita caracterului variabil al fortelor de frecare tangentiale, rezulta ca
aceste forte pot accelera sau frana migcarea de rotatie a rotilor conjugate, dand
nagtere unor vibratii de torsiune §i vibratii transversale (perpendiculare pe linia
de angrenare), deci actioneaza ca generator de vibratii.

Rezultd ca, in general, rolul activ in amortizarea vibratiilor transmisiilor
cu roti dintate il are frecarea de histerezis si histerezis constructiv.

Efectul amortizarii interne si constructive, asupra vibratiilor din
angrenaje, se ia in considerare prin introducerea in ecuatia diferentiala a miscarii

vibratorii a termenului 2, definit prin relatia:
C c |k 'k
: 2m +km Vm m (3.40)

C; este coeficientul de amortizare critica, in Ns/m

unde

D este coeficientul adimensional de amortizare.
Evaluarea amortizarii se poate face calculdnd coeficientul £ din relatia
(3.40), considerand decrementul logaritmic ca fiind constant:

D= X
2n X

(3.41)

n-1
unde: x,, X,.; sunt doud amplitudini consecutive oarecare de acelasi semn, in m

Unii autori [181], au determinat pe cale experimentala valoarea acestui
coeficient (§=0,12).

Vibratiile libere amortizate, observate dupd ciocnirea la intrarea in
angrenare bipard, apar numai la frecventa cea mai inalta dintre cele doua
frecvente proprii ale angrenajului. Amortizarea vibratiilor torsionale D, calculata
cu relatia (3.41) este foarte mica, in timp ce amortizarea vibratiilor de incovoiere
D; este relativ mare, aceste valori fiind influentate de tipul lagarului st intr-o
oarecare masurd de distanta dintre lagdre. Dupa M. Bosch [22], amortizarea in

transmisiile dintate este urmarea frecarui dintre dinti1 in contact, a rezistentei
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hidraulice si frecarii din lagare. Rezultatele obtinute prin simulare pe calculator

sunt trecute 1n tabelul 3.1.

Tab. 3.1.
Felul Dist. k; Amortiz. { Amortiz. partiale la frecv.
lagarului intre E; totala proprie cea mai mare
axe
D, D, D;
rulm.cu ace fara {121 | 143 |0,018 0 0,0075 {0,017
inel interior
rulm.cu ace fara | 72 2,25 0,022 0 0,010 0,023
inel interior
rulm. cu ace 75 2,30 {0,034 0 0,015 0,035
inel interior

Pe baza considerentelor teoretice s-a obtinut dependenta coeficientului de

amortizare D, de viteza unghtulard, prezentata in figura 3.10.
0,6 D

50,4 \

MY

50,2 ~—
0

2000 o 6000 10000 n

Fig. 3.10. Dependenta coeficientului de amortizare
de viteza unghiulara [21]

Se observi cd D, scade odati cu viteza unghiulara. In domeniul vitezelor mari el

este aproximativ constant. B.H. Abramov [4] considera coeficientul D, acelagi

pentru angrenarea bipara i unipard, insi coeficientul £ se determina cu relatiile:

E=Ep=D, Ko ,  pentru 0<t<T, (3.40%)
Myeq
ks .,
E=&=D, | —, pentru To<t<T, (3.40”)
Myeq

Cu aceste valori se studiaza vibratille parametrice ale angrenajului,

determinandu-se zonele de rezonanta parametrica cu amortizare.
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3.3. CALCULUL ZGOMOTULUI DIN ANGRENAJE

Din cercetdrile experimentale efectuate pana in prezent s-a dedus ca
influente importante prezintd viteza §i sarcina (din categoria parametrilor de
exploatare), eroarea de forma a profilului dintelui(din categoria parametrilor
constructivi).

Angrenajul se poate asimila cu o placa [119], ale carei puncte, de pe
ambele fete, vibreaza in faza, in directia liniei de angrenare (fig.3.11). Fiecare
punct de pe suprafata placii se considera o sferd pulsanta de raza 0. Distanta de

la un punct P din spatiu la un punct aflat pe suprafata placii, r, va fi:

r= \/(ro —xcose—ycos‘P)2 +y?sin? ¥ +x*sin? 0 -2xycosBcos¥ (3.42)

Y P

0 Lo

A

L+

Fig. 3.11. Sistem dinamic echivalent pentru
calculul presiunii acustice [111]

Se pot distinge trei cazuri particulare:

1. punctul P situat in planul xOz :
=Ty -Xcosb

2. punctul P este situat in planul yOz :
r=ry-ycos¥

3. punctul P este situat pe axa Oz :
r=ry

Ecuatia diferentiald a migcari este de forma:

X +2E X +p x=ag+a; cos\ .t+a, siny .t (3.43)
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unde:
( c
§=
2m 4
k
p= —"
M peq
F -k
la, =-n "z (3.43°)
Meq
k E '
a1=:i z ﬁ%)sula
Myeq
k. Es ¢
2 =47 fp, COSO
L M req

Solutia ecuatiei diferentiale (3.43) este de forma:
x(t)= L+ Msin(cot + (p)+ e_aCsin(\/kZ2 —E% + y) (3.44)

unde coeficientii L, M, C, ¢ s1y se pot calcula cu ajutorul relatiilor:

(L=i—°; M=M?+M2; C=4/C?+C2
Z

| (3.447)
1ge = M tgy = S
My C,
(M ~ k,Egp, [(kz - (ozmred)sin o - (o.c.cosoc]
L=
[(kz —o’m 4 + cozcz]
k,Es [k, —o’m 4 Jcosa - o.c.sina
M. = z-fpy \™z red
) =
[(kZ - cozmred + 0)202]
{ . oEg [kz cosa — m(kzm ed — ® M g — ¢ )sin a] (3.447)
1=
[(kz —o’my ) + 03202} - 11:—“
co.c(3 k,m 4 —o’c’m’y )sina +
P 20™mi, - c?)
C, = 1 N A2k my —2.0"m 4 —c”Jcosa
\Fk mp.q — c? cFy (kz - mzmred + 60202
L " k,
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Pentru punctul P aflat in semispatiul marginit de una din fetele placii
inlocuitoare a mecanismului cu roti dintate, cu exceptia planului xOz si yOz,

presiunea acustica va fi:

—
-

M, sin(@ CcoS 9) sin[(O,969A + m)ﬁ),, CcoS \y}
2ke kc

L, = 20log| 3,08.10° (3.45)
1o cosOcosy
2
Csin| B M -h cosO
4kcM
3,08.10°
L, =20log I, cosOcosy (3.45%)

2
sin[(O,969A +m) 4l2<i/IMh CcoS \u}
c

Pentru punctele aflate pe axa Oz presiunea acustica se determina cu relatiile:

) M,B
L, =20log6,65-10°| — | —2—=(1,939A + 2m 3.46)
: k T
0
L, =20log| 6,65.10° iMk—h” | CB (1,939A + 2m) (3.46°)
2Mk I,

In figura.3.12 se poate urmari evolutia valorii eficace a presiunii acustice

in functie de frecventa de angrenare s1 ale armonicelor acesteia [165]:

120

2] 5fo —— T |
=90 s -

5 60 /

2 Vol

_2*30

s A/

Z 0 1000 2000 3000

Frecventa angrenarit Hz

Fig. 3.12. Nivelul presiunii acustice [165]
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Figura 3.13, prezinta distributia spatiala a zgomotului la un angrenaj

avand turatia la arborele de intrare de 1700 rot/min, si cuplul de 600 Nm.[165]

I'm

Fig. 3.13. 1zopresiunea acustici [165]

3.4. VIBRATIILE ROTILOR DINTATE PRODUSE DE
VARIATIA PERIODICA A RIGIDITATII ANGRENAJELOR

3.4.1. Vibratiile amortizate ale angrenajului “ideal”

intr-o prima aproximare Abramov [1], considera angrenarea unipar
“fictivd” cu rigiditate variabila, dar care nu considerd abaterile de pas (ce
influenteazd procesul de ciocnire al dintilor) st nict erorile de profil (ce
influenteaza vibratiile rotilor).

Angrenajul este incarcat initial cu sarcina F,, sub actiunea céreia dintii se
deformeaza elastic. Pozitia de echilibru va fi consideratd pozitia in care fortele

elastice echilibreaza sarcina statica. (fig.3.14)

Fig. 3.14. Deformatia dintilor pe directia
liniei de angrenare
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Deformatiile dintilor, masurate pe directia liniei de angrenare vor fi:
X =Tp1P — Ip2P (3.47)
Aceste deformatii sunt produse de forta elastica:
Fe=k,x (3.48)
Neglijind amortizarea, energia cinetica gi energia potentiald se pot calcula

cu ajutorul relatiilor:

1 . .
E, =5(J1q>12 +1,03) (3.49)
2
X
Ep =kz—2- (350)

Tinind cont de ecuatiile lui Lagrange, se vor obtine ecuatiile diferentiale

ale migcarii

Ji§; +k, iy x =0
{ 1(I31 zTb1 (3.51)
J2%y =k typx =0
Acest sistem conduce la o ecuatie diferentiald de tipul:
.k,
X + x=0 (3.52)
M req

In functie de tipul angrenarii (bipard, unipard) ecuatia diferentiala va avea una
din formele:

Xp + —k—D—xD =0 0(t(T, (angrenarea bipard) (3.52%)
m

red

iar pentru rigiditate angrendrii unipare va avea forma

Xg + —ks——xS =0 T, (t(T, (angrenarea unipara) (3.527)
red
in care
Xp =1 P1p ~ Hh2P2p (3.47)
Xg = P15 ~Tp2Pa2s (3.477)
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Se considera kp s1 ks constante in timpul angrenarii bipare, respectiv
unipare. Pozitia de echilibru a sistemului este consideratd pentru angrenarea

bipara, fiind notata cu D, si corespunde deformatiei statice Fy/kp.(fig. 3.15)

F Kp
ks
Fa /
D S
0 L/ kp Ax Xs
X sp

Fig. 3.15. Pozitia de echilibru in functie de rigiditate [1]

Pozitiile de echilibru fata de care s-au scris ecuatiile (3.52) s1 (3.527)
difera intre ele, din cauza ca rigiditatile celor doua angrendri nu sunt aceleasi.
Distanta dintre pozitia de echilibru la angrenarea bipard $i unipara este

Ax:Fn(l——l—] (3.53)
kS kD

Pentru ambele tipuri de angrenari deplasarile xp §1 Xsp=Xs+Ax se masoara

fata de aceeasi origine si deci se poate scrie

L F(t) (3.54)
M req
unde
k,(t)=kp F(t)=0 pentru 0(t(T, (3.55)
Fn l(S
k,(t)=kg F(t)= 1- pentru T,(t(T,  (3.56)
M e kD

Atunci cand se considera si amortizarea (proportionald cu viteza de

deformare), ecuatia vibratiilor rotilor dintate devine:

x+2gx+52—(t—)x=1:(t) (3.57)
Myeq

unde £ este definit de relatia (3.40), in care k=k=0,5(kptks).
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Solutia ecuatiel este de forma

x(t)=y(t)+ z(t) (3.58)

inlocuind (3.58) in (3.57) se obtine:

g Kalt) 5, ke(0) ®), 26y 26 -F F(t) (3.57")
Myeq M peq
Impunem ca:
5425+ m(t)z F(t) (3.59)

red

si fie satisfacutd de o functie periodica, cu perioada angrenari T,, care impreuna

cu derivata sa de ordinul intai, trebuie si fie continue in intervalul O(t({

Pentru cele doua tipuri de angrenare (3.59) se scrie

Kp z,=0 pentru O(t(T, (3.59°)

red

Z;+28z; +

Zy+287)+ kZ(t)22 = —If“—(l - i(ki] pentru To(t(T, (3.597)
d D

red m,.

Solutiile acestor ecuatii diferentiale sunt:

z, = e (A sin p;t + B, cos p;t) (3.60)
F, kg
Z,=¢ (A2 sin p,t + B, cospzt)+—£l——J (3.61)
ks kp
unde pulsatiile sunt definite cu ajutorul relatiilor:
1
k 2 ,
M yeq
1
k 2 )
M peq

Constantele A, si B;, se determind din conditiile de periodicitate $i continuitate

ale migcarii §i vitezei:
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{21(0)= 22(Tl) 21(0)= Z) (T])

: : 3.62
z,(T,)=12,(0) 2)(T,)=12,(0) (3.62)
Scrise explicit, conditiile (3.62) sunt:
( R
B, =¢ <h (A2 sinp,T; + B, cosp,T, )+ By 1- ks
ks kp
_ pPo\A, cosp, T, — B, sinp,T, )+
A, —EB, = e ’éTl[ z((z | paTy = Bysinp,Ty)

e =2 (A,sinp,T, + B, cosp,T,)=B, + Bafy_ks
kg kp

pl(Al cosp, T, — By sinp,T, )+

- i(A1 sinp; T, + B, cos plT?_)

LPzAz -&B, = e = [

Ecuatiile (3.62°) au solutii in toate cazurile, in afara de acelea cand

determinantul sistemului este nul, adica atunci cand:

(2+—El—+p—2jcos(a1 +oy )+
1 Y P : -
> 2 A =e°Te 47T (3.627)
—[ﬂ+p—2—2]cos(a1 ~a,)
P2 b1

Pentru ca functiile z(t), z(t), x(t), x(t), sunt continue, din (3.58) rezultd ca
functia y), care satisface conditia

?+2§.\7+k—2(t—)y=0 (3.58”)

red
este continud, impreuna cu derivata sa de ordinul intai.

Deoarece z(t) este periodicd si marginitd (contine factorul e"ét), atunci
stabilitatea solutiei x(t) are loc in cazul stabilitatii functier y(t) si invers. De
aceea, pentru a studia stabilitatea transmisiilor cu roti dintate se poate porni de la
ecuatia (3.58”), care difera de (3.59) prin lipsa membrului drept, ceea ce
inseamnd ca prezenta acestuia nu influenteaza stabilitatea vibratiilor. [3]

Facand substitutia

y(t) = u(t)e™ (3.63)
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ecuatia (3.58”) devine:

i+0(thu=0 (3.64)
unde
6(t)= k() g’ (3.65)
M peq

Deoarece (3.65) este periodicd, ecuatia (3.64) este de tip Hill, avand solutia

generald de forma

u(t)=Au(t)+Auy(t) (3.66)

Solutiile fundamentale se pot exprima prin relatiile

u (t+T)=om(t)+ apuy(t) (3.667)

W (t+T,)=B1u(t)+ Bouy(t) (3.66™)
Daca admitem ca

u(t+T,)=s.u(t) (3.67)
atunci

(Agoy + A8y —sA uy(t)+ (g0, + Ay, ~ A, Juy(t)= 0 (3.68)
Solutiile fundamentale fiind liniar independente, coeficientii lor din (3.68)

trebuie sa se anuleze, adica

{(al —s)A; + 1A, =0 (3.68)
ayAp+(By —~5)A, =0
Sistemul va avea solutit nenule daca
(0-s) By Jzo (3.69)
a, (By-s
adica;
s*-(o+PB2)stou Ba-0upr=0 (3.69)

Admitem ca cele doua solutii u)(t), uy(t), alcatuiesc un sistem fundamental
normal, adica satisfac urméatoarele conditii pentru t=0:

u;(0)=1 1,(0)=0
{u2(0)=0 i,(0)=1 (3.70)
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Parametrii oy ; $1 B, se determind cu ajutorul ecuatiilor (3.66”), (3.66) si
al conditiilor (3.70). Rezulta:

ay = uy(T,) a, =,(T,)

By =1u,(T,) B, =1,(T,) (3.697)

Wronskianul unui sistem fundamental normal de solutii ale ecuatiei (3.64)
este constant. Cum pentru t=0:
u;(0) u,(0 o
0,(0) u,(0) 0 1

— uI(TZ) u2(T21=1 3.70°
ul(Tz) l.JZ(TZ ( )

W(0)=

|=1

a; B

W(T,)= 0 B
2 P2

Ecuatia (3.69) devine:
s> —As+1=0 (3.71)

in care:
A =uy(T,)+u,(T,) (3.71°)
Stabilitatea sau instabilitatea miscarii vibratorii a transmisier dintate

depinde de valorile lui s, deduse din (3.71):

2
1 =§i1/%—1 (3.72)

Daca discriminantul:

2
%—1.(.0, adica: —2(A(2 (3.72°)

- - - * b

atunci cele doud radacini sunt complex conjugate:

’ 2

avand modulul: [s;|=|s,|=1
In acest caz solutia ecuatiei va fi stabila, oricare ar fi conditiile initiale, 1ar

functia y(t), definita prin relatia (3.63) satisface conditia:

y(t+T,)=u(t+T,)e V) =sy(t)e ™ (3.74)
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Daca in (3.74), s este radacina cea mai mare si indeplineste conditia

R (3.75)

max

atunci solufia va fi asimptotic stabila, adica pentru t—>o0.vom avea y(t)—0.

In cazul cand:

T, )
S . =€ (3.75)
functia y(t) va fi stabila, fara a fi asimptotic stabila.

Din conditia (3.73), daca discriminantul :
22
7 o, adica: [A]).2 (3.72)

atunci radacinile ecuatiei (3.71), sunt reale si distincte. Se poate determina
valoarea lui A pentru pastrarea conditiet (3.75). Rezulta:

A = uy (T, )+ 0, (T, f(e™s + e~ (3.76)
care este chiar conditia de stabilitate asimetrica a ecuatiei (3.58”). Daca aceasta
conditie este indeplinitd, dupd un anumit timp, valoarea functiei y(t) devine
neglijabila, astfel ca:

X(t)=Tp1Q1 -T2 P2=2(t) (3.77)

Rezulta ca s1 migcarea rotilor va fi periodica, adica dupa timpul T, variatia
vitezei unghiulare va fi nula.

Pentru angrenarea bipara, 0.(.t.(T,, solutiile fundamentale devin:
ui(t)=copit ;
w(t)= —l—sinplt (3.78)
P1
Pentru angrenarea unipard, T,(.t.(T,, solutiile fundamentale sunt:
u;(t)=a;cosp,t+b;sinp;t ;
u(t)=a,cosp,t+bysinp,t (3.787)
Inlocuind constantele a1, §i by, , deduse din conditiile de continuitate in

(3.78”), se obtin relatiile:
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u,(T, )= cosa, coso, — g—lsin o SIn Oy,
2

1 . 1 .
uz(TZ)= —SIna, COSa, + —CosQL, Sin O, .
< P P2 (3.78°7)
1,(T,)=—-p, cosa, sin O, ~P;SINQ, COSALy .

. Py . :
uz(TZ)= —p—zsm O} SIN O, + COS Ay COS QL
1

Substituind u(T,) $i U,(T,) din(3.78>>*) in (3.71), obtinem:

[2+ P, p—chos(OL1 +ouy )+
P, P
A= S (3.79)
—(El+22——2jcos(oc1 ~ay)
| \P2 P ]

Conditia de stabilitate asimptotica (3.76) devine:

(2+ LW 22—jcos(oc1 +ouy )+
Y Y £ _r
S (e*Te 478 (3.76")

N | —

_(ﬂ+22——2)cos(a1 —az)

P2  P1

Comparand conditiile (3.62””) cu (3.76°) rezultd ca acele cazuri speciale,
pentru care nu exista migcari periodice, se vor afla la limita zonei de stabilitate [3].

In cazul in care conditia (3.76’) este indepliniti va exista o miscare
periodica, spre care tinde asimptotic migcarea rotilor. Cand conditia (3.76°) nu
este indeplinitd, atunci transmisia cu roti dintate se va afla in stare de rezonanta
parametricd. Inegalitatea (3.76’) permite gasirea acelor zone ale rotatiei rotilor

dintate care corespund rezonantei.

3.4.2. Vibratii amortizate la angrenajele precise.
3.4.2.1. Coeficient de amortizare constant

Miscarea periodica a rotilor dintate cuprinde doua faze:

- angrenarea bipara, de durata:
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T, = (e~ 1)py,

3.80
Tv1P1 G50
- angrenarea unipara, de durata:
2-¢
T, = (2-e)oy (3.80°)

Tp1P1
Intr-o prima aproximare se considera o singura sursi a vibratiilor rotilor
dintate, rigiditatea variabila a angrenarii [2].
a)  Angrenarea bipard

Ecuatia diferentiald a migcarii, in aceastd faza, este de forma (3.57):

X+ 2E% + Kp 40 (3.81)

m,.q

Solutia ecuatiei (3.81) este de forma

x=e¢"'(A; cosp; t+B; sinp; t) (3.82)
unde:
k
pi =—2--¢’ (3.82))
M req

Daci se considerd conditiile initiale, la t=0, x=xy, X=v,, atunci
constantele de integrare vor fi:
Xg +V
A1=———F’ 0~ 0. B,=x, (3.82”)
Pi
In acest caz, solutia ecuatiei (3.82) devine:

x = e {xo cosp; t + [(vo + Exo )/p1] sinp; t} (3.83)

b)  Angrenarea unipara
La momentul t=T,, perechea anterioard de dinti iese din angrenare §i

incepe angrenarea unipard. In acest caz ecuatia diferentiala a migcarii este:

%4 2%+ =( —-ki}i‘— (3.84)

M yeq kD M eq

a carei solutie este de forma:
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X= e'gt(Bz cospatt A; sinp,t) + Fi(1/Ks-1/Kp) (3.85)

unde:

p5 =Kg/Mpeq - & (3.85%)

Constantele de integrare A, si B, se determina cu conditia de continuitate
a migcarii i vitezet in momentul trecerii de la angrenarea bipara la cea unipara.

Dacia in ecuatia (3.85), consideram originea timpului la inceputul
angrendrii unipare, valorile lui x si X din relatiile (3.83), la t=T,, sunt egale cu

valorile lu1 x si X din relatia (3.85), 1a t=0 [2].

Rezulta :
( . 11
Ay =e*"2(A  cosp,T, By sinp;T, )~ Fy -
P2 \ks kp »
3 (3.857)
. 1 1
B, = S (Asinp;T, + B, cosp, T, )- Fn(—— - —)
ks kp

Aceste relatii, prin inlocuirea lui A; i By din (3.827), devin:
Ay= Xoa1+voaz-a3 B,= Xpa4+vpas-as (3.86)

unde:

r

1 .
a;=—=¢ ~ha (&COszTz p; sI p1T2)>

P2
1 1 1
;P 2 s P (3.86)
1 .
ay =B—e T (&Slﬂ piT, +P1003p1T2)>
1

: 1 1
a5 = Le “sinpT,; ag= Fn(— _]
| P ks kp

La sfarsitul angrendrii unipare, adica dupa perioada Tz, cand t=T;, x=x;, X=vy,

vom avea .
x;= e (A, sinp,T; +B; cosp; Ty) + Fy(1/Ks-1/Kp); (3.87)
X, = e [(Agpr-Ba&) cospaTi-( Agg +Bspy) sinp; Ti] (3.88)

Substituind valorile lui A, si B, din (3.86) se obtine :

98

BUPT



Capitolul 3 Vibratii i vibropercutii in angrenaje

X1=Xob1+voby+b3=f}(x¢,vo) (3.89)

X 4= Xobs+vobs+bs=f)(x¢,v0) (3.90)
unde:

b= e'ﬂ'(a4 cosp,Ti+a; sinp, T));

b= e{Tl(as cosp,T+a; sinp; T)); (3.897)

bi=a¢- e“;’Tl(a(s cosp,Ti+a; sinp; Ty);

s
be= €' [(a1pr-as&) cosp,Ti-( ai€ +ay0'q) sinp; Ti;

bs= ™" "[(axp2-asE) cosp; Ti~( a2 +aspy) sinp; Ti]; (3.90)

be= € '[(agpa+asf) cosm 4T +( aek, -asps) cosps Ti];

Migcarea va fi periodicd, cu pertoada T,, numai in cazul in care conditiile
initiale satisfac egalitatile:

Xo=X1 §1 X, = X, (3.91)
Substituind valorile lui x; §1 X4 din (3.89) 51 (3.90) in (3.91) se obtine:

Xo=(b3-b3bs+b,bg)/(1+bbs-bi-bs-bybs) (3.92)

X g =(bs-b1bst+b3bs)/(1+b1bs-b;-bs-brby) (3.93)

Prin urmare in cazul dat existd o singura miscare periodica. Pentru

stabilitatea acestel migcari este necesar ca determinantul [1]:

aPms bo g (3.94)
b1 by -Ss
unde:
b11=i=b1; b12=—f—2=b4;
X
) ’;0 N (3.94%)
Lb21=X—01=b2; b22=§;2‘=b5

Se obtine o ecuatie de gradul doi in s:
s?-(by+ bs)s+(b;bs - bybg)=0 (3.95)

Miscirile periodice ale sistemului sunt stabile daca toate radacinile
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ecuatiei caracteristice sunt in modul subunitare:
|sil<1 cui=12 (3.96)
Aceste conditil devin, in cazul unei angrenari perfecte si avand c=ct.:

{\blbs ~bybyl(1;

3.97

inlocuind valorile luibs, by, bs, bssi bs din (3.89°) si (3.90°), se obtine in final:

(2+&+p—2]005(a1 + az)J

p -
2 P (5T 4ot (3.98)

N | —

—[&+p—2—2)cos(oc1 -a,)
P2 P1

care reprezintd conditia stabilitatii determinata prin relatiile (3.627) 51 (3.76°)
3.4.2.2. Coeficient de amortizare diferit pentru cele doua faze ale angrenarii

Introducand rigiditatile angrenarii bipare §i unipare [1] ecuatia diferentiala

a vibratiilor rotilor dintate (3.57) va fi:

2 x = F (3.99)

1E(t)=Ep = 21/513— , pentru 0<t<T, (3.99°)
M ey

k,(t)=kg.;

9 E.:(t) = &S = DZ kS . pentru T2<t<TZ (399»)

red

_F ks
LF(t)— M req (1 kD]

Ecuatia (3.99) se poate scrie, pentru cazul angrendrii bipare §1 unipare:
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% +2D,pX + pix =0 (3.100)

% +2D,p,X + paX = En (l- kSJ (3.100%)
red kD

Solutia ecuatiei (3.100) este de forma:
X(t) =Aox;(t)+Boxa(t) (3.101)
unde: Ao, Bo sunt constante de integrare, care se determina din conditiile initiale,
1ar x,(t), Xa(t) sunt solutii fundamentale, liniar independente.
Se admite cd cele doud solutii x;(t) si xp(t) alcdtuiesc un sistem
fundamental normal, adica la t=0.
x,(0)=1 %,(0)=0
x,(0)=0 %,(0)=1 G.102)

Daci se noteazi x(0) = Xq, si X(0) = X, atunci constantele de integrare vor fi:

Ap=Xo; Bo=X; (3.103)

Solutiile fundamentale sunt de forma: (3.104)

{xl(t) = e'éDt(A1 cosa,t + By sin ot); (3.105)

X, (t)= e_gst(Az cosa,t + B, sin ot)

unde: a, =p;Dy D, =,/1-D? (3.105)

Constantele de integrare A , B ; se determina in conditiile initiale:

A1=1; A2:O; B1=£D/oc1; B2=1/0L1 (3105”)
In cazul angrendrii bipare solutia ecuatiei (3.96°) devine:
- D, +%, .
x(t)=¢ th(xo cosat + XoP1Pz ¥ Xo gy alt) (3.106)
0

Prin derivarea acestei expresii se obtine:

2 2 ;
x(t) = e_éDt{xo cos ot - xopl(DZ +DD1 )+ D% sin alt] (3.106%)
1

Solutia generald a ecuatiei (3.96”), pentru cazul angrendrii unipare este de

forma:
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x(t)=e*s'(A, sin oyt + B, cosa,t)+F, L (3.107)
ks kp

unde: o = p2 Dy
Constantele de integrare A; si B, se determina din conditia de continuitate

a miscarii §i vitezei in momentul trecerii de la angrenarea bipara la angrenarea

unipara §i ele sunt de forma:

A, =Xpa; +Xpa, —az.;
2 . 041 .0 2 3 (3.108)
B2 = Xoa4 + Xoas _a6
unde;
( ( 2 2
a =Le éDTHDZ coso;T, P (1+D;] D; sino Ty p;
D, \ P2 Dy) Dj
a, =Le T2 Lcosoan2 +&[1 ﬂ)sin asz}
D, | P2 D, P2
la,=2zp | L L} (3.108)
Dl ks kD
a4 = DLe >T2(D, cos o, T, + D, sin oy T, )
1
1 EpTy o 1 1
ac=—-=¢ P 2gsino;T,; ag=F|— —
{

Daca se noteazi, la t=T,, x(t)=x;, si X(t)=X;, se vor obtine solutii de

forma (3.89) si (3.90) in care coeficientii b; sunt:

(bl =g %sh (a;sin o, Ty + a4 cosa, T, );

b, = e”5sh (a,sina, T, +ascosa, Ty );

by =¢""(aya, ~ asEs)cos o, Ty~ (arég + a0, )sina,Ti];

bs =e =" [(aj0; —asEg)cosa, Ty - (ar&s +asay)sina, T l;

Lb6 =g o8t ;(a3§s + a6a2)sin a,T) — (330‘2 + a6§s)0050‘2T1]
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Coeficientul amortizarii &, variazd ca si rigiditatea k(z), conform
figurii.3.16.
Ewl

Ep
g —_
Es -

Fig. 3.16. Variatia coeficientului de amortizare
functie de fazele angrenirii [1]

Asadar, si in cazul cand coeficientul amortizaru difera de la o faza la alta
a angrendrii, raimanand insa constant in interiorul acestor faze, existd o singura
migcare periodica. Stabilitatea acestei miscari este realizatd numai dacd sunt
indeplinite conditiile (3.97).
In acest caz conditiile de stabilitate vor fi:

| bibs-bybg | =e 2EpT2+EsT1) < . (3.110)

Deoarece, ET,=EpT,+EsT, in final conditia de stabilitate este:

([ ( ) 3
o+l D
1+—% |+1|cosf; -
2Jo{ D ) } B
o, (P +e D (3.111)
o+l D?
1+—%-1|cosP
|2Vl D} j 2]
unde:
PR
kg
1B, =pDT, [~ 1Wa +(2-¢)]; (G.1117)

B, =p,DiT, [(8 - 1)\/5 -(2- 8)]

L

Daci se neglijeazd amortizarea, atunci D,=0 §1 Di=1, 1ar ecuatiile (3.111)

si (3.76”) devin 1dentice.
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3.5. VIBROPERCUTII iN ANGRENAJE
3.5.1 Conditiile de aparitie a ciocnirilor

Dupa cum s-a aratat anterior, abaterea pasului de bazi, in cazul in care
deformatiile elastice ale dintilor sunt neghjabile, conduce la ciocnirea de muchie
sau mediana.

In raport cu abaterea pasilor de baza si deformatia elastica a perechii de
dinti care nu participa la ciocnire, contactul intre perechea de dinti care intra in
angrenare se poate produce, fie in afara linier de angrenare, fie pe limia de
angrenare.

Teoretic abaterea pasilor de bazi este nula si in acest caz intrarea si iegirea

din angrenare se face pe linia de angrenare (fig.3.17a))

a) AP0 102

'inmﬂl\sz \}\%\ Sl

mese X G 6N
%

' MOt
Oz.s(w2

iegirea din S2
angrenare

Fig. 3.17.a). Abaterea pasilor masurati pe cercul de baza (Ap=0)

In cazul in care contactul se realizeaza in afara liniei de angrenare (fig.3.17.b)),
b) AP>O

Fig. 3.17.b). Abaterea pasilor masurati pe cercul de baza (Ap>0)
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ciocnirea se numeste ciocnire de muchie si se produce cand:

=8¢ +Apy >0 (3.112)
unde:

do este deformatia statica de compresiune si incovoiere, a perechii de dinti

anterioare, in momentul ciocnirii perechii de dinti din spate, in m.

Apy este abaterea pasilor de baza, in m

ApPy=Pb2-Poi (3.113)
Ciocnirea de muchie se produce chiar daca py,< pw,cu conditia ca:

Po1<60+ P2 (3.1127)

In cazul in care contactul se realizeazi pe linia de angrenare (fig.3.17.¢))

c) Ap<O . 02
intrarea ik\ m “/Sl/\
_3\_‘

AN

angrenare G \ N
o0 1
2
iegirea din S2 0)2‘\{0
angrenare C \ G 5 \

Fig. 3.17.c). Abaterea pasilor masurati pe cercul de baza (Ap<0)

ciocnirea se numeste ciocnire mediana si se produce cand:
8=8¢+App>0 (3.114)
adica, atunci cand este indeplinitd conditia ca:

Po1<80+Pr2 (3.115)

Rezulti ci la ciocnirea mediana perechea de dinti aflatd in spate intrd pe

linia de angrenare cu jocul:

51=—5 (3.116)

Acest joc se mentine pAnd cind perechea anterioara de dinti iese din angrenare
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Daca abaterea pasilor de bazi este relativ mici in comparatie cu
deformatia elasticd a perechii de dinti anterioare, adica

| Apd < & (3.117)

In aceasta inegalitate, daci se considerd, §,>>0 s1 Apy=pu1-Pv2 , rotile se
presupun "precise”.

Inegalitatea (3.117) este echivalenta cu inegalititile:

Pb2-80<Pb1<Pv2+30 (3.117°)
care, comparata cu (3.112’), arata ca si in acest caz va avea loc ciocnirea de
muchie a dintilor care urmeazi sa intre in angrenare. De asti data intensitatea
ciocnirii nu este atdt de mare incit perechea de dinti anterioara si iasi din
angrenare. Prin urmare, daca sunt indeplinite conditiile (3.117’), angrenarea
bipard este urmata periodic de angrenarea unipara s§i invers. Se realizeazi, in
acest fel, legea de variatie cunoscutd a rigiditatii K,. Daca nu sunt indeplinite
aceste conditii, adica:

Pb2t80 <Pv1<Pp2-00 (3.118)
atunci se va produce ciocnirea mediana sau ciocnirea de muchie. Intensitatea
ciocnirii de muchie este Insd mai mare, astfel incat perechea din fata iese din
angrenare. In ambele cazuri, de-a lungul intregului segment de angrenare, in
contact se afla o singura pereche de dinti.

Rezulti ca in cazul ciocnirii mediane angrenarea va fi totdeauna unipara,
deoarece in zona angrenarii bipare se afla in contact numai perechea de dinti din
fata, pe cand ciocnirea de muchie poate pastra ambele faze ale angrenarii sau
poate elimina §i ea angrenarea bipard, prin scoaterea din angrenare a perechii

anterioare de dinti.(fig.3.18)

Angrcnaré Angrenarc An.gl'cnarc
unipara bipara si unipara unipari

Py € Pr2” 00 |Pb2-80 ﬁ[’h2+80 Py > Pra ™ 80
' Ciocnirea de muchie Ciocnire mediana

Fig. 3.18. Domeniile de existenta a ciocnirilor
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In momentul ciocnirii de muchie roata motoare isi decelereaza miscarea,
in timp ce roata condusd 1isi accelereazi miscarea. La ciocnirea mediana
fenomenul este invers, ceea ce duce la intensificarea efectului de soc la intrarea
in contact a dinfilor.

Ciocnirea de muchie are loc la intrarea in angrenare a perechii de dinti
urmatoare, in timp ce ciocnirea mediana se produce la iesirea din angrenare a
perechii anterioare de dint.

Raportul real de transmitere, conform legii angrenarii (notatiile sunt cele
din figura 3.20), va fi:

_ OIC. _ OIC+CC,>iT (3.119)
0,C 0,C-CC

e

avand o variatie sinusoidala.(fig.3.19.)

¢ 3 I
wy= 1(

W™ 1(,0~

T2

g

i
o

Fig. 3.19. Variatia raportului de transmitere real

3.5.2. Ciocnirea de muchie

3.5.2.1. Viteza de ciocnire

La ciocnirea de muchie punctul de contact dintre dinti se afla in afara

liniei teoretice de angrenare.

Pozitia punctului de ciocnire S,', se poate determina in functie de razele

de curbura si unghiurile de rotire ale rotilor, (fig.3.20), cu urmatoarele relati [4]:

107

BUPT



Capitolul 3 Vibratii §i vibropercutii in angrenaje

PIYI=P2Y2 (3.120)
‘Y: E
= (3.121)
unde:
p
=2 (p, +p,) (3.121°)
P4
Rezulta:
2% 29
n=P2 _=\/___p2 (3.122)
pp v a 91(91+P2)
. @))
Tb2, }
!
\l '--/a Y2
~_ | T
~. C’ K>
\\ —_ Y% Yz , }/(2
~ o 2_’ ?\a" l>"\/>/
% i C \n -t
AK) IS .
K1 o 4 N
()1 I'h;

Fig. 3.20. Ciocnirea de muchie

Viteza de ciocnire a celor doi dinti, vk, este diferenta dintre proiectiile

vitezelor punctelor de contact, situate pe cele doua pofile, pe dreapta K',C :

Vi=01Tp1-021 52 =02P2(Y1172) (3.123)
unde:
{‘lem = ,Tyy ) 6123
rt;z = rb2[1 - (Yl + Yz)tgaez]
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Inlocuind (3.121) si (3.122) in (3.123) rezulta:
Vi = 0,+/20a (3.1237)
Considerdnd cé rotile aflate in angrenare se rotesc uniform, timpul 7 in

care roata condusa se roteste cu unghiul y, , adica atunci cand punctul S’, va

ajunge pe linia teoreticd de angrenare, se poate determina cu relatia:

Y2 1 (26

T = |[== 3.124
®, o,Va ( )
Din relatiile (3.121) s1 (3.123), rezulta ca:
Vk—=a.02Y2 (3 125)

Deoarece vy este proportionald cu y;,atunci din ipoteza migcarii uniforme a rotii
conduse, rezultd ca la apropierea punctului de contact al dintilor de linia
teoreticd de angrenare, diferenta dintre proiectiile vitezelor pe normala la profil

scade uniform in timpul 7 cu valoarea vg.

3.5.2.2. Forta percutanta

Acelasi efect se poate produce daca, in procesul socului, independent de
interactiunea de forta a dintilor, masa m; a rotii conducatoare este incetinita sau
masa m, este accelerata, prin aplicarea unei forte [22]:

Fi=mw/t (orientatd in sens opus migcarii acesteia) (3.126)

F,=myvi/t (orientata in sensul migcérii acesteia) (3.127)

Ecuatia diferentiala a migcarii este de forma:

Myeq X +Hkx=F(t) (3.128)
unde:
( mm,
Mg = o
d 1T (3.128")

\Y
LF (t) = Myeqd _T—k"
Solutia va fi de forma:

x=C;cos pt+C,sin pt+x¢ (3.129)
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Solutia particulard se determina din considerentul ca amplitudinea deplasarii
relative este proportionald cu amplitudinea acceleratiei:

X= -p*Xo (3.130)

Tinand cont de (3.128), sau (3.129)rezulta:

Xe= -X/p’= -wi/p’t (3.131)
Constantele de integrare se determina din conditiile initiale, adica la t=0, x=0 si

X =vy, rezultand:

Ci=vi/p’t; Co=vi/p (3.129%)
Solutia ecuatiei diferentiale (3.128) va fi:
\ .
x=lk7 (cos pt -1)+ —& sin pt (3.132)
P Q4

In ipoteza deformatiilor elastice, forta percutanta, se calculeaza cu relatia:
: Vi m
Fp=k.x=v, /kim 4 sin pt ——1;—kr°—d(l—cospt) (3.133)
Ky
Valoarea maxima a fortei percutante va fi pentru X=0, adica pentru valorile lui t
determinate din ecuatia:
tg.pt =pT;

: : : 3.134
respectiv t= l(arctg.pt + JTt), 3=0,1,2,... ( )
p

Forta percutantd maxima va fi:

Fp max ~—

J1+pit? -1
= vy KM g ‘;T (3.135)

Avand in vedere relatiile (3.123”) si (3.124), rezulta:

2 2
Fp = ared | [] 4 ‘;5 K 4 (3.136)
26 ViMyeq

Comparand relatiile (3.135) cu (3.136), rezultd ca ele difera prin factorul:

[ 22
a-VI+p e ol (3.136")

pT
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Se vede din reprezentarea grafica a acestei functii, ca pentru valori mici ale lui
t,adicd viteze de ciocniri mari, factorul A tinde spre 0, iar la valori mai mari ale

lui 7, adica viteze de ciocniri mici factorul A tinde spre 1.(fig. 3.21)

R

1 —

A
T

Fig. 3.21. Variatia factorului adimensional A [4]

3.5.2.3. Ciocniri de muchie slabe

In cazul in care forta percutantd are valori comparabile cu cele ale
celorlalte forte care apar in procesul angrenarii, acestea din urma nu mai pot fi
neglijate. Procesul de ciocnire care are loc cuprinde doua faze:

a)faza de deformare, caz in care viteza finalda va avea aceeasi valoare
pentru ambele roti dintate.

b)faza de revenire, caracterizatd prin faptul ca flancurile dintilor aflati in

contact se destind si is1 modifica vitezele.

Forma curbei de histerezis in cazul ciocnirii a doud corpuri se poate
aproxima prin doud drepte inclinate sub unghiuri diferite fatd de abscisa
(fig.3.22),unde k; este rigiditatea perechii de dint1 percutanti in prima faza, iar ki

rigiditatea in a doua faza. [2]

I
F A

I o~
Mﬂ"
o

e e

/’"’”‘”‘ I

XmaxX| TX? %[ X

Fig. 3.22. Curba de histerezis [2]
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Ecuatia diferentiald a migcarii in faza de deformare este:

. Kk
UL (3.137)
m m

red red

Tindnd seama de conditiile initiale, adica la t=0, x=0, X=vj, solutia ecuatiel

diferentiale este:

m . k F
Xx=v, |[—%sin_|——t+-"|1-cos Ky t (3.138)
kl nhm kI nhm

Aceastd solutie este valabild numai pentru X >0, avand un maxim la X=0:

xmax=]—(1—(Fn +|JF? +klmredvi) (3.139)

I

Pentru faza de revenire ecuatia diferentiald a migcarn este:

2
5<+kIR X = Fy (3.137°)
M req M eq

Solutia, in acest caz avand de forma:

k
x=(xmax— F“z)cosR Lt+ F“2 (3.138’)
k;R m.4 kR

unde

X~ corespunde valorii anterior determinatd, admitind cd originea

timpului pentru cea de-a doua faza corespunde cu inceputul sau,

R= \/%—; - coeficient de restituire. (3.140)
1
Deformatia totala a flancurilor, la sfarsitul fazei a doua, cand x=0, va fi:
X=X|= kzll;nz — X max (3.141)
Pentru ca si nu se produca saltul inapoi este necesar ca x>0,adica:
fg E, +JF2 + ki oqvi (3.142)
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In cazul corpurilor perfect elastice (R=1) inegalitatea (3.142) nu mai este
valabild, astfel ca intotdeauna va exista saltul inapoi la ciocnirea lor. Din relatia
anterioara rezultd viteza de ciocnire vy, la care nu exista saltul inapoi:

2
2F,Vv1-R
R? kpm 4

Vi(

(3.143)

Aceasta, impreuna cu relatia (3.123”), permite sa determinam pe §, iar

apoi, abaterea pasilor de baza.

3.5.3. Ciocnirea mediana
3.5.3.1. Analiza procesului de ciocnire

Ciocnirea mediana se produce daci este indéplinité conditia (3.112) sau:

1= -0= -(8o+Apyp)>0 (3.144)

Contactul dintre perechea de dinti care intrd in angrenare se produce pe
linia de angrenare in momentul iesirii din angrenare sau dupa iesirea din
angrenare a perechii anterioare de dinti.

In timp ce viteza la ciocnirea de muchie depinde de:

- viteza unghiulara a rotii conduse ©,;

- de eroarea redusa 9,

- de raza de curburi a profilelor in punctul initial al ciocnirii,
viteza la ciocnirea mediana se poate determina numai in urma studiului migcarii
rotilor in procesul de iegire din angrenare, ceea ce inseamnd ca ea depinde de
masa rotilor dintate si alti factori dinamici.

Datorita deformatiei statice 8, a perechii anterioare de dinti si jocului 3,
dintre profilele perechii urmatoare de dinti, din momentul inceperii contactului
de muchie al perechii anterioare de dinti in punctul S, s1 pand la intrarea in
angrenare a perechii de dinti urmétoare, deformatia perechii anterioare de dinti

scade continuu (fig.3.23).
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Fig. 3.23. Ciocnirea mediana

Pozitia rotilor, in momentul inceperii contactului de muchie a perechi
anterioare de dinfi (punctul S,;) se considera drept pozitie initialad. Neglijand
termenii infinit mici de ordinul unu si doi fatd de unghiurile de rotatie @, si ¢,
Abramov [4] stabileste urmatoarea relatie pentru a putea determina modificarea

deformatiei dintilor:

a
AW:(rb2(P2'rb1(Pl)+5 o (3.145)
unde:
a'=§1—(p1 +,) (3.146)
2

Ecuatiile diferentiale ale miscérii in perioada iesirui din angrenare
(inaintea percutiei perechii urmatoare de dinti) sunt:

519, =M, - klrb1(50 - AW)-;
. (3.147)
J2%, =K1y (50 - AW) -M,
unde:
k,este rigiditatea dintilor la contactul de muchie;

M; , sunt momentele statice aplicate rotilor
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Deoarece:
M) /tp1=Mup/te2=Fi=ki 8, (3.148)
prin integrarea ecuatiilor (3.147) si avand in vedere c3, la t=0, ¢,=9,=0, ¢,=0,

(, =2, s€ obtine:

PR P J J
LL(PI"’ 2(p2=1c01+—2c02
< Tp1 y) Ty1 Tp2 (3.149)
J J J J
_l_q)l + _2_(p2 = £_1.(Dl -+ _g_(ont
 Tol Tpz Th1 Th2
Introducand notatiile:
P1=01t+y1; 270201y (3.150)
din (3.149) se obfine:
Jor m,r
yy=—2ly=-—202y, (3.151)
J1To2 m Ty

Cu aceste relatii si tinAnd cont de (3.150), a doua ecuatie din sistemul (3.149)
devine:

J2y2= -kll'bzAW (3 152)

A 1a < ) 2 22

Avand in vedere ca y;<m;t, se poate aproxima ¢, = t".

Din raportul de transmitere, 1y =0ay2, §i tindnd seama de (3.150), se
poate scrie:

Too@2-Tor 1 =[ (M1 +m2)/m; Jrezy2 (3.153)
Relatia (3.152) se scrie:

k; kla'

y, =- oft® (3.154)

¥, +
M peq 2m2rb2

Solutia acestei ecuatii, cunoscand conditiile initiale, la t=0, y,=y »=0 este:

a o’m B2t2
y; = 4 1-cospt——— (3.155)
2 2
B m,1y,;

unde:
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k
Bt =—L (3.156)
M peq
Din relatiile (3.145) 51 (3.153) s1 egaland cu (3.15) se obtine:
)
ao
AW=B—21(1—coth) (3.157)

Valoarea lui t=t; , care corespunde cu iesirea din angrenare a primei
perechi de dinti, considerand ca perechea urmatoare de dinti inca nu a intrat in

angrenare, se determind din (3.157), pentru Aw=38,. Obtinem:

a o]

1 5oB°
t, = —arc.cosf 1 - oP (3.158)
p
Valoarea lui t=ty, la care intrd in angrenare perechea urmatoare de dinti,
considerdnd ca prima pereche de dinti inca nu a iesit din angrenare se determina

din (3.157) pentru:

Tp1 Q1 - [h2(P2=0) (3.159)
Avand in vedere relatiile (3.154) 51 (3.157), rezulta:
Aw=(a'0,°t*/2)-8, (3.160)
Prin egalarea acestei relati cu (3.157), in care t=t,, se obtine:
' 2 (02,2
amy [Pt -
57 ( 2x+cos[3tx—1}—81 (3.161)

Din aceasta relatie rezulta valoarea lui t,.
Pot exista doua cazuri [4]:
a) o<ty
In acest caz sunt trei faze:
- angrenarea unipara a perechii de dinfi anterioara;
- miscarea rotilor care nu sunt in angrenare;
- ciocnirea perechii de dinti urmatoare.

In prima fazid migcarea rotilor este descrisa de ecuatiile (3.147) solutia

(3.155) fiind valabila pentru: 0<t<t,.
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In faza a doua roata condusid se miscd cu deceleratia &;, iar cea

conducatoare cu acceleratia unghiulara g,. Valorile acestor acceleratii se pot

determina cu relatiile:

M, F .
€= 7, —mr; ==¥20
2Tp2
F ) (3.162)
€ = =¥10
m Iy,

La inceputul fazei a doua, la t=t,, distanta dintre profilele perechii de dint

urmatoare va fi:

m, + m
AS=81- (rbl(pl-rbz(p2)=81+rb2y20 lm 2 (3]63)
1
Durata fazei a doua se determind din conditia:
(y1 olbi- y 20 I'bz)t2+ 1 /2(81rb1+82rb2)t22=AS (3 164)
Avand in vedere (3.152) si (3.162) ecuatia (3.164) devine:
. mp+m m, + m
t2 — Ty ¥ a0 ——> 1ty = 8y + Ty Yo — (3.165)
2mred m my

La sfargitul fazei a doua, adica t=t;, se produce ciocnirea mediana a
dintilor, a cérei viteza este:
F m, +m
1 2 :
Ve=——t, - Iy2Y 20 (3.166)

red m 1

Ecuatiile migcarii in faza a treia sunt:

{qual = M — KoTp; (o101 = To292 )5 (3.167)

T2 = My + Ko, (1101 = Tp202)
unde:
@1, sunt unghiurile de rotatie ale rotilor, calculate la inceputul fazel a
treia, t=t,
k, este rigiditatea perechii de dinti la contactul median.

Deoarece forta pe dinti este data de relatia:

F=k2(rb1(p1-rb2(p2) (3 N 68)
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ecuatiile (3.167) se pot scrie:

.k k
Fe—2F=—LF (3.169)

red red

Solutia acestei ecuatii, pentru conditiile initiale, la t=0, ¢,=(,=0, (-

2 (2)=V,, respectiv, F=0, F:kZVc, este:

: k
F=v.yk,m_, sin /mz t+Fn(l—cos /r:z t] (3.170)
red red

Forta va fi maxima este pentru valoarea argumentului data de expresia:

k2 V¢ k2mred
=2 t=- VF (3.171)
n

m

red

Valoarea maxima a fortei este:

Fra=F, + yE2 + vik,m (3.172)

b)t<ty

In acest caz se disting urmitoarele faze:

- angrenarea unipara a perechii de dinti anterioara ,inaintea ciocnirii

perechii urmatoare de dinti,

- angrenarea bipara, inaintea iesirnn din angrenarea a perechii de dinti

anterioara;

- angrenarea unipara a perechii de dinti urmatoare(dupa iegirea din

angrenare a perechii de dinti anterioara).

Miscarea rotilor este descrisa de ecuatiile (3.147), a caror solutie (3.155),
este valabild pentru 0<t<t,. La momentul t=t, se produce ciocnirea mediani a
perechii de dinti urmatoare, cind perechea de dinfi anterioard se afla inca in
angrenarea de muchie, iar acceleratiile €, i €, sunt nule. Viteza de ciocnire va fi:

m, +m,

Ve=(@1+ Y10 )o1-(02F Y 20 )lb2= - —l—m———rbz}"zo (3.173)
1

in faza a doua, in angrenare se afld doud perechi de dinti. Deformatia

perechii de dinti anterioara va fi:
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rbz(‘ﬂztx +Yoo t+ (Pz)‘ rb1(0)1tx +Yi0 t (P1)+

Wi=00~|a 5
E(‘th +Y10 + 1)
Deoarece:
A®=00—W1 ; P1x=Ditx+Y10 ; P2=W2tx+Y20
rezultd deformatia perechii urmatoare de dinti:
Wo=Th1 P17 Th22
Pentru momentul ciocnirii exista relatia:
01 = p1®P1x ~ Tb2P2x
astfel in cat formula (3.174), devine:

wW1=80+01~(Tb2P2-To101)-(a"/ 2)(@1tcty 10+ @r)

Ecuatiile diferentiale ale migcarii sunt:
Jig1 =My — Kty Wy =Koty Wy
{Jzaz =-M, +kjrpo W +kotpow)
unde:
M;=Krp160 M,=Ki1r110
Daca se introduc notatiile:
¢ =0t +27;

Din (3.176) si (3.178) rezulta

(Pz =(02t+z2

k,d k,+k
. 101 1 2
Zy, = + (rblzl - rb222)+
mylyy, Myl
k,a 2
1
- (@pty + Y10 + O1t; + z,)
2m, 1,

Solutia acestei ecuatii diferentiale este de forma:

Yoo —B .
Z) = A(l—cosat)+ Y20 7 7 gin at + Bt + Ct?
a

unde o’=(k;+kz)/Mreq
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Constantele de integrare se determina din conditiile initiale, la t=0, z,=0,

Z =Y 10, 1 au expresiile:

( k am
C:= 1 red p B=2 .
k, +k, 2m,1, o Ch
< . (3.180”)
A = kl mred 61 a_mlzt‘ LMC
L kl+k2 mzrbz 2 ) kl+k2
Forta pe dinte este:
m, +m
F =k, (t19) — 1,292 ) = —k,Ty,2, ITA (3.181)

Durata celei de-a doua faze, t, , se determina din (3.176), punind conditia ca, la

t=t,, w;=0, adica:

m, +
1

unde z, are valoare data de relatia (3.180), pentru t=t,.

Uniformitatea rotatiei rotilor dintate, in procesul angrenarii de muchie a
primei perechi de dinti, este putin conturbatd in cazul maselor mari, adicd ne
situdm in primul caz. Viteza de ciocnire se obtine din relatia (3.166), in care se

neglijeazd Y,q si se substituie valoarea lui t;, avand in vedere (3.158).

Faza a treia este descrisa de ecuatiile:

{Jlfl'h =M, - Fyry,) _k2rb1(rb1(pl R YA ); (3.182)

T5%5 = =M, + Foryy =Kty (55101 — 1295 )
unde Fy este forta pe dinti la sfarsitul fazei a doua s1 se determina pentru z,=2z5,
din relatia (3.181).

Se introduc notatiile:
P1=0t+uy; Pr=0,t+uy (3.183)
u=u=0, U,=z, U, =22 (3.1837)

In acest caz ecuatiile (3.182) devin:
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ii2+—k2 u _K-F
m

(3.184)

red

m 2 rb2
Solutia acestei ecuatii este

F-F m k
u, =—2—=" r'“’(l—cos 2 t]+220\/n;(”" sin\/ ks t (3.185)

m,r, 2 m,_, 5 m

rwed

Forta in angrenare va fi:

F=Fo+k2(rb1(p1-rbz(p2)=(Fo-k2rb2u2)(m|+m2)/m1 (3 1 86)

avand valoarea maxima:

F =ﬁ+$ﬁ—ﬂf+hhﬂ%h”@kf (3.187)

max 2720
ml

3.5.3.2.Ciocniri mediane slabe

Pentru simplificare, in cazul ciocnirii mediane slabe, se considera ca
perechea din fata iese din angrenare instantaneu si deci in momentul decuplarii
distanta intre profilele active ale perechii din spate este egala cu jocul 3.
Profilele dintilor se deplaseaza de-a lungul liniei de angrenare cu vitezele:

vi=vt(M/J Dt V2=v-(My/I))rpst (3.188)

unde

V= Tp10) = Tp2®75

M, =F ;. (3.188’)
M, =F 1,
Viteza relativa, adica viteza de eliminare a jocului, va fi:
F
V0=F“t+F“t= -t (3.189)

m, m, m

red

Jocul §; se elimina in timpul:

ty = _2_61_I_nﬂ (3.190)
V F
n
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Viteza de ciocnire 1n acest caz este:

F
VC = n t() =

m

25, F
Lo (3.191)

red

red m

Ecuatiile de migcare a rotilor dupa ciocnire, in faza de deformare, sunt:

J101 =M; - kW, .;
{ 1“1 1~ KWl (3.192)
1207 =M, + kw1,
unde w; este deformatia dintilor, definita prin relatia (3.175).
Ecuatiile (3.192) se pot scrie:
e l(I Fn
W, +——w, = (3.193)
m m

red red

care la momentul initial, t=0, satisface conditiile initiale, w,=0, W 5 =Ve.

Se constata ca ecuatiile (3.193) si (3.137) sunt identice.

Viteza de ciocnire, la care nu exista saltul inapoi, trebuie sa indeplineasca
conditia (3.143). Din relatia (3.191) se poate determina valoarea jocului §;, la
care nu se produce saltul Tnapoi, dupa ciocnirea mediana:

zgﬁ-Rﬁ

5,(.
™ R¥%,

(3.194)

3.5.4. Vibratiile rotilor precise

Daci este indeplinita conditia (3.117.), rotile se numesc precise. In acest
caz se produce ciocnirea de muchie, cu pastrarea angrendrii bipare §i unipare,
deoarece intensitatea ciocnirii este mica si nu duce la scoaterea din angrenare a
perechii din fata.

Ecuatia diferentiald a migcarii, stabilitd in cazul vibratiei rotilor dintate
provocate de rigiditatea variabila a angrenarii, raiméane valabila g1 in acest caz.

La momentul t=T,, 2T,,..., au loc ciocniri de muchie, astfel incat viteza

unghiulara a rotii conduse creste, iar a rotii conducétoare scade. Daca nu se fine
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cont de elasticitate arborilor, atunci reducerea vitezei de deformatie este egala cu
viteza ciocnirii de muchie:

A%=- vy (3.195)

Influenta elasticitatii arborilor gi participarea la angrenare a perechii de
dinti din fata, se 1au 1n considerare prin introducerea unui coeficient de atenuare
a socului y, [1] astfel incat relatia (3.195) se poate scrie:

AR=-yvi (2.195")
in care viteza de ciocnire vy este dat de expresia:

Vi= 02+/28a +X i (2.196)

Primul termen este viteza la ciocnirea de muchie, determinata din conditia
cd in momentul ciocnirii nu existd vibratn ale rotilor dintate, iar deformatia
primei perechi de dinti este .

Al doilea termen reprezinti valoarea lui X in momentul premergator
ciocnirii. Datorita rigiditatii mari a dintilor, timpul in care X se modifica cu
valoarea

AX = -y, ~/28a — Y, (3.197)
este mic in comparatie cu intervalul de timp dintre ciocniri T,, $1 de aceea se
poate considera cd ciocnirea de muchie se produce instantaneu, adica
schimbarea vitezei de deformare se face prin salt. Aceastd ipotezd permite
rezolvarea problemei vibratiilor rotilor dintate prin rezolvarea ecuatiel

diferentiale de ordinul doi cu coeficienti periodici.

3.5.4.1. Rezolvarea ecuatiei diferentiale omogene cu coeficienti periodici

Se considera ecuatia diferentiala [5]:

X+28x+q(tx =0 (3.198)
Se cautd o solutie, astfel ca derivata sa in punctele t=T, 2T,..., sT,... sa
aiba salturi de forma:

x=ug+p dx/dt (t=sT-0) (3.199)
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unde v, - constante arbitrare
s - numere intregi
Fie x(t) $1 x»(t) doua solutii independente ale ecuatiei diferentiale (3.198)
in interval 0<t<T, care satisfac conditiile:
x,00)=1, x,(0)=0;
X,(0)=0; x,(0)=1 (5.200)

In acest fel se poate considera:

x(t)=apx;(t)+ bexy(t) (3.199’)
unde ay, by, sunt valorile lui x 1 X la t =0.

La inceputul urmatorului interval de timp, tinand cont de continuitatea lui
x(t) st formula (3.198) trebuie indeplinite conditiile:

{x(T)= agX;(T)+box,(T)=a,;

&(T) = ag(1+B);(T)+bo(1+ B, (T)+ v, = by

Solutia pentru urmatorul interval de timp este:

x(t)=arx;(t)+ bixa(t) (3.199™)

(3.201)

Deci pentru al (k+1)-lea intervalul se poate scrie:
{ak = xy = ay_X;(T)+ by x5 (T);
by =%y =ay_y (1+B)%;(T)+ by (1+B)x,(T) + vy
Se formeazad binoamele Ry de forma:

Rk=r1ak+ I'2bk k=0,1,2,... (3203)

(3.202)

unde ry,r, sunt numere oarecare.
Se aleg aceste numere §i un numdr oarecare, A, astfel incit sa fie
satisficuta egalitatea:
Ri=A Ry.1+15 v (3.204)
Avand 1n vedere (3.203) si (3.202) se poate scrie:
iy [ag 1% (T) + by %, (T)] +
1 [ay 1%, (T)+ bi_i%, (T)1+B) = Alna; +1by )

Din egalitatea coeficientilor lui ag.y, §1 by.1, rezulta:

(3.205)
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{rlxl(:F)+ r,(1+B)x,(T).= Ar, ;

rlxz(T)+ I, (1 + B)Xz(T). = Arn,

Acest sistem de ecuatii omogene in raport cu ry §i 15, admite solutii diferite

(3.206)

de zero, daca determinantul sistemului:
xl(T)_A XI(T)(I'*'B)
_ =0 3.207
(1) % (TN+B)-A 20
Dupa dezvoltarea determinantului se obtine:
[XI(T)X2(T)— Xz(T)*l(T)](l + [3) +
=[x, (T)+ (1 + B, (T)A + A% =0

Aceastd formuld se poate scrie, tinind cont de proprietatile

(3.208)

wronschianului solutiilor liniar independente x; §i X;:

AZAA + (1+B)e* =0 (3.209)
unde:
A=x1(T) + (1+B) X(T) (3.210)
Existd deci doud valori ale lui A care satisfac conditia (3.207). Acestea
sunt:
[A, - x,(T)]A, —x,(T)] = 1+ B)x, (T)%,(T) (3.211)
unde:
(ak == aOA [A1A2(A§" - A{‘"l)+ xl(T)(A{‘ - A§)]+
1~ 2
b
- _OA (A{‘ —Alz‘)xz(T)+ C,;
por (3.212)
a .
e I GO
b
0 [(Ai‘“ — Ak )— (A{‘ ~ Ak )xl(T)]+ D,
(A1 — Ay

Constantele C, D, au expresiile:
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< -

(C=L2(Q_V1(A¥—l A ey, (Al ak2)y
A -Ay . +vi (A -A))

po_ 1 [wlab-ag)ev(al-ak ) ] xm)
| AI-A L+ vi(A - A))

(3.212%)

Avand in vedere relatiile anterioare se poate face o analizi a rezultatelor.
a) Daca termenul liber al ecuatiei (3.209) indeplineste conditia:
0<(1+B) e**'< 1 (3.213)

adica produsul radicinilor este pozitiv, insd subunitar.

Pentru:

A |=21+B %, (3.214)
ambele radacini sunt complex conjugate, avand modulul mai mic decéat unu.
Deci:

A=p e Ay=pe™; p=,1+Ppe*'<l (3.215)

coso = A/2p

In lipsa salturilor (v=0) miscarea va fi asimptotic stabila, in timp ce in
cazul existentei salturilor migcarea va fi stabild (ax 1 by nu tind spre zero, insa
raman limitate).

Pentru:

A = 241+Be" (3.216)
ridicinile ecuatiei (3.209) sunt egale in valoare absolutd, insd mai mici decat
unu.

Daca:

2 A+BeT < ]<1+(1+p) ™, (3.217)
atunci radicinile ecuatiei (3.209) sunt reale, avind modulul mai mic decat unu.

Rezulti aceleasi concluzii cu privire la stabilitatea migcarii, ca §t in cazul
anterior.

Daca:

|A]=1+(14B) ™, (3.218)
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una din radacini are modulul egal cu unu si cealaltd mai mica decat unu.

Stabilirea migcarii depinde de valorile lui v,

Pentru vs=ct. §1 A>0, valorile lui ay si by cresc nelimitat, adicd miscarea
este instabila.

La vs=(—1)S‘ct. s1 A>0, migcarea este stabila.

Pentru vs =(-1)°ct. si A<0, miscarea va fi instabila.

Pentru v = 0 g1 A<0, sau A>0 miscarea este stabila.
Daca:

| A 1> 1+(1+p) e, (3.219)
atunci ambele radacini sunt reale, una fiind mai mare si cealaltd mai mica decat
unu. Miscarea este instabila in acest caz.

b) Daca termenul liber al ecuatiei (3.209) indeplineste conditia:

(1+p) > =1 (3.220)
atunci produsul radacinilor este egal cu unu.
Pentru:

[a]<2 (3.221)

ambele radicini sunt complex conjugate si au modulul egal cu unitatea.

Daca vs=0 atunci solutia este stabila. Ea va fi stabila si atunci cand vs=ct.
Daci valorile lui v, sunt arbitrare, atunci solutia poate fi atat stabila cat si
instabila.

Pentru:

A=2 (3.222)
miscarea este instabila atat pentru vg=0, cét i pentru vs=0. Numai cand xi(T)=1,
s1 X1(T)=%,(T)=0, migcarea va fi stabila.

Pentru:

A=-2 (3.223)

migcarea este instabild la vs=0 si vs#0. Numai pentru vs=0, x1(T)=-1, si

x1(T)=%,(T)=0, migcarea va fi stabila.
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Pentru:

|A]>2 (3.224)
radacinile sunt reale si distincte. Miscarea in acest caz va fi instabila.

¢) Daca termenul liber al ecuatiei (3.209) indeplineste conditia:

(1+B) e*T > 1 (3.225)
la orice valoare a lui A, solutia este instabila.

d) Daca termenul liber al ecuatiei (3.209) indeplineste conditia:

(14B) €*' <0 (3.226)
solutia este stabila daca:
| A l<(+B) e®T+ 1 (3.227)

Salturile proportionale cu valorile lui X (in momentul ce precede saltul),

deplaseaza zonele de stabilitate.
Daca lipsesc salturile, adica =0, solutia va fi stabila la:

| x1(T) + X5(T) | < 14T (3.228)
In cazul existentei salturilor, pentru stabilitate este necesar ca:

| x)(T)+(1+B)Xo(T) | < 1+(1+B) T (3.228")

3.5.4.2. Rezolvarea ecuatiei diferentiale neomogene cu coeficienti periodici.

Se considera ecuatia diferentiala:

X +2E X +q(t)x=F(t) (3.229)
unde F(t) este o functie cu aceeasi perioada T, ca 1 q(t).

Functia ciutata trebuie sa satisfaca conditia saltului (3.199).
Solutia ecuatiei (3.229), pentru intervalul 0<t<T, va fi de forma:

x(t) = apx;(t) + bexa(t) + X(t) (3.230)
unde x;(t) si X,(t) sunt solutiile ecuatiei omogene care satisfac conditiile (3.200),
iar X(t), solutia periodica particulara a ecuatiel neomogene.
Admitem ca [5]:

X(t) = O(t)+Cix () + Coxa(t) (3.231)
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unde P(t) este solutia ecuatiei (3.229), care este continua impreund cu prima

derivata a sa.
Constantele C; si C, se determina din conditiile:

x(0)=x(T); X (0)= x (T) (3.232)

rezultand:

¢, = [20)- ()], (1)-1]- [0(0)- d(T)fxy(T).

1-x,(T)=%,(T)+e 2T ’

< (3.233
o, - [20)- &)k, (1)-11- [0(0)- @1 (1) )
L l—xl(T) %, (T)+e7
Se vede ca numai pentru:
x1(T)+Xo(T)=1+ ! (3.234)

nu se poate alege functia X(t), care sa satisfacd conditiile de periodicitate.
Rezultd cd parametrii sistemului se gasesc la limita dintre stabilitate si
instabilitate.

Constantele ag s1 by din (3.230) se determind din conditiile initiale, la t=0,

X=Xy, X=X, rezultand:

a=xo-F(0);  bo=%¢-F(0) (3.235)
Solutia pentru cel de al doilea interval este:
x=a;X(t) + byxa(t)+F(t) (3.236)
Daca se tine seama de periodicitatea functiei F(t), atunci:
al = aoxl(T)+ bon(T).;
: : (3.237)
by =ag(l+B)ky(T)+bo(1+B)k,(T)+ v, + BE(T)

Daci se inlocuieste termenul vi+B F(T) din relatia (3.237) cu vy, se obtine
o relatie identica cu (3.201). De aceea concluziile stabilite pentru ecuatia (3.198)

raman valabile i pentru ecuatia (3.230).
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3.6. CIOCNIREA IN CUPLELE DE ROTATIE

3.6.1. Erori dinamice

In cazul studierii fenomenelor de ciocnire, un interes deosebit il prezinta
studierea comportarii elementelor din cupla cinematica in cazul modificarii
“Instantanee” a fortelor

Am presupus ca intr-o pozitie oarecare a mecanismului, determinati prin
unghiul a.,, valoarea vectorului fortei exterioare se modifica “instantaneu”
atunci cand forta respectiva efectueaza o miscare relativa suplimentara, admisa
de jocul din cupli. In aceasta pozitie a mecanismului, pana la modificarea
instantanee a fortei exterioare, pozitia relativa a elementelor cuplei cinematice
este datd prin unghiul, 6h;=arctgp, p fiind coeficientul de frecare din cupla.

Modelul propus este prezentat in figura 3.24.

Fig. 3.24 Ciocnirea din cupla de rotatie
(cazul ciocnirii de muchie)

Totodatd pentru simplificare, acceptim cd in aceastd pozitie Ah=%, ]

reprezentand jocul diametral, iar forta radiala redusa, Fy, se echilibreazd cu

reactiunea elementului 1 asupra elementulu 2:
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Fa=Fx’ 1+ p? (3.238)
unde
M
Fn'= U (3.239)
| Sin aez
Thy — u(rbl tgaw Iy
cosa,,
Forta tangentiala redusa:
Fr =F -cos.a'w. (3.240)

impune migcarea relativa a elementului 1 in raport cu elementul 2.
Presupunem, ca datoritd modificarii instantanee a vectorului fortei, forta
radiala redusa si-a schimbat directia si este dirijata spre centrul O .

Aceasta fortd radiala din cupla cinematica se determind cu relatia:
Fai = Pt 41— (3.238")

unde:

Fni' = Ma (3.239")
" SIN A eymax
Th1 — u(rbl tgaw — T2 v )
COS Oy,

provoacd o acceleratie normald mai mare a punctului O; in raport cu Oy . Raza
curburii traiectoriei punctului Oq; in raport cu Op se micgoreaza instantaneu $i
practic devine egald cu zero. Punctul O; incepe migcarea pe dreapta LL, care

coincide cu directia rezultantei fortelor, Fn; §i Fr, respectiv in directia forter:

P,=,/F%, +F2% . (3.241)

Astfel elementul 2 se va misca liber in raport cu elementul 1 st vine din
nou in contact cu el in punctul Oy caracterizat prin coordonatele (Ah,B40).
Directia de deplasare a punctului O; in raport cu O, formeaza cu axa exex

unghiul y, avind valoarea:

Y =0 + B -7/2 (3.242)
unde,
tg B _F (3.242)
FT
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Totodata, intre coordonatele &, si €, existd urmatoarea relatie:

Ch=¢entgy (3.243)
Stabilim pozitia curenta a punctului O, pe dreapta LL in raport cu pozitia
lui initiald prin segmentul 1, .

Masa redusa a sistemului va fi:

red__ red
red_ T2 (3.244)
bl .
m{ed +m5ed
unde:
J J
d . d ,
m; =—-; m;* = ———22 (3.244%)
Ty Iy,

reprezinta masele rotilor dintate, reduse la cercurile de baza.
Datoritd marimii segmentului I, se poate considera ca masa redusd nu
depinde de l;. Avand in vedere aceasta conditie, viteza deplasarii punctului O,

pe dreapta LL se determina din [105]:

d/da[m™. vi] = /o P, (3.245)
Rezulta :
vi=1/m™f Pido /o - (m"Y m™ v, (3.246)

unde, m;™ si vi; sunt, masa redusa g1 viteza punctului O, pe directia LL ,in acea
pozitie a manivelei la care sistemul fortelor exterioare s-a modificat
“Instantaneu’.

Aceastd viteza se poate calcula usor cunosciand vitezele coordonatelor

suplimentare, cunoscute pentru aceasta pozitie:

V11=9)—1i9 (3.247)
cosY

Pozitia punctului O; pe linia LL, la diferite valori ale unghiului o se

determina din:

h=/vidou/ o (3.248)
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Elementele cuplei cinematice revin din nou in contact in acel moment

cand punctul O, ajunge in pozitia O,,, determinata de :

Bro = 1/2 - (y + B) (3.249)
Deplasarea totala a punctului O, pe linia LL este egali cu:
Ly = 2Ah sin[(By; + 610)/2] = 2Ah cosp (3.250)

Din ecuatia (3.248) se determina valoarea o.gy,, @ coordonatei de bazi

a, In acel moment cind elementele 1 $i12 vin in contact;

2Ah cosp = fvido /o (3.251)
Din (3.246) se determina viteza v, a punctului O;, in acest moment:

Vie= 1/ m¢"™* | P1dat /o - (m™Y m™?) vy (3.252)

Datoritd marimii reduse a jocului, unghiurile o, $i o, ., diferd putin
unul fatad de altul, 1ar modificarea masei reduse si a fortei reduse, intre aceste
doud poziti ale manivelel, este atat de micd, incat pot fi considerate ca fiind

constante. Se poate accepta ca marime de calcul valoarea lor la a=agp. Daca

luim in considerare §i faptul cd in intervalul, o,,< o <a viteza

€2 max>
unghiulard a manivelei se poate considera ca fiind constantd, atunci valoarea

vitezel vi,, In momentul intrarii in contact a elementelor 1 s1 2 se stabileste prin:

Vip = \/%Ah cos® B+ vi, (3.253)

Vitezele coordonatelor suplimentare in momentul intrarii in contact al

elementelor se calculeaza cu:

{élo = V)o COSY., (3.254)

C1o = Vip SINY
Calculul acceleratilor coordonatelor suplimentare in aceasta pozitie a
mecanismului nu comporta greutati deosebite.

Eroarea unghiulard de pozitie, (0g) max ), se poate determina cu ajutorul

relatiet:
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SZS2 Rl S I 95
a

€2 max =
ra2

(3.255)

Mirimea arcului de angrenare (S,S; ) se stabileste in raport cu erorile

pasului de baza (Ap) s1 deformatiei(d)

S,S,=8r42
unde:
( i
. 2
5 2A a.sinoy, — (ral - rgl)g .
3 a.sin o, (f21 _rbzl)%
a
(A =1, +Ap

(3.256)

(3.256°)

Deformatia dintilor, fo=f;;+f;,+f;, consta din deformatia la incovoiere (fi; )

si din deformatia hertziana (f)

Parametrul o, se calculeazi cu ajutorul relatier:

cos.(0 wtagp)=| 1-

Raportul de transmitere instantaneu va fi :

( 1+_4_a___2__ )_1

_Zy,,, €OSO,,
m z

zZ, C€Osao

1+z,

cosa
Aa=a, ——11;
COS Oy,

" I’ CcO
<sm(aw1+y))= oL . ! >
I.a2 Sin anmax
sin o
ctgy - e2 max
— — COS 0g2 max
L ra2
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Raportul instantaneu de transmitere se modificd odata cu apropierea
punctului de contact de linia de angrenare, cind devine. egal cu cel

nominal.(fig.3.19)

3.6.2. Pozitia centrului de percutie

Angrenajul format din cele doua roti dintate am propus sa fie asimilat cu o
placa ale carei puncte de pe ambele fete vibreaza toate in fazd in directia linie
de angrenare. Stabilirea dimensiunilor placii pentru modelul propus s-a realizat
prin proiectarea angrenajului pe un plan perpendicular pe linia de

an_renare. fi_.3.25

Fig. 3.25. Centrul de percutie

Placa dreptunghiulard ABCD, are dimensiunile:

AB=2c=b, CD =21=1,93969a+2m (3.259)
Ecuatia elipsei de inertie in raport cu axele principale va fi.
2 2
X y©
— + 5 =1 (3.260)

Dreapta centrelor de percutie relativa la punctul C(X,Y)este [175]:

3"'2X+3y'2( +1=0 (3.261)
) T
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Variabilele x, y reprezinta coordonatele centrului de percutie in raport cu ‘

centrul de masa G.

Daca se alege punctul C astfel ca:

o’ 3Y+r
-1< : <1,
T 3X

(3.262)

atunci dreapta centrelor de percutie intersecteaza laturile AB s1 CD, s1 deci se
poate considera ecuatia conturului placii ca fiind:
F(x, y) = y*-1’=0 (3.263)
Rezolvand sistemul de ecuatii (3.261) si (3.263), coordonatele centrelor

de percutie extreme, A; §1 A; sunt:

2
c” 3Y <+
Xjp =% . 3X Yi2 =T, (3.264)

Valorile corespunzatoare ale lui K,( K = ctg y)care satisfac inegalitatile

Sfe Lt (3.265)
c K, o©
sunt:
3X
= , (3.266)
" 3Yxr
Avand in vedere ca:
b2 12 5 12
F(0,0) FO, —)=—+(Y" — 3.267
00 FO, =13 = (3.267)
rezulta pentru K valorile:
K,<K<K,  daci - §.<.Y.<% (3.268)
s
K<k, daca: Y(. - : sau: Y.).—T— (3.269)
K=K, 3 3
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CAPITOLUL 4

4. MONITORIZAREA VIBROPERCUTIILOR IiN
ANGRENAJE

4.1. STAND PENTRU TESTARE

Pentru studiul wvibropercutitlor la nivel de sursd sau efect direct,
angrenajul de cercetat se plaseaza pe un stand cu caracteristici ridicate de
silentiozitate, care permite analiza sistematica si unitara a erorilor cinematice si
dinamice in conditii cvasistatice 1 dinamice de functionare, conservandu-se
baza de masurare.

Vibratiile datorate unor defecte in angrenaje pot fi detectate, practic, pe
orice directie de masurare (orizontald, verticald, sau axiald).

Studiul experimental al vibropercutiillor din angrenajele cilindrice s-a

efectuat pe standul proiectat si realizat de autor, prezentat in figura 4.1.

Fig.4.1. Stand experimental
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Pe acest stand se pot testa angrenaje a caror distanta dintre axe este
cuprinsa intre 70mm §i 135mm. Distanta dintre axe poate fi reglata, in limitele
campului de tolerantd, cu o precizie de 0,0lmm, cu ajutorul suruburilor

micrometrice (4). (detaliul din figura 4.2.).

Fig.4.2 Surub micrometric

Prin folosirea unor sanii mobile (3), este posibila marirea gamei de
distante dintre axe peste cota de 135 mm, panad la 250 mm, prin deplasarea
acestora pe ghidajul batiului. Montarea rotilor dintate pe saniile mobile s-a
realizat printr-o cupla cinematicd de clasa a-IV-a care permite, atit o deplasare
axiald, cat g1 o inclinare a axei rotii dintate in plan vertical. Dispozitivul permite
posibilitatea de a modifica jocul la fund dintre dintii aflatt in angrenare, cat §1 o
anumitd abatere controlati de la paralelism in plan vertical a axelor rotilor

dintate (fig. 4.3.).

Fig.4.3.Cupla cinematici C4
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Mentinerea in contact a dintilor rotilor dintate si implicit a distantei dorite
dintre axe, se realizeaza printr-un arc de tractiune (5), iar pastrarea unghiului de
inclinare a axei se obtine prin blocarea cuplei cinematice. Reglarea si controlul
acestor marimi se face cu ajutorul suruburilor micrometrice (4), respectiv cu al
comparatorului (9).

Testele se fac pentru o gama de turatie cuprinsa intre 0 si 1500 rot/min.
Motorul de antrenare este un motor de curent cotinuu (1), reglarea turatiei
putdndu-se realiza prin intermediul unui variator de turatii (2). Masurarea
turatiei se face utilizdnd un stroboscop cu doua cai (6), fie cu ajutorul lampii
stroboscopice (7), fie cu un traductor inductiv (8).

Prin deplasarea celor doud sdnii mobile pe ghidaj, pinionul montat pe axul
motor printr-un cuplaj elastic (care atenueaza socurile si vibratiile mecanismului
de antrenare), poate angrena, pe rand, cu fiecare dintre rotile dintate montate pe
cele doua saniui mobile sau simultan. Rotile dintate conduse pot avea acelasi
numar de dinti cu al pinionului, realizandu-se astfel un raport de transmitere 1=1,
sau diferit realizindu-se un raport de transmitere i£1.

Standul permite testarea in regim dinamic a unor roti dintate cu modificari
de profil (de tip flancare de cap 1 de picior), cu abateri sistematice ale pasului

de baza, sau cu anumite defecte impuse. (fig.4.4.)

a). dinti gripati b). dinti rupti

Fig.4.4.Roti cu defecte

Studiul influentei excentricitatii asupra vibratillor din angrenaj se
realizeaza prin impunerea unor anumite valori ale excentricitdtii cu ajutorul unei

bucse excentrice cu opt pozitii distincte (fig.4.5.).
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Fig.4.5 Bucsa excentrica

Standul permite testarea unei game largi de roti dintate cu defecte impuse
precum si analiza unor solutii de atenuare a vibratiilor.
Semnalul de vibratie contine multe informatii referitoare la starea de

functionare a angrenajelor cu roti dintate.

4.2. TEHNICI DE MASURARE

Analizind global sistemele de instrumente pentru masurarea vibratiilor se
observa ca acestea pot fi grupate in trei clase mari :

Clasa 3: integrator de vibratii ce indica nivelul “banda larga™ al vibratiei
intr-o singura bandid de frecventd. Metoda care utilizeazd aceste sisteme de
instrumente pentru masurarea vibratiilor este larg raspandita deoarece, cele mai
multe standarde, se refera la acest tip de vibratie (banda largd). Este insa limitata

deoarece nu permite efectuarea unei diagnoze a vibratilor (fig. 4.6.)

ivel vibratie jnivel vibratie
T? ,,,,,,,,,, i f v.) (banda larga)

+ frecventa

timp

Y

Fig.4.6. Nivelul vibratiei
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Clasa 2: foloseste doua nivele de instrumentatie. In prima faza, aparatele
din clasa 3 sunt folosite pani cand indici o depdsire a nivelelor maxime
standardizate, sau o modificare drastica a nivelelor anterior masurate. in acest
moment, intrd in actiune un analizor de vibratie cu care se analizeaza spectrul de
vibratie masurat. Acest spectru este comparat cu cel de referinta, masurat cand
magina era in stare buna. Se observa insi ca aceasta procedura ofera numai doua
curbe, pe curba de evolutie, ceea ce este prea putin pentru a putea realiza o
predictie corecta si precisa.

Clasa 1. cuprinde aparatura pentru efectuarea unei analize complete de
fiecare datd. Astfel, se pot obtine toate informatiile despre starea masinii,
impreund cu cea mai precisd predictie. Aceasta clasa include si sisteme fixe de
urmarire continud a nivelului de vibratie.

Toate aceste aparate sunt folosite la masurarea periodica a nivelului de
vibratie. Pe langd acestea, mai exista sisteme fixe de urmdrire continui a
nivelului de vibratie. Aceste sisteme folosesc traductoare fixe montate pe utilaj,
monitoare de panou si de obicei, sunt controlate de un computer central, care

realizeaza gestionarea datelor, diagnoza, predictia si alarmarea.

4.3. SISTEMUL DE ACHIZITIE AL DATELOR

O modalitate din ce in ce mai raspanditd astdzi pentru masurare, testare si
control industrial constd in utilizarea unui calculator personal cu extensii de
magistrala corespunzitoare. 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 4.7., este compus
din: calculator personal, traductoare, circuite de conditionare a semnalelor,

hardware de achizitie a datelor si software specializat.
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3 | =

TRADUCTOR " [CONDITIONAREA| PLACA DU CALCULATOR
SEMNALULUI ACHIZITIE PERSONAL

Fig.4.7. Sistem de achizitie al datelor

4.3.1. Traductoare de vibratii

In principiu, determinarea vibratiilor presupune masurarea unuia dintre
cel trei parametri caracteristici: amplitudinea, viteza sau acceleratia miscarii
corpului care vibreazd. Cunoscand unul dintre acesti parametri se pot deduce
ceilaltt do1 prin operatii de derivare sau integrare. Deoarece din punct de vedere
al procesarii semnalului, integrarea este mai avantajoasd decat derivarea, in
tehnica se preferda masurarea acceleratiei. Un alt avantaj il constituie faptul ca
traductoarele de acceleratie sau accelerometrele nu necesita un sistem de
referinta.

Una dintre cele mai raspandite solutii constructive pentru accelerometre
are la baza fenomenul piezoelectric, care consta in proprietatea unor cristale fard
centru de simetrie de a genera sarcini electrice pe fetele acestora, cand sunt
supuse la solicitari de intindere sau compresiune. Cantitatea de sarcina electrica
Q este proportionald cu marimea fortei F ce produce deformatia.

In cadrul experimentirilor se folosesc traductoare piezoelectrice de

compresie. Un astfel de traductor este aratat in figura 4.8.

piesa element
centrala p.-zoelectric
~ata baza
seismica accelerometrului

Fig.4.8. Traductor piezoelectric
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Elementele active ale accelerometrului sunt cristale piezoelectrice.
Acestea actioneaza ca nigte arcuri ce fac legitura intre baza accelerometrului si
masele seismice, prin intermediul piesei centrale prismatice. Cand
accelerometrul vibreaza, asupra fiecirui elemente piezoelectric actioneazi o
forta egala cu produsul dintre acceleratia masei seismice si masa ei. Masele
seismice fiind constante, rezultd ca sarcina electrica produsa este proportionala
cu acceleratia maselor seismice. Cum acestea au aceeasi acceleratie (amplitudine
si fazd ) ca si baza accelerometrului, intr-un domeniu foarte larg de frecvente,
semnalul de iesire al accelerometrului este proportional cu acceleratia bazei si
deci cu acceleratia suprafetei pe care este montat accelerometrul.

Traductorul KD42 utilizat are o sensibilitate By, = 140 [pC/g] care
exprima legatura dintre acceleratia masuratd i semnalul electric generat.

O alta caracteristici importanta a traductorului este raspunsul in amplitudine,
prezentat in figura 4.9. Se observa cd domeniul de linearitate este cuprins intre
1Hz si 10 kHz, interval in care trebuie sd se gaseasca g1 frecventele vibratiilor

mecanice masurate.

on ....... N A e gy ey vy
o LT A
‘{5:-.. LIdHH - -|- HFIH - - |- -} 4 ...KD41. -
mgni' s _ - _LKD42- -
L - IR
S R - 13
0§ g .
1A
—S; / ......
0.1 1 10 Hy 1300 10000 160600

Hz

Fig.4.9.Diagrama reprezentind domeniul de liniaritate a

traductorului KD42, folosit pentru masurarea acceleratiilor

Ultima realizare in domeniul accelerometrelor o constituie tipul
DeltaTron., acestea avand incorporate preamplificatoare ce elimind necesitatea

folosirii unor amplificatoare de sarcind separate.
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4.3.2. Conditionarea semnalului

Circuitele de masurare pentru traductoarele piezoelectrice ridica o serie de
probleme incepand cu cablul de conectare, care introduce o rezistenta de izolatie
si 0 capacitate parazitd. Un alt factor perturbator este fenomenul triboelectric,
prin care se produc sarcini electrice ca urmare a frecarilor dintre izolator i
metal, din cauza indoirilor, socurilor si vibratitlor. 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 sarcina-tensiune, cu schema prezentata in

figura 4.10.

Fig.4.10. Schema amplificator de sarcina

Cele doua amplificatoare operationale au fost ecranate pentru a reduce
nivelul tensiunilor perturbatoare. Tensiunea masurata utilizand acest circuit va fi

proportionala cu acceleratia.

Fig.4.11. Circuit de interfata al traductorului
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La realizarea practica a circuitului de conditionare a semnalului din
figura 4.11, trebuie avut in vedere ci acesta se comportda ca si un filtru de
semnal. Componentele electronice trebuie alese in asa fel incat sa nu se elimine
frecventele utile, in special cele joase, corespunzitoare modurilor proprii de
vibratie ale structurii mecanice testate. Relatia de legatura intre acceleratie si
tensiunea masurata la iesirea din circuitul de conditionare se deduce pornind de

la formula schemei scrisa in domeniul operational

g SR]C R;

Ve =Lul)= S e

4.1)

unde U(s) este tensiunea in domeniul operational, U(t) tensiunea in domeniul de
timp, iar L este operatorul de transformare Laplace. Trecind in domeniul

frecventa se obtine

UG 2 JOR,C Rs | (4.2)
Cl+joR,CR,
formula in care se impune ca: | jo RiC | = ® R;C > 2.3, pentru a satisface

conditia de liniaritate a raspunsului in amplitudine al amplificarii. Rezulta in
final:
U=QRs_Bu2 Ry (4.3)
CR, C R,

inlocuind valorile numerice in relatia (4.3) se obtine formula de legatura

dintre amplitudinea tensiunii masurate §i amplitudinea acceleratiei care o

determind a=256U.

4.3.3. Placa de achizitie

Inregistrarea sau memorarea semnalelor continue provenite de la
traductoare se poate realiza numai in mod discret, la anumiti pasi de timp si intr-
un interval de observatie stabilit. Valorile discrete obtinute, aproximeaza
semnalul continuu cu o acuratete care se exprimd prin rata de esantionare.

Transformarea semnalului continuu intr-o serie de valor discrete se realizeaza
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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.

Sistemul de achizitie al datelor realizat, se bazeazi pe placa de achizitie

PCI-1200, produsa de firma National Instruments (fig. 4.12).

Schema bloc de functionare a acesteia este prezentata in figura 4.13.;

—_— ————w=={ DRhar — —
O Address r

1250 Pom. et 1
riEo
Intertace AO Gain Mux !
Control Data Digttat | :
Error Control
Reporing MITE | Control Logic <
PCI
Interfucel | 82CB8A
Chip — » 1z-on
Sywrem oRG cov.rnmu Dighas
! .

InterTupt
- 'Tf@_v.
Group 8

[Seontert=—_cwice e
Dtvider Timebase

PCI Bus

Fig.4.13. Schema plicii de achizitie

Principalele caracteristici ale acestei placi sunt: 8 canale analoge de
intrare, 24 de canale de intrare digitale, convertire analog-digitald si digital-
analoga cu o precizie de 12 biti, rata de esantionare maxima 100 kS/s, domeniul
semnalelor de intrare +5 V. Precizia de digitizare a semnalelor exprima legatura
dintre valoarea numericd naturald inregistrati de sistem i valoarea reala
corespunzitoare semnalului analog. In cazul placii PCI-1200, precizia de
aproximare este de 12 biti, ceea ce inseamna ca domeniul semnalelor -5V + +5V
este divizat in 2'2=4096 intervale carora li se asociaza o unitate digitala intreaga.
Cu alte cuvinte, o unitate digitald inregistratd corespunde unei tensiuni de

10/4096=0,00241 [V].
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Scopul masurdrii acceleratiilor este acela de a compara semnalele
achizitionate, in vederea stabilirii defectele rotilor dintate. Din aceastd cauzi nu
este necesard etalonarea traductoarelor, fiind suficient si cunoastem ca
semnalele achizitionate sunt dependente liniar de amplitudinea si frecventa
vibratiilor mecanice.

Programul pentru prelucrarea datelor si analiza vibratiilor in domeniul
frecvential a fost elaborat in limbajul mediuluit MATLAB si este integrat in
“Programul pentru analiza §i monitorizarea vibratiilor”. Schema logica a acestui

program este prezentata in figura 4.14

Initializare variabile
v
Specificarea numelui
fisierului cu date
achizitionate: f;

v

Incircarea datelor din
fisierele f 51 f;

v

Calculul parametrilor:
- amplitudine, timp;
- energie, frecventa,
pentru fisierele f; si f

v

Compararea parametrilor

determinati

'

Afigarea rezultatelor

Fig.4.14. Schema logica

in care s-au folosit notatiile:
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- f1 reprezinta fisierul de date achizitionate pentru roata etalon;

- f, reprezinta fisierul de date achizitionate la un anumit moment din

timpul desfasurarii procesului.

Calculul parametrilor energie, frecventa, permite stabilirea frecventelor cu
pondere hotaratoare din timpul desfasurdrii procesului, fiind ficut prin
transformarea Fourier rapida (FFT)

Graficele de variatie in timp a intensitatii semnalelor achizitionate de la
traductoarele de acceleratii au forma prezentatd in figura 4.14., respectiv in
figura 4.15. Prin analiza amplitudinii si a frecventei semnalului achizitionat la
un anumit moment in timpul functionarii $1 compararea acestuia cu un semnal
generat la inceputul procesului de roata etalon, se pot trage concluzii cu privire
la starea acestora in momentul achizitionarii semnalului. Astfel in figura 4.14..
se aratda semnalul achizitionat pentru roata etalon, iar in figura 4.15., semnalul

achizitionat pentru o roata dintatd cu un anumit grad de uzura.

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

g - LT 08 o . 08B 1
{

: ‘.‘v_._,_"':_-'{\‘ng|_iz.a E‘;l@;ig ,

L A

160

aisis TTR0R Golleo] tesie -

Fig.4.14 Diagramele variatiei intensitatilor semnalelor in functie de timp (sus) respectiv
frecventa (jos), in cazul rotii etalon
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Monitorizarea vibropercutiilor in angrenaje

2zilonate

Semnal lamporal

' 02 04 086 o8 4
Ol 4
Analiza Lﬂeckala

Fig.4.15. Diagramele variatiei intensitatilor semnalelor in functie
de timp (sus) respectiv frecventa (jos), in cazul rotii dintate uzate
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CAPITOLUL 5.

5. CERCETARI EXPERIMENTALE

5.1. ACHIZITIONAREA DATELOR “SISTEMUL COMPASS”

Sistemul “COMPASS” incorporeaza cele mai noi strategii pentru a
asigura monitorizarea automata a utilajelor dinamice st in cazul detectarii unor
modificari semnificative in starea maginii, pentru a realiza alertarea personalului
s1 activarea releelor de protectie. Acest sistem ofera de asemenea posibilitatea
efectudrii uneir diagnoze complete a parametrilor urmariti, in vederea detectirii
timpurie a defectelor 1 a ludrii deciziilor corespunzatoare pentru remedierea lor.

Monitorizarea protectivd 1mplicdi masurari §1 comparari efectuate
continuu. O cerintd esentiald pentru orice sistem de urmadrire continui a
functionarii utilajelor dinamice este aceea de a asigura un timp de reactie cat mai
mic, necesar pentru protectia eficientd a personalului si masinii urmarite.
Sistemul “COMPASS” are capacitatea de a raspunde la schimbarile detectate
intr-un interval de maxim 100 ms. si are flexibilitatea de a putea utiliza o gama
foarte larga de traductoare, in vederea culegerni de informatii din teren despre
utilajele urmarite.

Lantul de masurare pentru achizitionarea §i memorarea datelor
experimentale este schematizat in figura 5.1.

Introducerea semnalelor in monitorul de vibratu 2520 poate fi facuta prin
intermediul unor cutii de jonctiuni KQ 0149.

Monitorul de vibratii constituie singur un sistem in sine. El asigurd
functiile de monitorizare automatd §i de memorare de date, chiar §t in

eventualitatea caderii computerului central.
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Capitolul 5. Cercetari experimentale

ETHERNET MONITOR CENTRAL

IEFE$02.3 DE VIBRATH
S
D
E E MONITOR DE VIBRATID
M KQ 0149 2520
N 0 3¢
At
) RLS
1
E -
D
,
N
T 6 TRANSCEIVER
R
A
A
R
e
E

Fig.5.1.Schema lantului de masurare

Setul de programe utilizate in cadrul sistemului “COMPASS” cuprinde
programul de monitorizare de uz general (General Purpose Monitoring
Software) tip 7108, ce realizeazd masurarea spectrelor si prezentarea lor grafica,
pentru analiza s1 diagnoza vibratiilor.

Sistemul are memorui tampon (“buffer”), in care trece datele vechi pe
masurd ce primeste noi informatii referitoare la starea angrenajului. Pe masura
ce se invechesc, datele sunt comprimate din ce in ce mai mult. Acest mod de
lucru permite atat accesul la comportarea trecuta a mecanismului cat si la datele
recente memorate referitoare la starea prezenta a acestuia.

In spectrele de vibratie produse de angrenaje apar:

- vibratii la frecventa de angrenare si armonicile ei, reprezentand acele

deviatii de la profilul ideal al danturii care sunt aceleasi pentru fiecare

dinte 1n parte;

- componente “fantomd”, care apar in spectru ca §i componentele

frecventei de angrenare, dar corespund unui numar diferit de dinti decat

cel real. Originea acestor componente se poate gasi in numarul de dinti al
rotii indexoare din magina de danturat. Erorile acestei danturi (51 ale

danturii rotii conjugate) duc la aparitia componentelor “fantoma”,
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- benzi laterale (“sidebands™), care se datoreaza modulatiei semnalului,

altfel uniform, de la frecventa de angrenare. Pot reprezenta fie variatii

lente ale semnalului (ex. excentricitate), fie variatii bruste datorate unor
defecte locale;

- armonici madrite ale frecventei arborelui, datorate unor impulsuri

suplimentare la frecventa fundamentalei;

- componente de intermodulatie, reprezentind suma si diferenta altor

componente.

Cepstrum-ul poate fi considerat ca un ajutor in interpretarea spectrului, in
particular in ceea ce priveste familille de benzi laterale, deoarece prezintd
informatia intr-o manierd mai eficientd. Un avantaj este lipsa de sensibilitate la
efectele caii de transmisie. Mici schimbari in pozitionarea unui accelerometru,
pot modifica total forma spectrului si deci influenta nivelul benzilor laterale

individuale. (fig. 5.2.).

dB a) poatia 1
120

cepstrum

1ofE==1i- "i".’..'... H

100 3.

+
_ | 1l i h L : ) 1 :, ;:- - Rt mw e
90 1= | ¥ kk Il | T T T -
AP ' ‘ : b ; ! SR .

<0 Jou | |

b) poutia 2 frecventa Kliz quefiency s
ozpa 2

S8 &

10|l
90 [ [\

80

0

trecventa kHz quelieney s

Fig.5.2.Lipsa de sensibilitate a cepstrum-ului la efectele ciii de transmisie

Componenta cepstrum corespunzitoare pentru o spatiere de banda
laterala este asadar o inaltime medie de banda laterala peste intreg spectrul si
este mult mai putin probabil sa fie afectata. Figura 5.2.ilustreaza un caz tipic cu
spectre luate din doud puncte separate de masurd pe sania mobila, dar

reprezentand aceeasi conditie interna. Spectrele sunt foarte diferite ca forma (de
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exemplu la 2,6 KHz este un maxim intr-un spectru si un minim in celalalt), dar
componentele semnificative din cepstrum sunt aproape identice. Primele trei
“rahmonics™ ale componentei de 8,28 ms sunt prezente, in timp ce numai prima
“rahmonic” a componentei de 20,1 ms este in interiorul domeniului afisat.

Asadar se poate aprecia ca prima sau “rahmonic” fundamentald, contine
informatia semnificativd despre marimea medie a benzii laterale, in timp ce
celelalte reprezinta o distorsiune si sunt deci influentate de alte efecte, cum ar fi
caracteristica filtrului si interactiunea sa cu spatierea de bandi laterala. Deci
recunoscand o serie de “rahmonics” este in general suficient si o luim in
considerare pe prima §i sa le neglijam pe cele de ordin superior.

Un alt efect care poate modifica forma spectrum-ului, chiar cu acelasi
grad de defectiune in acelasi angrenaj, sunt relatille de faza ale modulatiei in
frecventa s1 amplitudine la aceeasi frecventa.

Desi sunt cuplate la sursa, modulatia in frecventa este in directa legatura
cu proprietatile torsionale ale sistemului, in timp ce modulatia in amplitudine
este afectatd mai mult de proprietatile de raspuns lateral si aceasta poate explica
schimbarile de faza. Figura 5.3 arata lipsa de sensibilitate a cepstrum-ului la

relatiile de faza ale modulatiei in amplitudine si in faza. O modificare de faza de

180° da o diferenta la benzile laterale individuale de pana la 8 dB.

T

i

o
R

Fig. 5.3. Lipsa de sensibilitate a cepstrum-ului la relatiile
de fazi ale modulatiei in amplitudine §i frecventa
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Avantajele mentionate anterior sunt in legitura cu detectarea schimbirilor
semnificativ in starea masinii §i aratd cd cepstrum-ul este mai putin sensibil la
efectele secundare decat nivelul benzilor laterale individuale, deoarece el da o
masura a “activitatii” medii de banda laterald peste intreg spectrul. Un avantaj
rezultd de asemenea din faptul ca intreaga familie de benzi laterale este redusi in
mod esential la o linie in cepstrum ceea ce este mult mai simplu de monitorizat.

Figura 5.4 a) reprezinta un spectru cu 400 linii de la 0 la 20 kHz, a unui semnal
de vibrati1 de la un angrenaj continand cel putin primele 3 armonice ale frecventei de
angrenare (4,3 kHz). In aceasta analizi benzile laterale nu sunt rezolvate.

Figura 5.4 b) reprezintd un spectru compozit cu 2000 linii acoperind
domeniul 3,5+13,5 kHz si deci incluzand primele 3 armonici de angrenare, dar
excluzdnd armonicele joase ale ambelor viteze ale arborelui. Acest domeniu a
fost selectat din 4000 linii posibile (dintr-o singura inregistrare de timp de 10Kb)

utilizand analizorul tip 2033.
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“ frecventa 8.3 kHz 9%
a) 400-linii spectru de banda b) 2000-linii spectru compozit cu zoom
¢) 400-linii spectru zoom din b)  d) Cepstrumul spectrului de 2000-linii

(media a 5)
Fig. 5.4.
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Pentru a face mai clara rezolutia obtinuta cu aceasta analiza zoom, figura
5.4 c) arata sectiunea de 400 de linii extinsd de la 7500 Hz la 9500 Hz (dect
incluzdnd a doua armonica de angrenare), desfasurata in directia x. Exact
aceleasi date sunt reproduse ca in sectiunea echivalenta din figura 5.4 b).

Spectrul de 2000 linii din figura 5.4 b) a fost citit digital, iar in analizor ca
semnal de timp (utilizdnd un calculator HP 9825). Apoi a fost realizata o analiza
“scan” pentru a obtine cepstrum-ul corespunzitor intregului spectru (daca ar fi
continut informatii semnificative, intreg spectrul de 400 de linii ar fi putut fi citit
inapoi in memoria de 10 Kb a analizorului tip 2033). Aceasta reprezintd deci
"cepstrum-ul" de amplitudine a spectrului unilateral (fig. 5.4.d)). De fapt figura
5.4 d) este media a 5 astfel de cepstrum-uri.

Un prim avantaj al cepstrum-ului in diagnosticare este in legatura cu
abilitatea cepstrum-ului de a detecta periodicitatea in spectru, care nu este
imediat vizibila §1 precizia cu care aceasta poate fi masurata.

Cepstrum-ul aratd cid numai doud componente, corespunzitoare celor
doua viteze ale arborelui, de 85 Hz si 50 Hz, sunt importante in domeniul
analizat al spectrumului. Toate componentele semnificative ale spectrului sunt
“rahmonics” a uneia din cele doua viteze ale arborelui.

Aceastd periodicitate nu este vizibild in spectrul zoom deoarece mixtura
celor doud periodicitati da o structurd “quasi-periodica”.

Al doilea avantaj in diagnosticare este ilustrat de figura 5.5. Aceasta arata
spectre si cepstrumuri pentru doud angrenaje, in conditii bune $i respectiv cu
defect, functionind pe un stand de test cu primul angrenaj angajat.

Angrenajul precis nu aratd nici o periodicitate marcatd in spectru, dar
spectrul celei cu defect contine un numar mare de benzi laterale, cu o spatiere de
aproximativ 10 Hz. Este dificil s se determine spatierea mult mai precis in

spectru.
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Fig. 5.5. Spectre si cepstrum-uri de la cutii de vitezi in stare buna si proasta.

In cepstrum, quefrency corespunzatoare a fost 95,9 ms (10,4 Hz) in timp
ce mai existd de asemenea o serie de “‘rahmonics” corespunzatoare vitezei
arborelui de intrare (28,1 ms.; 35,6 Hz). Cu aceastd viteza de intrare, viteza
arborelui de iesire ar fi trebuit sa fie 5,6 Hz s1 a fost prima suspectatd ca
frecventa modulatoare a fost a-2-a armonica a ei. Totusi aceasta ar fi trebuit sa
fie 10,8 Hz s1 nu 10,4 Hz si in final s-a gésit ca ultima corespunde exact vitezei
celui de al doilea angrenaj, indicand ca acesta a fost sursa modulatiei, desi
primul angrenaj era incarcat si al doilea angrenaj nu era incarcat.

In anexa 1 sunt prezentate rezultatele masuratorilor efectuate pe

standul prezentat in capitolul 4, cu ajutorul colectorului de date tip 2526 produs

de firma B&K.

5.2. CEPSTRE ZOOM

Cu analizorul tip 2033 este posibil sa se genereze cepstre de amplitudine
ale spectrelor de pana la 4000 linii (fig. 5.4.) desi soft-ul realizat pentru aceasta

este relativ simplu. Un listing al programului este reprodus mai jos §i 0 succinta

descriere a utilizari sale.
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"4000 LINE CEPSTRUM":

dim AS$[(8000+1+16]

buf "IN",AS,3

20+C

ent "CENTRE LINE OF FIRST SPECTRUM?",C

if C<20 or C>380;dsp "WRONG ANSWER";wait 500;jmp -1
O+N

ent "NUMBER OF SPECTRA?",N '

1f (N=1)*40+C>380;dsp "WRONG ANSWER";wait 500; jmp -1

N*400-L

10: wtb 725,"%#1,K0, L0, R),00;"

11: for 1=1 to N

12: f£xd O;wtb 725,"H),H,",str (40(I-1) +C-1) ,":"

13: wairt 2000

14: wtb 725,"¢5;"

15: tfr 725,"IN",800

16: jmp rds("IN")¥-1

CoNoU s WO
e es V% s 4 as o4 g4 o4 &

17: c¢mg@ 7," "

18: next I

19: dsp "SCALING OF SPECTRUM"
20: 0-+S

21: for I=1 to L

22: S+ itf(AS[21I-1,21]))+S

23: next 1

24: S/L~+S

25: for I=1 to L

26: fti ((itf(A$[21-1,21))-S)*32)+A${21~1,21)
27: next I

28: 1-+C
29: wtb 725,"$#1,K0,L2,10;"
30: 1025-+C

31: wtb 72%,"§9,"

32: for I=1l to N

33: fxd O;wtb 725,"¥l,E,",str (400(I~1)+C+511),";" .
34: wtb 725,"#2,16,1, ",AS[800(1I~1)+1,800I);cmd 7,"2"
3%: next I .

16: fxd O;:;wtb 725,"#1,E,",str{C+511}1),";"

37: wtb 725, “¥l,H19;"

3Jd: asp
39: end
*18872

Programul presupune ci memoria de 10Kb a unui analizor 2033 a fost
ocupatd de un semnal de timp corespunzitor (adicd selectia corectd a capului de
scald de frecventd, astfel incit spatierea minimd de banda laterald ce trebuie
detectatd sa fie in jur de 8 linii). El incepe prin solicitarea “linie1 centrale a primulu
spectru” care poate fi numarul de linii (in spectru baseband), in jurul careia spectrul
zoom de cea mai joasa frecventa trebuie sa fie “zoomed”. Programul cere apo1 “Nr.

de spectre” si acesta este numarul de spectre zoom (contine 400 linii ce trebuie
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analizate in total). Pentru spectrul cu max. 4000 linii raspunsurile vor fi “20” i
respectiv “10”. Dupa ce au fost realizate analizele solicitate si stocate in
calculator, se scurge un anume timp pand ce formatul valorilor spectrului
logaritmic este modificat astfel incat ele sa poatd fi citite inapoi in buffer-ul
“timp” al analizorului cu scalare corespunzatoare pentru a permite vizualizarea.
O mare parte din acest timp poate fi salvat daca operatia de scalare se elimina.
Rezultatul final va fi la fel de bun, dar spectrul in buffer-ul timp va fi atat de mic
in amplitudine, incat o inspectie vizuala nu va fi posibila. Operatorul poate face
aceastd modificare daca doreste. In final, poate fi ficutd o analizd cu scanare
imediatd in spectrul din buffer-ul timp utilizind o pondere Hanning cu 75%
suprapunere (37 spectre). Acesta va fi cepstrum-ul solicitat. Va fi o pondere
perfect uniforma pe toate partile spectrului deoarece primele esantioane 1Kb
sunt left blank (liber stanga) pentru a evita efectele de final. Zoom (cu pondere
“Plat”) poate fi utilizat pentru a masura nr. de linie al varfurilor din cepstrum
mai precis. Programul nu a fost conceput sda actualizeze linia de text cu
quefrency corespunzitoare frecventei indicate, dar poate fi cititd din acelasi
numar de linie din buffer-ul de timp ca acel obtinut in analiza de zoom. De
asemenea aici poate fi folosita amplitudinea cap de scald pentru comparatie la

spectrele care au fost generate cu acelasi numar de linii.
5.2.1. Spectre de vibratii

Asa cum s-a aratat anterior spectrele de vibrati produse de angrenaje pot
fi de obiceli privite ca rezultat al urmatoarelor defecte :

a). Armonicile frecventei de angrenare - reprezentand acele deviatii de la
profilul ideal al dintelui care sunt aceleasi pentru fiecare angrenare.

b). Componente fantomd - care apar precum componentele de angrenare,

dar corespund unui numir diferit de dinti fata de aceia care actioneaza de fapt.
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Ele pot avea originea in numarul egal de dinti ai rotii index ai angrenajului si se
datoreaza erorilor la acesti dinti (si ai angrenajului complementar).

¢). Benzi laterale - datorate modulatiei semnalului uniform de angrenare
s1 reprezentdnd schimbari lente (excentricitate) sau variatii rapide datorate
defectelor locale.

d). Armonici joase ale vitezei arborelui - datorate impulsurilor aditive
repetate odata per revolutie.

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

Armonicile frecventei de angrenare

Deviatiile de la profilul ideal, care sunt aceleasi pentru fiecare angrenare,
pot fi atribuite la doua surse principale. Pe de o parte este incovoierea dintelul
sub sarcina care variaza, dupa cum sarcina este distribuitd pe o pereche sau doua
de dinti in timpul fiecarui ciclu de antrenare s1 pe de altd parte exista deviati
care rezultd din uzura uniforma. Deoarece componenta de deformatie a dintelui
este dependenta de sarcina pentru a obtine spectre repetitive este esential sa se
faci masuritori intotdeauna cu aceeasi incarcare. Sarcina trebuie sa fie de
asemenea suficientd pentru a asigura ca dintii sa fie permanent in contact, altfel
nu numai ci va fi introdusa o sursa de aleatoriu dar angrenajele se vor defecta

mult mai rapid (fig. 5.6).

D Frecventa de angrenare
(3) Armonice

D — Spectrul inifial evaluat
| - — Cregterea avuta

! @

l

Fig. 5.6. Modificiri tipice ale spectrului de vibratie datorata uzurii.

©)

frecvenia
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La sarcina constanta orice schimbare in spectrul frecventei de angrenare
va fi cel mai probabil datoratd uzurii sau cel putin marimii uzurii care este

aceeasi pentru toti dintit. Eroarea de profil tinde si produci o distorsiune

considerabila frecventei angrenare.

Componente fantoma
Apar de la erorile dintilor rotii indexoare care conduc placa pe care sunt
montate piesele atunci cand este fabricat angrenajul. Frecventa generatd mai
tarziu de angrenajul in functionare corespunde acestui numar de dinti si deci
trebuie sd fie o armonica de ordin numar intreg a vitezei de rotatie a
angrenajului. O altd indicatie poate fi obtinutd din dependenta sa de sarcing;
deoarece efectul fantoma reprezinta o eroare geometrica fixa, el nu trebuie sa fie
influentat foarte mult de sarcina. Figura 5.7. ilustreaza un caz tipic unde plecand
de la o sarcind < 10% pana la 100%, o componenta de angrenare a crescut cu
21dB in timp ce o componenta fantomd s-a modificat cu numai 6dB.
Schimbarile corespunzitoare in armonicele de ordinul 2 au fost 7dB respectiv
0dB. Figura 5.8. prezintd un angrenaj de mare viteza solicitat de o sarcina
dinamicd. O componentd fantoma a scazut cu aproximativ 5dB in timp ce
componenta de angrenare reald a crescut cu aceeagi cantitate.
llo[a)Sarcma<lp/' 140, ,

100'.:.: l - !.

SRR ] ok
e kit Ll | F 4

90—

).Conditii originga‘lcl SRR

B e i t(' et e

2f 7 120:f
e 100 Y\:
sofj A

100}b).:

800 1200 tows 2000
trecventa  (11z) w
Fig. 5.7. Efectul sarcinii asupra Fig.5.8. Efectul uzurii asupra
componentei fantoma si componentei fantoma §i
armonicilor de angrenare armonicilor de angrenare
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Benzi laterale

Componentele la alte frecvente, in particular benzi laterale in jurul
armonicilor de angrenare, pot fi de regula explicate prin modulatia vibratiei de
angrenare. De exemplu, datoritd dependentei de sarcind a efectului de incovoiere
a dintelui, orice fluctuatie in incarcarea dintelui (cauzata de nealiniere) vor tinde
sa provoace variatia amplitudinii vibratiei dind astfel o modulatie in
amplitudine. In acelasi timp aceste fluctuatii in incarcarea dintelui trebuie sa dea
fluctuatii in viteza unghiulard care au ca rezultat modulatia in frecventa. Atat
modulatia in frecventa, 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 egald cu frecventda modulatoare si aceste benzi
laterale contin informatii de diagnostic foarte valoroase despre sursa efectului de
modulatie conducand adesea la o anumita roata intr-un angrenaj complex.

Impulsuri aditive

Atit modulatia in frecventa cat s1 cea in amplitudine tind sd dea semnale
care sunt simetrice in jurul liniei de zero. Orice asimetrie poate f1 interpretata ca
un impuls aditiv care este repetat la fiecare rotatie a rotii din angrenajul in

discutie si care astfel dau un numar de armonici ale acestei frecvente. (fig. 5.9).

il

a).Semnal tota

SN T

b).Impulsul aditiv

c).Modularia in amplitudine

Fig. 5.9. Diviziunea semnalului unui angrenaj
in componente aditive $i componente modulate in amplitudine

Mirimea cu care acestea se extind in frecventd depinde de lungimea
impulsului ca semnal in timp si de exemplu, o lungime corespunzand spatierii

unui dinte, va da un spectru cazind spre zero langa frecventa de angrenare.
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Asadar armonicile sub jumatatea frecventei de angrenare sunt mult mai probabil
datorate efectelor aditionale, in timp ce acelea din jurul si deasupra frecventei de
angrenare sunt generate ca benzi laterale mai degraba decat ca o distorsiune a
frecventer fundamentale. Oricare alte componente in spectrele de vibratii ale
angrenajelor pot fi de regula explicate ca suma si diferenta frecventelor generate
prin intermodulatia celorlalte componente de bazi. Odati recunoscute, astfel de
componente nu dau in mod normal motive de ingrijorare, deoarece ele in mod
normal se vor schimba ca rezultat al modificarilor in componentele
fundamentale care pot fi puse in legatura cu conditiile fizice. Luand intai
spectrul dupa reparatie (fig. 5.10.a)), acesta poate fi considerat ca reprezentand
starea noua.

S-a gasit ca spectrul este dominat in intregime de frecventa de angrenare
(333Hz) s1 o componentd fantomd de 96Hz, mai inaltd. Pot fi localizate cele
pand la a patra armonicad de angrenare, primele doui fiind mai proeminente.
Cealalta componenta semnificativd din spectru este o banda laterala de
intermodulatie o aceeasi spatiere de 96Hz, de la a doua armonica de angrenare,
ca aceea a frecventei fantoma fata de frecventa de angrenare fundamentala. Sunt
prezente si cateva benzi laterale dar la un nivel relativ scazut. Considerand apoi
spectrul inainte de reparatie (fig.5.10.b)), se poate vedea cad nivelele din intreg
spectrul sunt mari, in special spre armonicile mai mari ale frecventei de
angrenare, indicand uzura. O altd indicatie a uzurii este aceea ca nu mai poate fi

vazutd componenta fantoma, desi este probabil prezenta la un nivel mai mic.
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Fig.5.10. Spectre de la un semnal de vibratie
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In sfarsit, numarul mare de benzi laterale cu spatieri de 8,3Hz si 25Hz,
indica o modulatie considerabila cu aceste doua frecvente. Proportia mare a
acestor benzi laterale, plus faptul ¢ multe din armonicile din angrenare sunt
apreciabil mai mici decét benzile laterale, indicd o influenta considerabila a

modulatiei in frecventa in generarea benzilor laterale.

S.3. PRELUCRAREA DATELOR CU PROGRAMUL “GALILEO”

Programul de analizd spectrald Galileo a semnalelor achizitionate
realizeaza prelucrarea semnalelor folosind transformata Fourier rapida (FFT),
filtrarea semnalelor folosind un filtru soft Butherworth, si trasarea graficelor in
domeniul timp respectiv in domeniul frecventa.

Programul de achizitie cuprinde functiille placii necesare pentru a
achizitiona date ce sunt apoi stocate pe discul magnetic fix al calculatorului.
Rata de achizitie este de 10 kHz, achizitia realizandu-se pe canalul analogic 1

(AI1). Cu litere ingrosate s-au scris comentariile programului.

/*Program de achizitie
* Biblioteci folosite:

*/

#include "nidagex.h"
#include "stdio.h"
#include "conio.h"
#include "i0.h"
#include <stdlib.h>
void main(void)

/*
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* Programul principal:

*/

{

/*

* Declararea variabilelor locale:

*/
116 1Status = 0;

116 iRetVal = 0;

116 1Device = 1,

132 1Timeout = 600;

116 1Chan = 1;

116 iGain = 1;

f64 dSampRate = 10000.0; {64 dScanRate = 0,

u32 ulCount = 150000,

char* strFilename = "vibratiil .dat";

116 ilgnoreWarning = 0;

iStatus = Timeout_Config(iDevice, ITimeout);

iRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "Timeout_Config",

ilgnoreWarning);

/* Achizitie de date pe un singur canal, si stocarea datelor pe disc. Datele
sunt stocate in formatul intreg pe 16 bit.*/

printf("start!");

iStatus = Lab_ISCAN _to_Disk (iDevice, iChan, iGain, strFilename, ulCount,
dSampRate, dScanRate, 0);

iRetVal = NIDAQErrorHandler(iStatus, "Lab ISCAN to_Disk",
ilgnoreWarning);

if (iStatus == 0) {printf(" S-a terminat achizitia."); |

iStatus = Timeout_Config(iDevice, -1);

}

/* Sfarsit program*/
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5.3.1. Programul de filtrare a rezultatelor experimentale.

Programul realizeaz3 filtrarea numerica a datelor achizitionate si afiseaza
grafic rezultatele obtinute, folosind un filtru digital de tip BUTTERWORTH.
Programul are ca date de intrare numele fisierului. Pentru definirea filtrului |
programul foloseste functia Matlab, “butter” (filtru de tip Butterworth ), care se
apeleaza astfel : [B,A] = BUTTER(N,Wn)

Functia “butter” defineste un filtru ‘trece jos’ de ordinul N si returneaza
coeficientii filtrului de lungime N+1, astfel incat vectorul B contine coeficientii
numaratorului, 1ar A contine coeficientii numitorului. Frecventa de taiere trebuie
sa fie 0.0 <Wn < 1.0, cu valoarea 1.0 corespunzand la ' din rata de achizitie.

Dupa ce s-a definit filtrul, semnalele achizitionate se vor filtra cu ajutorul
functiet ‘filter’ ce se apeleaza prin linia :

Y = FILTER(B,A,X)
in care vectorii B s1 A sunt cei defimiti anterior cu ajutorul functiei “butter”;
vectorul X contine datele achizitionate iar vectorul Y datele filtrate. Filtrarea se
realizeaza de fapt cu ajutorul transpusei numerice a ecuatiei diferentiale standard
a(1)*y(n) = b(1)*x(n) + b(2)*x(n-1) + ... + b(nb+1)*x(n-nb)
- a(2)*y(n-1) - ... - a(na+1)*y(n-na) (5.1)

Programul contine o interfatd graficd utilizator care permite selectarea
fisierului cu date achizitionate §i selectarea domeniului de interes specificand
limitele intervalului studiat.

Filtrarea semnalelor se realizeazi specificand rata de achizitie (in acest
caz 20000 Hz) si frecventa de taiere ce poate avea o valoare de pana la 2 din
rata de achizitie. Deoarece semnalele provenite din vibratii au o frecventa pana
la 10kHz, frecventele superioare vor fi taiate de catre acest filtru.

Transformata FFT folositd in cadrul programului, transforma semnale din
domeniul frecventd permitind in acest fel un studiu mai aprofundat al

fenomenelor ce apar in cazul angrenajelor afectate de anumite erori.

165

BUPT



Capitolul 5. Cercetari experimentale

Programul a fost realizat in limbajul specific mediului de programare
Matlab, si este structurat pe mai multe module.

Modulele de interfata grafica permit realizarea controlului actiunilor prin:

- ferestre de dialog (specificarea numelui fisierului cu date achizitionate)
- butoane de comanda (trasare grafice, executie calcule)
- edit box (specificarea limitelor intervalului de interes)
Datele sunt achizitionate de catre un sistem de masurare conceput si
realizat de autor la Universitatea din Oradea, a carui schema de principiu este
aratatd in figura 4.7.
Sistemul de masurare se compune din:
- Accelerometru — fabricatie MetraMess tip KD42.
- Interfata de amplificare: realizata in cadrul Universitatii din Oradea.
- Placa de achizitie: National Instruments, PCI 1200 echipata cu un convertor
A/D pe 12 biti, Domeniu de masurare D =10 V
Precizia placii de achizitie: lunitate = — = [ ]
2 4096

- sistemele de calcul
PC, procesor Intel Pentium la 166 MHz,

Rezultatele obtinute prin derularea acestui program sunt prezentate in

anexa 3, iar in figura 5.6 se prezinta exemplul de angrenare dintre o roata etalon

(precisd) si o roata cu axa deviata in plan vertical cu 30 .

Aulm p dulnns mnull uchmu nle
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Fig.5.6.Diagrama roati etalon-roata cu deviatie in plan vertical
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Masuratorile s-au efectuat pe standul de incercare, utilizind intr-o prima
variantd programul “COMPASS”, al firmei Briel &Kjaer, ce realizeaza
masurarea spectrelor si prezentarea lor grafici pentru analiza §i diagnoza
vibratiilor. Lantul de masurare pentru achizitionarea §i memorarea datelor
experimentale este schematizat in figura 5.1.

Setul de roti dintate utilizat in primul caz (fig.5.7.), a avut urmatoarele
caracteristici: z;=25 dinti, z,=32 dinti, z;=60 dinti, iar in cel de-al doilea caz
(fig.5.8)), : z;=32 dinti, z,=60 dinti, z;=60 dinti. Roata centrala “2” poate
angrena separat cu fiecare dintre celelalte doua roti (“12”, “23”) sau simultan

(4‘123”).

@23 2§ 3,

N
m m M m M M
Fig.5.7. Set roti dintate rm Fig.5.8. Set roti dintate rM

9
2

Notatiile folosite in [Anexa 1] pentru diagramele obtinute sunt “rm’
respectiv “rM”, urmate de indicii rotilor care angreneaza. Este notat apol
indicele rotii dintate pe care s-a plasat traductorul §i directia dupd care s-a
efectuat masurarea vibratiilor, orizontala (o), verticala (v).

in cea de-a doua varianta s-a utilizat programul de achizifie i prelucrare a
datelor “GALILEO”. Setul de roti dintate, in primul caz (fig.5.9.), au avut
urmitoarele caracteristici: z;=25 dinti, z,=32 dinti, z;=60 dinti (notatia fiind
“rm”), respectiv z;=32 dinti, z,=32 dinti, z;=60 dinti (notatia fiind “rmm”), 1ar in
cel de-al doilea caz (fig.5.10.): z;=25 dinti, z,=60 dinti, ;=60 dinti (notatia fiind

“rrm”), respectiv z,=32 dinti, z;=60 dinti, =60 dinti (notatia fiind “rrmm”).

20 @

m m M m M M

Fig.5.9. Set roti dintate rm; rmm Fig.5.10. Set roti dintate rrm; rrmm
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Pentru cele doua variante, modificarea distantei dintre axe s-a facut
cu+0,25mm, iar inclinarea axei in plan vertical cu max. 3"

In cazul angrenarii, simulate pe calculator, intre o roati conducitoare
etalon (g1=0) $1 0 roata dintatd cu excentricitate, dar avand acelasi numar de dinti
(1=1), abaterea vitezei unghiulare este nula [Anexa 2-p.1]. Influenta turatiei
asupra abaterin vitezei unghiulare consta in modificarea valorii amplitudinii
acesteia. Angrenarea dintre doud roti dintate avand o anumitd excentricitate
relativd va produce oscilatii sinusoidale a caror amplitudine va fi cu atat mai
mare cu cat va creste raportul de transmitere, [Anexa 2-p.4], sau cu cét vor
creste excentricitatile, dar mentinand raportul de transmitere constant, [Anexa 2-
p.5]. In cazul unor excentricitati mari abaterea vitezei unghiulare prezinta variatii
brusce, [Anexa 2-p.5].

Excentricitatea rotilor dintate, utilizate in cadrul testarilor, a fost obtinuta
cu ajutorul bucsei excentrice. Masuratorile s-au efectuat pentru excentricitdti e <
0,40mm, cand angrenajul s-a blocat.

Erorile de profil, au produs vibratii la frecventa de angrenare si la
armonicele ei. Vibratiile pot fi atribuite pe de o parte incovoierii dintelul sub
sarcina care variazd pe parcursul angrendrii bipare §i unipare 1 pe de altd parte
deformatiei care rezultd din uzura uniforma.

Atat modulatia in frecventa, cét si in amplitudine la o anumita frecventa,
dau nastere la benzi laterale care sunt distribuite in jurul frecventei de baza si a
armonicelor acesteia. [Anexa 1-p.6].

[Anexa 3-p.11] reprezinta efectul unui defect local intr-un angrenaj unde
semnalul de angrenare este modulat de un impuls scurt de lungime
corespunzitoare marimii golului dintre dinfi.

[Anexa 3-p.7] ilustreaza efectul unei extinderi a defectului in domeniul
timp. Cu cét este mai largd anvelopa defectului in domeniul timp, cu atit mai
ingusti si mai inalta va fi anvelopa benzilor laterale in domeniul frecventa, astfel

ca ele vor apare mai evident ca benzi laterale in jurul armonicelor de angrenare.
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Modulatia in frecventa si cea in amplitudine tind si dea semnale care sunt
simetrice in jurul linie1 de zero. Orice asimetrie poate fi interpretata ca un impuls
aditiv, care este repetat la fiecare rotatie a rotii din angrenajul in discutie si care
dau un numar de armonici ale acestei frecvente [Anexa 3-p.4].

Celelalte componente in spectrele de vibratii ale angrenajelor pot fi de
regula explicate ca suma si diferenta frecventelor generate prin intermodulatia
componentelor de bazd. Componentele de intermodulatie nu dau in mod normal
motive de ingrijorare deoarece ele se vor schimba ca rezultat al schimbarilor in

componentele fundamentale care pot fi puse in legatura cu conditiile fizice.
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6..CONTRIBUTII SI CONCLUZII FINALE

Analiza materialului bibliografic consultat aparut in ultimele decenii si
prezentat la Bibliografie, precum si rezultatele teoretice si experimentale
prezentate in teza, evidentiaza o serie de concluzii care au principala menire de a
reliefa importanta studiului vibropercutiilor din angrenajele cilindrice cu dinti
drepti, precum si a proiectarii, realizarii i testarii angrenajelor cu roti dintate.

Angrenajele determind In mod hotarator performantele transmisiilor din
care fac parte, in raport cu alte elemente constitutive, in special arborii si
lagarele, ele influentdnd caracteristicile tehnice, durabilitatea si gabaritul
sistemului. Ca urmare, calitatea angrenajelor componente se risfringe asupra
calitatil transmisiei In ansamblu. Daca se stabileste o dependenta intre calitatea
tehnologica s1 procesele de deteriorare, pe de o parte si comportarea
vibroacustica pe de altd parte, este posibila evaluarea starii tehnice curente a
ansamblului transmisiei, modalitate ce permite prognozarea duratei de viati
ulterioare a acestuia.

In cazul transmisiilor de puteri si turatii ridicate (avand viteze periferice
peste 1 m/s), excitatia parametrica si impulsurile de angrenare determina circa
80 =+ 90% din zgomotul total [116] si ca urmare, reducerea acestor excitatii este
importanta.

Erorile de transmitere in angrenaje, asociate procesului de angrenare, se
traduc printr-o variatie a fortelor de contact la nivelul dintilor. Faptul cd aceste
supraincarcari dinamice se transfera diferitelor componente ale transmisiel, iar

solicitarea rezultantd creste peste limitele admisibile, este unanim acceptat. in
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schimb, despre influenta sarcinii dinamice asupra angrenajelor nu exista o
unitate de pareri.

Concluzia care se poate desprinde din analiza materialelor avute la
dispozitie este cd, metoda analizei vibroacustice permite controlul global s1 rapid
al preciziei de executie $i montaj a angrenajelor, pune la dispozitie posibilitati de
identificare a cauzelor si factorilor perturbanti si indica solutii de imbunatatire.

Din acest punct de vedere, in cadrul tezei s-a incercat o evidentiere a
diverselor tendinte existente la ora actuala §i privire critica asupra lor.

Calitatea cinematica a angrenajului ar trebui caracterizatd printr-un singur
indicator, precizia cinematica in functionare, care si reprezinte componenta
tuturor acestor cauze.

Sursele interioare ale erorilor de transmitere in angrenaje sunt
reprezentate de abaterile de la precizia de prelucrare a dintilor, de erorile de
montare §i exploatare, precum g1 variatia periodicd a rigidititii angrenarii,
datorata trecerii periodice a sarcinit de pe un dinte pe doi dinti.

Analizand literatura de specialitate si din cercetarile efectuate in cadrul
temei, se constatd ca dintre erorile geometrice, influenta mai mare o au eroarea
pasului masurat pe cercul de baza, care duce la aparitia ciocnirilor periodice
dintre dinti $i creeaza o sarcina dinamicd de scurtd durata si eroarea de profil,
care produce o sarcind dinamica cu actiune permanentd. Toate formele de
excitatie parametrici, cum ar fi procesul de angrenare a rotilor dintate,
neechilibrarea, alinierea gresita, pot duce la aparitia conditiilor de rezonanta.

In ceea ce priveste alegerea elementelor geometrice, dificultatea o
constituie asigurarea simultani a cerintelor de rezistenta i a celor vibratorii.

Majoritatea studiilor intreprinse panda acum sunt de acord ca
excentricitatea cercurilor de baza ale rotilor dintate este cauza principald a
impreciziei cinematice a angrenajelor. Pentru erorile de transmitere datorate
excentricitatii, in lucrare se propune un model cinematic a carui originalitate

deriva din faptul ca solidele sunt considerate nedeformabile, 1ar angrenajul se
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defineste cu ajutorul cercurilor sale de baza. Modelul cinematic asociat unui
angrena) rigid excentric este prezentat in figura 2.15. Acest tip de modelare
conduce la o lege intrare-iesire neliniara reprezentata prin ecuatia (2.20.).
Rezolvarea numerica a ecuatiei neliniare permite determinarea cu rapiditate a
variatiel vitezei unghiulare, pentru diferite valori ale excentricitatii relative, & SI
pentru rapoarte de transmitere impuse. Programul de modelare a excentricitatii,
“MODEX?” s1 unele dintre rezultatele obtinute sunt prezentate in [Anexa 2].

Din analiza rezultatelor obtinute se poate concluziona ci eroarea de
transmitere este periodica si are un continut frecvential caracteristic fenomenului
de excentricitate Intr-un angrenaj cilindric.

Rezultatele obtinute cu ajutorul programului de simulare pe calculator
sunt confirmate de masuratorile efectuate pe standul de proba.

O sursa "internd" importantd de excitatie, in cazul transmisiilor cu roti
dintate, o reprezinta variatia in salturi a rigiditatii dintilor in angrenare, ceea ce
face ca la parcurgerea liniei de angrenare sa se produca acceleratii si deceleratii
ale rotilor, care au ca efect generarea de solicitari dinamice, vibratii §1 zgomot.

Pentru a determina rigiditatea angrenajulut pe parcursul procesului de
angrenare a unei perechi de dinti, s-a considerat cd pe timpul angrenarii bipare
rigiditatea totala angrenajului este data de suma rigiditatilor celor doud perechi
de dinti in contact. Din calculele efectuate se observa variatia relativ
neinsemnatd a rigidititii de-a lungul segmentelor corespunzitore angrenarii
bipare si unipare si saltul acesteia la momentul trecerii de la un tip de angrenare
la altul, fapt ce provoaci o excitatie parametricd. S-au efectuat calcule pentru
mai multe valori ale fortei normale, constatandu-se o usoard scadere a rigiditati
angrenajului cu cresterea fortei. Eroarea care se face considerdndu-se rigiditatea
constantd 1n raport cu sarcina, cat si cu pozitia punctului de contact se mentine
sub 1,7%. In ipoteza ca, in procesul vibratiei durata angrendrii bipare i unipare
ramane aceeasi ca in cazul migcarii uniforme, se poate considera ca rigiditatea

angrendrii este o functie periodicd cunoscutd in timp, ceea ce simplifica
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cercetarile ulterioare, deoarece admite descrierea vibratiilor din angrenaj prin
ecuatii diferentiale cu coeficientii periodici.

Modelul, rezultat prin idealizarea transmisiei, considera variatia periodica
a rigiditatli angrenarii $i amortizarea sistemului, astfel incat comportarea lui
dinamica sa fie cat mai apropiati de cea a mecanismului real.

Considerand angrenajul ca o legatura rigida, se obtine un sistem dinamic
echivalent cu trei volanti. Ecuatiile diferentiale ale miscarii de ordinul doi
omogene, s-au obtinut in baza ecuatiilor lui Lagrange. Ecuatia caracteristicd are
tret rddacini, dintre care una este zero. Daca se ia in considerare elasticitatea
dintilor, transmisia dintatd este echivalenta cu un sistem de torsiune cu patru
volanti. In acest caz ecuatia caracteristicd are patru radacini, trei dintre acestea
fiind diferite de zero. Avand in vedere si amortizarea, alaturi de vibratiile
torsionale ale rotilor dintate pot sd apard s1 vibratii de translatie provocate de
fortele transmise prin dantura asupra arborelui g1 lagarelor dupa directia liniei de
angrenare si astfel, transmisia dintatd cu o singura treaptd devine un sistem cu
mai multe grade de libertate. Caracteristic sistemelor cu mait multe grade de
libertate este si aparitia domeniilor de instabilitate in vecinatatea anumitor
combinatii a frecventelor proprii.

In cazul angrenajelor cu rigiditatea variind periodic, dar care ignori
abaterile de pas si erorile de profil, vibratile rotilor dintate sunt descrise cu
ajutorul ecuatiilor diferentiale cu coeficientii periodici. Prin rezolvarea acestor
ecuatii s-au gasit conditiile de stabilitate, care permit determinarea zonelor de
rezonantd. In cazul in care conditia (3.76) este indeplinita, va exista o migcare
periodica spre care tinde asimptotic miscarea rotilor. Cind conditia respectiva
nu este indeplinitd, transmisia dintati se va afla in stare de rezonanta
parametricd. Dacd se considera coeficientul de amortizare diferit pentru cele
doua faze ale angrendrii, conditia de stabilitate este data de (3.111). Negljjand

amortizarea relatia (3.111). devine identica cu relatia (3.767).
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Ciocnirile in cazul angrenajelor cilindrice apar datorita abaterii pasului de
baza. In raport cu abaterea pasului de baza si deformatia elastica a perechii de
dinf1 care nu participa la ciocnire, contactul intre perechea de dinti care intra in
angrenare se produce fie in afara liniei de angrenare, fie pe linia de angrenare.

In momentul ciocnirii de muchie, roata motoare igi decelereaza miscarea,
in timp ce roata condusd i§i accelereazia miscarea. La ciocnirea mediana
fenomenul este invers, ceea ce duce la intensificarea efectului de soc la intrarea
in contact a dintilor. Ciocnirea de muchie are loc la intrarea in angrenare a
perechii de dinti urmatoare §i poate pastra ambele faze ale angrenarii sau poate
elimina angrenarea bipard, prin scoaterea din angrenare a perechii anterioare de
dinti, in timp ce ciocnirea mediana se produce la iesirea din angrenare a perechii
anterioare de dinti. In cazul ciocnirii mediane angrenarea va fi totdeauna
unipard, deoarece in zona angrenarii bipare se afli in contact numai perechea de
dinti din fatd. Daca forta percutanta are valori comparabile cu cele ale celorlalte
forte care apar in procesul angrenarii, acestea din urma nu mai pot fi neglijate.

In timp ce viteza la ciocnirea de muchie depinde de viteza unghiulari a
rotii conduse ®,, de eroarea redusa d si de raza de curbura a profilelor in punctul
initial al ciocnirii, viteza la ciocnirea mediana se poate determina numai in urma
studiului miscarii rotilor in procesul de iesire din angrenare, ceea ce inseamna ca
ea depinde de masa rotilor dintate si alti factori dinamici. Relatia (3.143),
impreuna cu relatia (3.123°), permite determinarea erorii reduse d, iar apoi
abaterea pasului de baza, astfel incét sa nu se produca saltul inapou.

In cazul studierii fenomenelor de ciocnire un interes aparte il prezinti
analiza comportarii elementelor din cupla cinematicd, atunci cind are loc
modificarea “instantanee” a fortelor. Cauza principald de aparitie a ciocnirilor o
constituie prezenta unor jocuri in cuplele cinematice. Miscarea mecanismului
este insotitd de intreruperi ale lantului cinematic §t de clocniri_intre elementele

cuplei cinematice.
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Modelul propus pentru studierea comportarit dinamice a elementelor din
cupla cinematica are avantajul ci permite stabilirea pozitiei curente a fusului in
raport cu pozitia lui initiald. Viteza de ciocnire se determina in functie de
coordonatele suplimentare ale pozitiei respective.

Pentru determinarea centrului de percutie a angrenajului s-a asimilat
sistemul format din cele doud roti dintate cu o placa ale carei puncte, de pe
ambele fete, vibreaza toate in faza, in directia liniei de angrenare.

Pentru studiul vibropercutiilor, la nivel de sursi sau efect direct,
angrenajul de cercetat se plaseaza pe un stand original cu caracteristici ridicate
de silentiozitate, care permite analiza sistematica si unitara a erorilor cinematice
si dinamice, in conditii cvasistatice gi dinamice de functionare, conservandu-se
baza de masurare. Vibratiile datorate unor defecte in angrenaje pot fi masurate
dupa oricare din directiile unui sistem de referinta tridimensional.
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