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CUVANT INAINTE

In timpul procesului de productie, masinile si instalatiile trebuie sa indeplineasca cerinte din
ce in ce mai inalte, in conformitate cu stadiul de dezvoltare continua a tehnicii actuale pentru ga-
rantarea sigurantei in functionare, asigurarea unei disponibilitati mari, respectiv a unei perioade
de timp de buna functionare cat mai indelungata pentru atingerea unei eficiente cat mai ridicate,
respectiv a unei rentabllutata optime. Printr-o intretinere conditionata de starea tehnica a masinii
sau instalatiei pentru memmerea acestora in perfecta stare de functionare, se poate aduce o
contributie economica |mportanta Si se poate atinge un grad de utilizare optim al mijloacelor
tehnice de productie. Pentru aceasta sunt necesare informatii cat mai sigure si exacte asupra
starii tehnice a masmulor si instalatiilor. Tehnica de dxagnoza poate sa fumizeze aceste informa-
tii.

" Detectarea cat mai din timp a deteriorarii masinilor si agregatelor prin supravegherea si moni-
torizarea vibratiilor (compararea nivelului vibratiilor masurate cu limitele stabilite pentru vibratiile
acestora la functionare normal3), constituie o sarcina de deosebita importanta pentru personalul
tehnic de exploatare si intretinere din industria producatoare de bunuri si energie electrica, care
are in dotare masini cu componente in miscare de rotatie.

Cresterea vibratiilor peste limitele normale de functionare indica o deteriorare posibila a starii
tehnice a masinii. Prin analizarea si efectuarea de diagnoze corecte ale vibratiilor pot fi identifi-
cate cauzele acestor vibratii, defectele de fabricatie sau in formare, gravitatea acestora, precum
si durata de timp (de viatd) in care masina sau instalatia poate sa mai functioneze fara distruge-
rea ei sau a altor utilaje. Efectuarea unor diagnoze corecte prin analizarea vibratiilor, poate
aduce economii importante industriei, prin prevenirea avarierii totale a utilajelor, care ar provoca
pagube economice foarte mari, atat prin pierderi de productie datorita opririi neplanificate a
acestora, cét si prin irosirea de materiale si manopera pentru inlocuirea intregului utilaj distrus.

Lucrarea prezenta intentioneaza sa contribuie la cunoasterea detaliata a cauzelor principale
ale vibratiilor masinilor si agregatelor (ca de exemplu dezechilibrul, alinierea incorecta, slabirea
imbinarilor mecanice, rezonanta, frecarea, rulmenti defecti, roti dintate deteriorate etc.), la iden-
tificarea acestor cauze prin analizarea vibratiilor, precum su la detectarea defectelor si a gravitatii
acestora prin diagnoza vibratiilor. De asemenea lntentloneaza sa contribuie la |mbunatat|rea
metodei de calcul a frecventen vibratiilor masinilor si agregatelor cauzate de defecte existente,
precum si la dezvoltarea si |mbunatat|rea tehnicii de diagnoza vibratiilor.

Aceasta lucrare s-a realizat sub directa conducere, cu sprijinul continuu si sub indrumarile
stiintifice ale Domnului Profesor Dr. Doc. Ing. Gheorghe Silas, membru corespondent al Acade-
miei Romane caruia ii mutumim in mod deosebit si pe aceasti cale, si ne exprimam intreaga
noastra recunostiinta pentru ajutorul substantial acordat de Domnia Sa’ pe intregul parcurs al
pregatirii si elaborarii lucrarii.

Multurmm de asemenea Domnului Dr. David Bumns, sef al departamentului "Projekte und
Analyse vice-director al Centralei Nucleare KKL Leibstadt AG, Elvetia, care dupa alegerea sub-
semnatului ca membru al institutului de prestigiu intemational in domeniul zgomotului i vibratii-
lor "The Institute of Noise Control Engineering of the United States of America, Inc.” cu mentiu-
nea "in recognition of professional standing and contributions" in decembrie 1993, ca urmare a
activitatii de peste 30 de ani ca expert in acest domeniu, m-a incurajat sa-mi elaborez teza de
doctorat.

in conditiile actuale de dezvoltare a productiei cu o eficientd economica cat mai ridicata pen-
tru a face fata cerintelor economiei de piata, lucrarea prezinta un ajutor de real folos tuturor ingi-
nerilor si tehnicienilor insarcinati cu supravegherea, intretinerea si repararea mijloacelor tehnice
de productie, pentru asigurarea functionarii in cele mai bune conditii si exploatarea cat mai efi-
cienta si rentabild a masinilor si instalatiilor.

Ing. Paul Theodor

29 august 1996
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1. DINAMICA MASINILOR. VIBRATH

1.1. Vibratii in dinamica masinilor

In dinamica masinilor se cerceteaza in general influenta aftemarilor dintre forte si miscari. La
acestea exista pe 1anga dinamica dorita, necesara la functionarea masinii, si o dinamica nedo-
rita. Masinile si componentele lor sunt atat produse elastice cat si incarcate cu mase, si pentru
aceasta reprezinta sisteme apte la vibratii. Daca asupra acestor sisteme actioneaza forte varia-
bile in timp si/sau miscari, apar vibratii. In comparatie cu vibratiile cerute, in general este vorba
despre miscari cu amplitudini mici, dar care in anumite conditii pot deveni foarte periculoase. In
special cele mai de temut sunt asa zisele rezonante, la care o frecventé de excitatie coincide cu
o frecventa proprie a structurii masinii si aceasta conduce la o amplificare a amplitudinei vibra-
tiei. Chiar si vibratiile autoexcitate, datorita existentei unei surse de energie interioare, care le
mentine, constituie o sarcind dinamica continua.

Vibratiile masinilor sunt problematice intotdeauna cand sunt atinse solicitari prea mari ale
materialelor. Daca tensiunile admisibile ale materialului sunt depasite, se pot produce deteriorari
ale acestuia.

Vibratiile reprezinta de asemenea o diunare pentru mediul inconjurator. Aceasta este valabil
nu numai pentru miscarile vibrante, care sunt considerate ca neplacute, dar si mai ales pentru
zgomotul de structura pe care il produc vibratiile.

Astazi inginerul trebuie sa se preocupe de problema vibratiilor masinilor atat in etapa de
proiectare si constructie cat la incercarea si mai departe la exploatarea masinilor (monitorizarea
vibratiilor si diagnoza). Pentru aceasta astazi stau la dispozitia inginerului diferite mijloace mo-
deme de calcul si experimentale.

Ca rezultat al cresterii puterii si vitezei masinilor, al usurarii la limita a elementelor con-
structive, cresc fortele active simuttan cu reducerea masei si rigiditatii constructiei. Acestea
constituie motivul pnnctpal al marii actualitati a problemelor de combatere a zgomotelor i vi-
bratiilor, cdrora li se acorda in prezent multa atentie in toate ramurile constructiei de mas«m

Elementele constructive ugoare ofera o amortizare intema mai mica a osc:lagulor Intr-o serie
de cazuri frecventele oscilatiilor intretinute sau componenetele lor armonice coincid cu frecven-
tele proprii ale diferitelor elemente constructive, ceea ce duce la fenomene de rezonanta.

La proiectarea mas,umlor cu zgomote si vibratii moderate trebuie acordata pnefenn(a unor
scheme constructive, in care procesele dinamice, provocate de socuri, acceleratii bruste dece-
leratii etc. sa fie excluse sau reduse la limita. De exemplu, inlocuirea matritarii pnn presare a
mecanismelor cu came si cu bield-manivela, prin mecanisme cu miscare rotativa uniforma etc.
favorizeaza intr-o masura considerabiia reducerea zgomotului si vubratnlor

in procesul de diagnoza trebuie cunoscute diferitele moduri de excitare si cauzele lor. De
aceea in continuare se mentioneaza pe scurt sursele vibratiilor a caror provementa nu este le-
gata direct de operatia tehnologlca efectuata de masina (anahzarea amanuntita a acestora se
va face intr-un capttol separat in lucrarea de fata). Dintre aceste surse fac parte in primul rand
transmisiile pnn rulmenti si angrenaje, folosite larg in constructia de masini modeme.

O alta sursa de vnbratu cu componente intense de joasa frewenta este neechilibrarea partilor
in rotatie in special la masmlle rapide modeme, de greutate minima si cu rigiditatea redusa a
pceselor portante pnnapale

Sursele dezechilibrarii pot fi conditionate de neomogenitatea materialului corpului in rotatie si
de defectele de constructie, prelucrare si montaj. Cauzele neomogenitatii materialului pot fi:
suflurile si porozitatea in.piesele tumate, densitatea neuniforma a materialului in diferite locuri
etc. Dintre defectele constructive care duc la deplasarea centrului de greutate a corpului in raport
cu axa de rotatie face parte distributia asimetrica a maselor si orificiilor (gaurilor), grosimea ine-
gala a peretilor la piesele cu goluri sau alezaje, existenta portiunilor de suprafete neprelucrate
(exterioare, interioare si laterale), alegerea gresita a tolerantelor la prelucrare si a ajustajelor la
piesele asamblate, care duc la batai radiale sau axiale, apropierea turatiei de regim de turatia
critica, perturbarea simetriei de distributie a maselor datorita splinturilor, penelor etc.

Cauzele dezechilibrarii pot fi de asemenea abaterile de la tolerantele de prelucrare mecanica,
deformatiile pieselor prelucrate datorita eforturilor termice inteme etc.

La functionarea corpurilor in rotatie dezechilibrul poate sa apara de asemenea datorita
deformatiilor provocate de neuniformitatea campurilor de temperatura si de diferenta dintre
coeficientii de dilatatie termica a pieselor componenete, executate din diferite materiale. El
poate fi provocat, de asemenea, de deplasarea pieselor (de exemplu, a bobinajelor in masinile
electrice) sub actiunea fortelor centrifuge, de coroziunea neuniforma sau de uzura pieselor si in
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sfarsit sub actiunea factorilor exteriori. O deosebitd importanta are de asemenea incovoierea
arborelui precum si bataia radiala in lagare.

Dintre defectele de montaj face parte bataia radiala datoritd neuniformitétii inelelor interioare
ale rulmentilor, distributia asimetrica a maselor datorita imbinarilor bulonate ale corpurilor com-
puse in rotatie, bataia radiala datorita calarii prin pene, incovoierea axei arborelui datoritd neco-
axialitatii in cazul imbinarii rigide, deformatiile pieselor datorita incalzirii si racirii neuniforme in
cazul calarilor la cald etc.

Analiza vibratiilor pentru depistarea cauzelor acestora, in vederea reducerii nivelului vibratii-
lor daunatoare in limitele admisibile respective, nu este posibila fara cunoasterea fenomenelor
vibratorii. De aceea, in continuare, se prezinta notiuni fundamentale de vibratii si se descriu ca-
tegoriile vibratiilor masinilor.

1.2. Notiuni fundamentale

Sistem echivalent. In toate cercetarile este indicat sa se pomeasca de la reprezentari pe
modele definite pentru sistemul vibrant de cercetat. De aceea pentru sistemul real, se admit
anumite ipoteze simplificatoare si idealizari, si se constituie un sistem echivalent (model vibrant
echivalent pentru calcule), compus din elemente mecanice simple (mase, amortizoare, arcuri,
bare etc) si care poseda un numar definit de grade de libertate (deplasari, unghiuri).

Ecuatii de miscare, matrice ale sistemelor. Cu ajutorul principiilor si legilor de baza ale
mecanicii (Newton, d'Alembert, principiul lucrului virtual) aplicate la sistemul echivalent, se
ajunge la ecuatii de miscare, care exprima relatia dintre marimile de intrare F(t) si marimile de
iesire x(t), ambele variabile de timp. Aceste ecuatii pot fi liniare sau neliniare. Multe cazuri prac-
tice se pot rezolva cu modele liniare, in special daca se pleaca de la premiza ca deplasarile sunt
mici in jurul unei pozitii de echilibru.

Ne marginim aici la reprezentarea de sisteme vibrante, cu marimi de intrare deterministe F(t)
[88, 123]. Cu premizele mentionate, indiferent de numarul gradelor de libertate, se obtine intot-
deauna un sistem de ecuatii liniare de miscare de ordinul al 2-lea, dupa cum urmeaza:

M x(t) +C x(t) +K x(t) =F(t) 1.1
unde M este matricea patrata de inertie (n,n); contine coeficientii de inertie; este simetrica;

C - matricea patrata de amortizare (n,n); contine coeficientii de amortizare ai sistemu-
lui; poate fi si asimetrica (efecte giroscopice, forte in lagare de alunecare);

K - matricea patrata de rigiditate (n,n); poate fi si asimetrica (forte circulatorii, forte in
lagare de alunecare si in spalturi de etanseitate);

F(t) - matricea coloan3 a fortelor perturbatoare (n,1), dependenta de timp;

x(t) - matricea coloana de deplasare (de unghi) (n,1), dependenta de timp; x si x sunt
matrice coloana ce reprezinta respectiv viteza si acceleratia.

Ecuatiile de miscare (1.1) exprima echilibrul dinamic al fortelor si momentelor, tinand seama si

de fortele de inertie. Aceste ecuatii se situiaza in cadrul conditiilor mentionate (liniaritate, matrice

F(t) Sistem vibrant x(1)
- ] Structurd: hneard
| Invariant de timp
—_— n grade de libertate

Parametrii. M.C.K
Vector al celor n Vector al celor n
manmi de intrare marimi de fesire

Fig. 1.1
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patrate invariante de timp) si fiind general valabile, pot fi utilizate atat pentru diferite tipuri de
masini cat si pentru diferite tipuri de vibratii (vibratii de incovoiere, vibratii de torsiune s.a.m.d).

In fig. 1.1 este reprezentata grafic schema bloc a unui sistem vibrant cu parametrii fizici. In
sistem intra marimi de intrare F(t), ca forte de excitatie (de exemplu forte de dezechilibrare, forte
cauzate de procese tehnologice, impulsun s.a.m.d.) sau ca excitatii punctuale la baza sistemului
(perturbatii ale solului ). Sistemul prelucreaza aceste intrari conform comportarii acestuia la
transfer si raspunde cu marimile de iesire x(t) sau derivatele lor respective x(t) si x(t).

Comportarea la transfer este definitd de structura sistemului, adica de legile fizicale mentio-
nate precum si de parametrii sistemului M, C si K. Daca sunt cunoscuti parametrii M, C si K
precum si fortele de excitatie F(t) (de exemplu excitatii periodice sau intermitente), sistem cu
anumite grade de libertate, atunci pot fi determinate prin calcul mai intai marimile proprii si apoi
marimile de raspuns.

Frecvente proprii. Fiecare sistem vibrant linear are o anumita comportare la vibratii proprii,
care este definita prin frecventele sale proprii, factorii sai de atenuare si vectorii sai proprii
(forme ale vibratiei). Frecventele proprii, amortizarile si vectorii proprii sunt denumiti parametrii
modali.

Daca, de exemplu, asupra arborelui unui rotor de ventilator, reprezentat in fig. 1.2,
actioneaza scurt timp o forta de tip impuls F{t), sistemul vibrant discretizat, liber, intra in vibratii
proprii. Acestea se compun din mai multe vibratii partiale (n=1,2,...N):

N
x(6) = Y Ae™ {oRe cos(w,t) —oM sin(w t)}. (1.2
n=A

Fiecare vibratie partiala consta dintr-o functie exponentiala, care descrie atenuarea respectiv
amplificarea (in cazul sistemelor instabile) si functii tigonometrice, care definesc comportarea la

vibratii.

In ecuatia (1.2) w, este pulsatie proprie [s“], -, - factor de amortizare [s"], o€ si o™
sunt partea reala si partea imaginara a vectorului propriu ¢, A,, sunt constante, care sunt
adaptate conditiilor initiale.

In fig. 1.2, a, este reprezentata variatia in timp a fortei Fy, b - variatia in timp a elongatiei

vibratiei, ¢ -schema unui rotor de ventilator, 1 - ciocan pentru excitatie prin impact, 2 - accele-
rometru pentru masurarea vibratiei.
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Prin masurarea raspunsului X,(t). respectiv a acceleratiei la gradul de libertate /, la un impuls,
dupa o analiza de semnal, se obtin marimile vibratiilor proprii w, si «, si la inregistrarea de ur-
matoare semnale, de asemenea si componentele vectorului propriu «a';' si ‘p',’,“A

Cunoasterea acestor marimi este deosebit de importanta, deoarece caracterizeaza proprie-
tatile dinamice ale unui sistem capabil sa vibreze. Cu aceasta se poate aprecia printre altele la
ce frecvente pot apare efecte de rezonanta si cat de mari pot fi amplitudinile la rezonanta. Vec-
torul propriu indica ce fel de deformatie se produce, cand sistemul vibreaza cu frecventa sa pro-
prie. De exemplu, aceastd deformatie este initiatd aproximativ cand sistemul se excita armonic
cu o frecventa, care corespunde frecventei proprii.

Analiza valorilor proprii. Caracteristicile modale se obtin prin calcul, daci se inlocuieste in
ecuatia (1.1) partea dreapta cu F(t)=0 (ecuatie omogena) si se pun in ecuatii, astfel:

x(t) =pe™,
x(t) =xpe™, (1.3)
X(t) =N2pe™.
Astfel se obtine
(mM+rc+K)p =0. (1.4)
Aceasta are la o comportare pur oscilatorie urmatoarele solutii:
Ao =Q, Hw,, N, =a, —jw,, valori proprii, (1.5)
en =en Hiem.  en =ohe —iel. vectori proprii. (16)

In multe cazuri practice este adesea dificil sa fie constituitad o matrice de amortizare. La struc-
turi slab amortizate, care se intalnesc des in constructia de masini (rotori elastici la torsiune si
flexiune, ai caror arbori sunt sustinuti de lagare cu rulmenti), se rezolva mai usor problema, daca
se presupune o amortizare mica. Astfel mai intai se rezolva problema valorilor proprii pentru un
sistem neamortizat (C=0) in forma reala

(K-w? -M)p =0, an

care se rezolva relativ mai usor, si cu aceasta se definesc puisatia proprie w,, Si vectori proprii
reali respectivi ¢,,. Amortizarile, care la acest calcul nu sunt definite, pot fi aproximate sau
determinate printr-o incercare. Fiecarei pulsatii proprii w, 1i corespunde un factor de amortizare
-a, respectiv un grad de amortizare C, = —a,/w, .

In practica se lucreaza adesea cu urmatoarele marimi:

f, =0,/2x frecventa proprie [Hz], (1.8)
C, =—u,/w, amortizare structurala [-], 1.9)
o, vector propriu real. (1.10)

Cunoasterea amortizarii modale este deosebit de importanta, atunci cand trebuie sa se
determine amplitudinile vibratiilor fortate la rezonanta, cauzata de forta de excitatie F{t).

Procedeul mentionat nu se aplica, daca este vorba de sisteme capabile |a vibratii auto-
excitate, cum este de exemplu cazul la masini rotitoare cu lagére de alunecare si spalturi de
etansare (pompe, turbine, compresoare). Aici trebuie sa se rezolve problema valorilor proprii,
ecuatia (1.4), si s& se aprecieze starea de stabilitate cu ajutorul valorilor proprii obtinute.
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Analiza modala. In analogie cu fig. 1.1 se poate defini relatia dintre marimea de intrare F(t)
si marimea de iesire x(t) si cu parametrii modali (fig. 1.3). Daca se cunosc toate pulsatiile proprii
w,, vectorii proprii ¢, si factorii de atenuare (—a, ) respectiv amortizarile structurale C,, este
posibil sa se calculeze vibratiile forgate.

F(t) Sistem vibrant x(t)
] Structurd: lineard
E—— Invariant de timp
—_— n grade de libertate

Parametrli: a,.Cp.wa.®0
Vector al celor n
marimi de intrare

Vector al celor n
marimi de iesire

Fig. 1.3

Analiza modala este utilizata in prezent si pentru determinarea parametrilor modali din mas-
urari. Baza metodei este reprezentarea raspunsurilor sistemului in functie de marimile modale si
ale frecventei de excitatie, fig. 1.4. La adaptarea functiilor de raspuns analitice ale modelului
(functii de transfer ale modelului) la functiile de rdspuns masurate ale sistemului (functii de
transfer ale masurarii), se variaza valorile parametrilor modali, pana cand se obtine intre model
si masurari o concordanta totala. Astfel se obtin, ca resuftat, marimile modale cautate.

= IAVAVARVANAY

£,2F, sinQt —e]

x(t)

x(t)=x sm(Qe-€,)

T

0l

Fig. 1.4
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Metoda de masurare consta in introducerea in sistem de forte de testare (impact, sinus etc.)
si masurarea raspunsurilor sub forma de vibratii in fiecare punct de masurare. Din semnalele de
timp, dupa o transformare Fourier in domeniul de frecventa, se obtin functiile de transfer masu-
rate, care apoi stau la dispozitie pentru a se proceda ca mai inainte, pentru aflarea parametrilor
modali [74].

Functii de transfer, caracteristica de amplitudine si de faza. Daca un sistem liniar, descris
prin ecuatiile de miscare (1.1) este excitat cu o forta perturbatoare armonica de forma

F, =, sinqt, 1)

unde f’k este amplitudinea constantd a fortei, 0 - pulsatia perturbatoare (toate celelalte forte
trebuind sa fie egale cu zero), atunci sistemul raspunde in regim permanent (stationar) de
asemenea cu miscari armonice, fig. 1.4. Toate marimile de raspuns se pot exprima prin vectorul
x(t),dupa cum urmeaza:

x4(t) %, sin(0t +e,,)

x,(t) Xy sin(Qt +eg)

x(t) (1.12)

TIx () || %, sin(at +e,) |

xn(t)) Xy sin(Qt +ep)

Raspunsul, corespunzator excitatiei, pentru fiecare grad de libertate, este caracterizat printr-o
amplitudine si un unghi de faza, de exemplu, pentru gradul de libertate /-

x,(t) =x, sin(Qt +¢,). (1.13)

Atat x, catsi ¢, (¢ este negativ) sunt dependente de frecventa de excitatie. De aceea le
denumim:

i,(ﬂ)/f:k amplitudine caracteristica de raspuns (intre / si k), (1.14)
M unghi de faza de raspuns (intre / si k). (1.15)
In practica se combina des cele doua functii intr-o functie complexa:

Hy =(;‘//’Ek)ek' =|’7/klejt‘~ (1.16)

Deoarece catul valorilor X, / I:'k reprezinta o suplete (deplasare/fortd), denumim de asemenea
F,k(n) functie de transfer de suplete complexa. Fig. 1.4 arata variatia calitativa a amplitudinei
|f7,k| =X, / ﬁk si a unghiului de faza ¢, depinzand de frecventa de excitatie 0 . Insemnétatea
functiilor de transfer iese in special in evidenta, cand se urmareste variatia acestea. Cand pulsa-
tia de excitatie @ se afla in apropierea unei pulsatii proprii (w,,w,.....wy) (caz de rezonanta),
raspunsul de amplitudine x, atinge un maximum a cérei inaltime depinde de amortizarea res-
pectiva (ay,a,.....ay) respectiv (C,,C,,....Cy) (amortizare mare, crestere mici a amplitudinii).
In domeniul frecventei de rezonantad unghiul de faza ¢, (aici definit negativ) se schimba relativ

mult.
Calculul functiilor de transfer si a raspunsurilor armonice si periodice ale sistemului.
Daca se cunosc ecuatiile de miscare (1.1) cu matricele M, C, K, atunci functia de transfer com-

plexa ﬁ,k(ﬂ) se poate stabili prin calcule cu ajutorul unei ecuatii complexe. Pentru aceasta se
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introduce formal urmatoarea functie de fortd complexa pentru functia de excitatie armonica
Fi (t )1

F (t) =Fei® —F (cosQt +jsinQt), (1.17)

unde in vectorul de fortd pentru punctul de excitatie exista numai componente de ordin k.
respectiv:

- . - ~ T
F(t) =Fel®, F={o,o,...,ﬁ,o,...o} . (1.18)

Datorita amortizarii miscarea fortata va fi de forma x,(t) =X, sin(Q t —¢,, ), defazata in uma
HOt —ey)

fata de forta. Sub forma complexa va fi x,(t) =x, e . Se mai obtine

X, () =2 x,(t); %,(t) =—0%x,(t). (1.19)
Sub forma complexa ecuatia (1.1) devine

Mx +C x +K x =F %! (1.20)

Notand %, e 7 =x,, dupa simplificarea ecuatiei (1.20) cu €/ se obtine
(K -22M+jaC)-x =F
sau
x =Kk -22mM+jac) " -E. (1.21)

din care find cunoscute matricele M, C, K si vectorul de forta F pentru fiecare frecventa de
excitatie {1 data in prealabil, se poate calcula vectorul raspunsului complex al sistemului X, prin
resolvarea ecuatie lineare complexe (1.21). Componentele lui x sunt de forma

X, =xe’ (1.22)

si contin pe linga amplitudinea x, si faza ¢,. Se obtin mai departe valori ale functiei de transfer
Hlk(n )
La un sistem cu N grade de libertate sunt in total N x N functii de transfer, deoarece se poate

excita sistemul cu de N ori 1a un grad de libertate si se poate inregistra raspunsul la cele N grade
de libertate.

Matricea totald H(R) a tuturor functiilor de transfer H, (@) (/ =1...N; k =1...N) rezulta prin
inversiunea matricei de rigiditate complexa (dinamicd) K(Q) =K —Q2M +jQ C respectiv

HyHyz .. Hy.. . Hin

HaiHay... Hyy... Hoy

fA(a) =(k -a2m +joc)” = (1.23)

HuiHinz - H - Huw
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Cazul excitatiilor armonice si cu aceasta a vibratiilor ammonice joaca un rol important in di-
namica masinilor. Prin cunoasterea functiilor de transfer a unui sistem se poate aprecia la ce
frecvente de excitatie apar in special raspunsuri de amplitudini ridicate.

O utilizare importanta exista la masinile rotative, la care dezechilibrarile produc forte de
excitatie armonice cu pulsatia egala cu viteza unghiulara Q . Prin introducerea vectorului forta de

dezechilibrare (fortele de dezechilibrare sunt proponionale cu 2?)in ecuatia (1.1) si cu luarea in
considerare a mﬂuentelor frecventelor de rotatie in matricele sistemului, din calculul functiilor
specuale de transfer se obtin raspunsunle de amplatudme ale vibratiilor de incovoiere pemru ar-
borii in rotatie, vibratii dependente de frecventa de excitatie. Frecventa de excitatie este egala
cu cea de rotatce si daci aceasta coincide cu 0 frecventa propne a s:stemulun frecventa de rota-
tie este denumita critica.

Daci fortele perturbatoare ale unui sistem contin in acelasi timp mai multe frecvente de
excitatie, cum este cazul de exemplu la functiile penodlce atunci raspunsurile de amplitudine,
rezultate din functiile de transfer pentru fi iecare frecventa de exciatie, se pot suprapune, conform
cu faza, intr-un raspuns total. Forte de excitatie periodice, respectiv momente, se intalnesc, de
exemplu, ca forte ale presiunii gazului, la functionarea sistemului bield-manivela al motorului cu
explozie.

1.3. Probleme de baza in dinamica masinilor

Problema directa. Problema directa este cea mai des intalnita in practica si in mod uzual in
faza de constructie a unui nou sistem. Astfel este de cercetat un sistem, al carui plan de con-
structie ne sta la dispozitie, fig. 1.5, a. Problema de rezolvat consta in a determina prin caicule
vanatta in timp a raspunsurilor sistemului x(f), cunoscandu-se variatiile in timp ale fortelor per-
turbatoare de intrare F{(t) si caracteristicile sistemului sub forma de matrice M, C si K. Intr-o
prima etapa pregatitoare se determina frecventele proprii si vectorii proprii. Pentru aceast3 im-
portanta analiza se recomanda urmatoarea ordine de calcul [88]:

- inventarierea cazurilor de incarcare (forte de excitatie);

- idealizarea structurii (stabilirea modelului, a numérului de grade de libertate si constituirea

unui sistem echivalent ca model de calcul);

- scrierea ecuatiilor diferentiale de miscare;

- rezolvarea ecuatulor dlferentuale de mnscare

- reprezentarea graﬁca a rezultatelor;

- valorificarea si interpretarea rezultatelor.

Problema inversa. Aici problema se pune invers ca in cazul precedent. Fiind data variatia
raspunsurilor sistemului x(t) si cunoscandu-se proprietatile sistemului M, C, K trebuie sa se de-
termine variatia marimilor de excitatie F(t), fig. 1.5, b.

Cel mai raspandit exemplu pentru cazul de faté este echilibraqu rotorilor. Astfel, aici se in-
cearca, ca pnn modificarea maselor la rotor, s se influenteze in asa fel fortele de dezechilibrare
ale arborelui in rotatie, incat lagarele sa fie cat mai muit posnbll eliberate de forte periodice rota-
tive. Inainte de i mcepenea operatiei de echilibraj si in timpul acesteia se masoara semnalele vi-
bratiilor x(t), pentru a se putea urmari calitatea efectudrii acestei operatii.

Problema de identificare. In acest caz, cu ajutorul marimilor masurate de intrare si de iesire,
trebuie sd se determine structura si parametrii sai, fig. 1.5, c. Deoarece adesea exista puncte de
sprijin privind structura ecuatiilor (ca de exemplu: liniaritate, invarianta de timp, numarul gradelor
de libertate) sau se iau anumite premize de calcul, problema se reduce la asa zisa identificare a
parametrilor.

Acest procedeu consta in introducerea in sistemul de cercetat de forte de testare F(t) (forte
impuls, forte intermitente, forte ammonice sau aleatoare) si totodatd masurarea acestora, precum
si mreg:strarea raspunsurilor sistemului x(t), cauzate de fonele perturbatoare mentionate. Cu
ajutoml marimilor de intrare masurate F{(t) si a marimilor de iesire inregistrate x(t) siluand in
considerare relatii cunoscute intre intrare- |eS|re (structura snstemulun) se determina cu metode
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aproximative parametrii cautatl In acest caz se utilizeaza atat metode in domeniul de timp cat sn
de frecventa.

Problema de prouectare In acest caz, fiind date in prealab:l marimile de excitatie F(t),
trebuie sa se proiecteze in asa fel sistemul respectiv, incat sa se ajunga la marmilé de iesire
dorite x(t), fig. 1.5, d. Structura sistemului fiind adesea cunoscuta, problema se reduce la 0
optimizare a parametrilor intre anumite limite.

Sistem vibrant I N
Fiy C—> vk CIII0S X

Parametrii =

Sistem vibrant

N

Ft) - - - 1> :‘ >
() . Parametrii = M, C, K x(t)

' Sistem vibrant real [

Flt) C—>! structura = 2 > x0

. Parametrii = ? '

! Sistem vubfam dorit |

F@®) :[> Structura = [:‘> x(t)

| Parametrii = ? |

d

Fig. 1.5

Imbunatatirea starii de vibratie a unei masunl Aceasta operatle se mtalneste desin
practica la exploatarea masinilor.

Vibratiile masinilor, care nu sunt utilizate in procese tehnologice vibratoare, sunt fenomene
nedorite, care nu trebuie sa depaseasca anumite limite. La mlscan prea mari x(t), trebuie ca
starea mas,mu sa fie imbunatatita. Aceasta poate sa se efectueze in patru etape. Mai intai se
masoara semnalele de |esnre x(t) si se analizeaza in functie de timp sn de frecventa Vibratii prea
mari pot fi provocate fie de forte penurbatoare F(t) mari, fie de caracteristici nepotnvrte ale
sistemului (w,.a,.0,). Ina doua etapa se cerceteaza sistematic caracteristicile sistemului. Cu

ajutorul unor semnale test adecvate F(t) si masurarea semnalelor de raspuns respective x{t) se
identifica caracteristicile sistemului. Cu aceste rezultate in a treia etapa se poate constitui un
sistem echivalent, ca model de calcul, care reproduce cu destuld exactitate caracteristicile
dinamice ale masinii de cercetat. Ultima etapa consta in depistarea acelor modificari ale
sistemului, care conduc in modul cel mai efectiv la reducerea vibratiilor. Aceasta se obtine prin
calcule de simulare (algoritme de optimizare).
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1.4.1. Reprezentarea vibra}iilor in functie de timp

10 -

1.4. Reprezentarea vibratiilor

Vibratiile masinilor se manifesta prin miscari ale punctelor masinii, care variaza in timp, care
fie ca se repeta regulat, fie ca un fenomen, care se atenuiaza (vibratii proprii cu timp limitat), se
amplifica, sau variaza fara reguli (aleator).

Aici este cazul variatiei in timp a fiecarei componente x(t) si a fortelor perturbatoare F(t).
Conform schemei bloc din fi ig. 1.1, in acest caz, se trateaza analiza semnalelor de intrare side

|e5|re

' Clasificarea vibratiilor. In fig. 1.6 este reprezentata clasificarea semnalelor vibratiilor

Semnale de vibratii

1

semnale deterministe

[

l

semnale periodice

I

semnale aperiodice

semnale aleatoare

armonice

-~

periodice

vibratie proprie
descrescétoare

’D
!
functie In treaptd

-

semnal statistic
Intdmplator

Fig. 1.6

functie impuls
(soc)

importante, la care marimea "“vibranta" este in general definitd x(t) (scalar). Semnalele se pot

subimparti in deterministe si aleatoare. Cele deterministe, la randul lor, se impart in periodice si
aperiodice. Semnalelor penodlce le apartin ca semnale elementare functiile armonice sinus su
cosinus. In general semnalele periodice se constituie din componente sinus Si cosinus, ale céror
frecvente sunt multiplii a unei frecvente fundamentale 2 ,. Semnalelor apenodlce le apartin vi-
bratii armonice ca de exemplu functia impuls, functia in treapta
Toate semnalele aratate in fig. 1.6 sunt reprezentate in functie de timp. in timp ce toate sem-
nalele deterministe pot fi definite prin functii matematice, semnalele intamplatoare nu pot fi de-
terminate fara echivoc. De aceea s-a dovedit necesar sa se introduca valori medii pentru carac-
terizarea diferitelor semnale [123].
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Valori medii. Valoarea medie a functiei de timp x(t) este data de relatia

1 T
x(t) == | x(t) dt 1.24
x(t) T!x() . (1.24)

unde T este timpul de observare, la semnale periodice - perioada.
Valoarea medie patratica este data de relatia

I T
x2(t) =-;-J'x2(t) dt. (1.25)
o

Radacina patrata a valorii medii patratice este denumita valoare eficace (in . engleza RMS-
value = root mean square value, sau radacind medie patratica) si este data de reIa}ia

_
Xo =yx2(t) = Hx’(t)dr. (1.26)
o]

Valoarea eficace reprezinta circa 70% din valoarea de varf: x,, %i =0,707x.

1.4.2. Reprezentarea vibrat'iilor in functie de frecventa

Ca sé se poata interpreta mai bine marimile de intrare F(t) si de iesire x(¢) ale unui sistem
vibrant, acestea se reprezmta in fundle de frecventa ca x(Q) si F(Q), unde 0 =2xf este pulsa-
tia,ins"1si f frecventa, in Hz.

>

x(f)

X / I X
Q
t Spectru de amplitudini
3
1 Fi-e0

L1

Q
a x():%sin (Qf +€) b  Spectru de faze

Fig. 1.7

Cu ajutorul analizei Fohrier este posibil sa se transforme din domeniul de timp in domeniul de
frecventa. Pentru exemplul simplu al vibratiilor armonice sinusoidale reprezentarea in amandoua
domenii este aratata in fi ig. 1.7. Vibratia sinusoidala

x(t) =xsin(Qt +¢) 1.27m)

este definita prin amplitudinea x , pulsaha Q sifazainitiald €. La pulsatla Q se reprezinta in
diagrama amplitudinilor valoarea x siin dlagrama fazelor - valoarea ¢ .

Analiza Fourier a vibratiilor penodnce Conform seriilor Fourier, fiecare functie periodica
x(t) cu peroada T =27/1, poate fi reprezentatd, sub anumite premize, printr-o suma de functii

sinus si cosinus cu puisatiile ,,20,,3Q4...
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x(t) =xo + E {snsinnQ gt +c,cosnQt} =
n

L3

=xo + E {%, sin(naqt +¢,)}

n

;
Xo _—.%J'x(t) dt
]

;
S, =$_~jx(t)sin nQtdt
°

0y =2x/T
X, =\SZ +CF

el’l =arag(cll /sll )

T
) =%jx(t)wsn0°t dt,
o

(1.28)

valoare medie aritmetica,

coeficienti Fourier (n =1,2...., o),

frewen;é fundamentala (pulsatie),

valori ale amplitudinilor spectrului Fourier,

valori ale fazelor spectrului Fourier.

A
// \
/ i\
L A\

g \
0 x() \Y

Spectru de amplitudini

\/ 0 o) 9,
A

2 9,
b Spectru de faze

Fig. 1.8

Exemplul 1.1. Fig 1.8 arata, de exemplu, o functie periodica simpla cu doua componente
sinusoidale in domeniu de timp si de frecvengé. Un asemenea semnal de vibrat'ie poate apare la

BUPT



-13 -

masinile in rotatie, la care frecventa fundamentalad Q, coincide cu frecventa de rotatie (vibratie
de dezechilibrare) si dublul vitezei unghiulare de rotatie, respectiv 2Q,, cauzeaza rotatii diferite
ale arborelui (de exemplu la arborele cu fisuri).Valori numerice:

Xg =0; Xy =s, =20um; X, =s, =10um; ¢, =¢, =0; ¢, =0; ¢, =0.

In fig. 1.8, a, functiile sunt reprezentate in domeniul de timp si in fig. 1.8, b, in domeniul de
frecventa.

Analiza Fourier a vibratiilor aperiodice. Trecerea de la fenomene periodice la fenomene
aperiodice conduce la trecerea la valori limita pentru perioade T infinit de mari. Prin aceasta
frecventa fundamentala ia valori infinit de mici (@, —» dQ,) si armonicile urmeaza foarte aproa-
pe una dupa cealaltd. Aceasta conduce la un spectru continuu. Functia de timp poate fi stabilita
acum prin integrala Fourier, dupa cum urmeaza:

x(t) = | x(2)e" da (1.29)

—

¢

XNy Jr()

x(t)

b ! 2
Domeniu de timp Domeniu de frecventa

Fig. 1.9

Aici functia spectrala complexa x(0) este transformata Fourier a semnalului de timp x(t),
respectiv:

x(2) =Jx(t)e H0t gt (1.30)
0

Exemplul 1.2. Fig. 1.9 reprezintd calitativ valorile transformatei Fourier |x(02)| pentru dou3

semnale aperiodice. Aceste semnale (fig. 1.9, a, functie impact si fig. 1.9, b, functie in treapta)
se utilizeaza des ca semnale test pentru excitarea sistemelor vibrante.

Pozitia la trecerea prin valoarea zero, respectiv Ix(0)| =0, depinde de durata impactului

(soc putemic sau slab). La functia in treapta (fig. 1.9 b) marea parte a energiei se afla in
domeniul frecventelor joase. Astfel sistemele cu frecvente joase raspund bine la excitatii. Fig.
1.9 reprezinta deci functia de transfer pentru un oscilator cu un grad de libertate.

1.5. Categoriile vibragiilor masinilor

Vibratiile masinilor pot avea diferite cauze. Astfel se disting vibratii libere (proprii), vibratii
autoexcitate, vibratii fortate si vibratii parametrice [139]. Fiecare caz din cele enumerate pot fi
descrise cu ajutorul ecuatiilor de miscare (1.1) si cu ajutorul schemei bloc din fig. 1.1. Sistemul
vibrant din figura mentionata s-a presupus ca este liniar si invariant de timp. In fig. 1.10 sunt
ilustrate, ca exemple, cauze ale miscérilor oscilatorii.
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Impact unic,
cauzi a wbramlor
\/\ proprii
F x(t)

Sistem vibrant
> Structurd

Parametrii sistemului
Perturbatii Vibratii
exterioare, ﬁ‘

cauzd a
vibratiilor
fortate

Parametrii sistemului
variabili de timp,
Energie cauzd a vibratiilor
excitate parametric

Aport de energie
din sistem, cauza a
vibratiilor autoexcitate

Fig. 1.10

1.5.1. Vibratii liniare libere

Vibratii libere, denumite si vubragu proprii, apar atunci cand un sistem dupa un lrnpacl este
1asat liber si nu mai este supus nici unei influente exterioare. Astfel sistemului nu ii mai este
introdusa in plus nici o energie. In ecuatiile de mlsmre (1.1) partea dreapta este egala cu zero
(F(t)=0, sistem de ecuatii omogene). Frecvemele oscalatulor sunt determinate de caracteristicile
sistemului (M, C, K). Se deosebesc sisteme vibrante neamortizate si amortizate. In cazul ideal,
fara amortizare, are loc un schimb intre energia cinetica 5| cea potentlala In cazul real, wbratule
datorita amortizarii, descresc continuu.

1.5.1.1. Sisteme cu un grad de libertate

Stabilirea ecuat:el de muscare Ecuatia duferentlala pentru marimea oscilanta q este de
forma

mq +cq +kq =0 (1.31)

cu masa m, coeficientul de amortizare ¢ sn constanta elastica k. La vibratii libere fara amortizare
ecuatua (1.31) ia forma

G +w2q@ =0 cu wj =k/m (1.32)

unde w, este pulsatia proprie a oscilatorului. Solutia ecuatiei (1.32) este o vibratie armonica. Ea
poate fi exprimata prin fiecare din cele trei forme:
q(t) =A™ +Be ! [
q(t) =Acoswot +Bsinwgt (1.33)
a(t) =Ceos(wqt ~). ]
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unde constantele A, A,, B, B;, C se numesc amplitudini i ¢ - faza. Intre cele trei forme de con-
stante sunt valabile urmatoarele relatii:

A=A +B, B=j(A -B), C?=A? +B’-} (1.34)

tge =B/A, A =Ccosy, B =Csine.

Perioada T =2x/w, nu depinde de amplitudinea C. Curbele de faza sunt elipsele
q? +G%/w? =C? respectiv la 0 scard convenabila cercurile din fig. 1.11, a. Originea sistemului
de axe este o pozitie de echilibru. In fig. 1.11, a, sunt reprezentate curbele de faza cand pozitia

de echilibru este stabila, in fig. 1.11, b, - curbele de faza cand pozitia de echilibru este
asimptotic stabila si in fig. 1.11, c, - curbele de faza cénd pozitia de echilibru este instabila.

Fig. 1.11

La vibratiile libere cu amortizare este introdusa noua variabild r =w,t. In acest caz dq/dr
va fi notat cu q’. Cu relatiile
wg =k/m, 1 =wt,

. .. (1.35)
g =(dq/d7)(d7/dt) =weq’. § =wdq”
si cu factorul de amortizare a lui Lehr D (fara dimensiuni) de forma

Cc c

T2mw,  2Jmk’

din ecuatia (1.31) rezulta

D (1.36)

q" +2Dq’ +q =0. (1.37)
Aceasta are solutiile:
e P'(Acos »r +Bsinwr)

[y =(1-02)"*. |p| <1)
q(r) ={ Ae™" +Be*?” (1.38)
[x,z -0 +p? 1), |p| >1)

e® (A +87), (D] =1).
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In fig. 1.12, a-e, sunt reprezentate diagramele elongatie-timp pentru toate solutiile tip, cu
exceptia celei pentru |D| =1. In cazul 0<D<1 maximele de aceeasi forma q; si Gj+, urmeaz3 una

q q q
T
T ~
a 0<-1 ?e-hr =~
Amplificare supracritica;
un sau nici un minim b -1<0<0 c 0:0 A
conform conditiilor initiale Vibratie amplificata Vibratie neamortizata
q

e 1<0
. itica:
d 0<0<1 :saunicios;ecerepﬁn
Vibratie amortizata punctul nul, conform
conditiilor initiale

Fig. 1.12

dupa cealalta in acelasi interval de timp af =A‘r/wo =217/(vw,). Daci exista o diagrama de
masurare de forma din fig. 1.12, d, se pot calcula w, si D din valorile masurate pentru At si
G/Q) . (respectiv L, /L, ,, ) cu ajutorul ecuatiilor:

D In(q,/q;4,) _In(L; /L))
(1 _DZ )1/2 27N 2%n !

we =21/ [At(‘I -0?)"” ]

A =In(g,/q;.,) se numeste decrement logaritmic. Pentru o descrestere rapida a amplitudinii se
cere ca

(1.39)

f|q(t)| dt sau fqz(t)dt sau ft|q(t)| dt
0 ] o

s fie foarte mica. Aceasta se obtine daca D=1, respectiv D=1/2, respectiv D =(1/2)"?.

1.5.1.2. Sisteme cu mai muite grade de libertate

Stabilirea ecuatiilor de miscare. Ecua;iile diferentiale ale vibratiilor proprii ale unui sistem
cu n grade de libertate sunt de forma
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Mg+Kq=0 (1.40)
unde M este matricea patrata de inertie si K - matricea patrat a constantelor de elasticitate.
Pentru determinarea matricelor M si K pentru un oscilator dat, se scrie energia cinetica £, si
energia potentiala E, sub forma E; =%¢7Mq respectiv £, =%q’Mq cu matricele simetrice M

si K. Acestea sunt matricele necunoscute, care trebuie aflate.
Exemplul 1.3. Pentru oscilatorul din fig. 1.13 se pot scrie energia cinetica E, si energia

40 ky _mz——l )

ky ky

n A MWW m,
777 ¢ 7777 7
Fig. 1.13

potentjalé E, astfel:

m, +m, my 0 1][q,

-2 e ] o) . .
[m1Q1 +my (4, +9,) +m3Q3] =§[Q1 q; Q3] m, m, 0 qz |

0 0 msy |45

1
E, =
c 72

ky+ky 0 k3 11qy
E, =2[kq? +kyq? +ks 2] =1 0 Kk O
p =5 |kt +hadi +h3(@s —01)" | =5[ar G2 5] 2 9|
-k 0 k3|qs

deci
my +m, m, 0 k; +ky 0 —k;
M= m, m, 0 |, K=| 0 Kk O
0 0 m, —ks; 0 ks

Solutia ecuatiilor de mi§care. Solutia q(t) =Qe™ pentru ecuat'ia (1.40) ne fumizeaza
ecuatia valorilor proprii:

(m+K)a=o0. (1.41)

q(t) este numai atunci o vibratie, cand toate valorile proprii \, sunt imaginare, deci de forma

N =jw; (i =\....,n). Acesta este cazul, cind K si cu aceasta energia potent'ialé E, este pozitiv
definita, deci cand starea de echilibru este stabild ¢ =0. In cazul pulsatiilor w; <w, <.. <w,, w;
se numeste pulsatie proprie de ordinul j a sistemului. Cu ajutorul ecuatiei (1.41), in afara de
valorile proprii Aq,...,\, respectiv w,,...,w,, Se calculeaza vectorii proprii sau formele proprii
Q,.....Q,. Formele proprii vor fi astfel stabilite, ca Q,-TMQ, pentru i =1,...,n. Aceste forme proprii
satisfac condit|iile de ortogonalitate
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T
i MQ, =bé
Q'T Qu ’2* (i.k =1.....n)
Qj KQ‘( =b0’,6,~k
unde §, este simbolul lui Kronecker. Se scrie matricea patrata #(n,n) <Q,.Q,....Q,) a
sistemului cu coloanele @Q;,...,Q,. Ea indeplineste conditiile

® My =bE, 8TK® =bdiag(w?), (1.42)

unde E este matrice unitate si diag - matrice diagonala.

Solutia particulara q;(t) =Q,e*" a ecuatiei (1.40) se numeste vibratia principala de ordinul i a
sistemului. Solutia g, (t) (matrice coloan) a ecuatiei (1.40) este o combinatie liniaré a n vibratii
principale sub forma

q(t) ;[Q,(A, cosw,t +B, snnw,t)]

cu 2n constante de integrare A,,...,A, si B,,...,B,, care pot fi determinate din conditiile initiale
qlt) si q{to). Solutia, pentru conditiile initiale date, poate fi definita de asemenea dupa cum
urmeaza. Se introduce o noua variabila x, definité prin relatia q =®x, in ecuatia (1.40) si se
inmulteste partea dreapta a ecuatiei cu ¢ T Atunci, datorita condrtulor (1.42), rezulta ecuatule

decuplate

X; +w?x; =0 (i =1,....n). (1.43)

Constantele de integrare din solutiile (1.33) se determina din conditiile initiale x(t,) = ~'q(¢,)
si x(ty) = ~'q(t,). Din x(t) rezultd apoi q(t) =®x(t).

1.5.2. Vibratii autoexcitate
O

Vibratiile autoexcitate sunt vibratii proprii de un fel deosebit. In ecuatiile de miscare ale aces-
tora nu sunt existente excitatii exterioare (F(f)=0). Oscilatorului i se introduce energie de la o
sursa interioara de energie in tactul vibratiilor proprii. Prin aceasta preluare de energie se poate
ajunge la vibratii crescatoare (au(oexcttate) daca acest fenomen nu este impiedecat de forte de
amortizare, care achoneaza contrar. In mod riguros vibratiile autoexcitate au un caracter nelmlar
dar pentru aprecuerea stabdltatu intr-o pozme de echilibru' este admis sa se utilizeze ecuatu
liniarizate.

Aspecte energetice. La vibratiile autoexcitate, pe 1anga formele principale de energie - ener-
gia cinetica E, si energia potentiald E,, - un rol important il are de asemenea energia disipata
Ep, datorita fortelor de amortizare, precum si energia introdusa in sistem, notata cu £,. Cand
amortizarea oscilatorului este mica, energia cmetxca se transforma in energie potentiala si
invers, intocmai ca la vibratjile proprii. Valoarea totala a energiei depinde nu numai de formele
principale, E; si E,, ci sn de Ep si E;. In cazul vnbratulor autoexcitate nu este insa necesar sa se

determine Ej § si Ez pentru orice valoare de timp ¢, cu este deajuns daca se cunoaste valoarea

partii de energie disipata precum si a parii de energie introdusa in timpul unei perioade
complete a vibratiei, energii pamale notate cu AEj, si AE,. Daca AE, —-AE, >0, atunci

oscilatorului, in tumpul unei vubratu complete i se retrage energie, deci vibratia decurge amortizat.
In mod contrar, dacd AE, —AE, <0, atunci creste cantitatea de energie a oscilatorului, deci

vibratia se amplifica. Atat AE, cat si AE, sunt in general functii de amplitudine. Daca, de
exemplu, foqa de amortizare F este proportionala cu viteza vibratiei (FC = —<x) si daca vibrat‘ia
poate fi exprimata prin x =Acoswt, atunci se poate scrie
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T T 2x
AE, = -jFC xdt= cj X2 dt =c A% j sin? wt d(wt) =cA%w 7. (1.44)
] /] 0

In acest caz AE, cre§te cu patratul lui A; curba AED(A) este o parabola (fig. 1.14).

Fig. 1.14

Fig. 1.14 reprezinta diagrama energiei (cu abscisa A si ordonata E) si diagrama vibratjei in
planul fazei (portret de faza) (cu abscisa x si ordonata X —dx/dt =v),a ‘unui oscilator auto-
excitat.

Pentru AED(A) sunt posibile diferite reprezentari, in functie de mecanismul de excitatie. In
fig. 1.14 este reprezentat cazul in care AE, este independent de A. Curbele AE, Si AE, se
intersecteaza in A =A,. Pentru A <A, este introdusd mai multa energie in sistem decat este
disipata si ca urmare amplitudinea creste. In domeniul A >A, fenomenul se desfasoara invers si
anume amplitudinile vibratiilor descresc, deoarece aici este AE, >AE,. Reprezentarea curbelor
de energie determinate in timpul unei perioade complete permit obtinerea de informatii calitative
semnificative asupra caracterului vibratiilor.

Intre diagrama energiei si digrama vubrauel in planul fazei exista o strans3 interdependenta.
Daci pentru un oscilator este valabil AE, =AE,, cain fig. 1.14 pentru A =A,, atunci sunt posi-
bile vibratii neamortizate. Acest fel de miscari pur armonice sunt reprezentate in planul fazei
printr-o curba inchisa, care intretaie axa x la valoarea x =A,. Aceasta curba o numim ciclu
limita, deoarece curbele de faza din vecinatate converg asimptotic spre ea pentru t » oo.
Deoarece pentru toate curbele de faza din interiorul ciclului limita este valabil A <A,
amplitudinile trebuie sa creasca din cauza cd AE;, —AE, <0. Zona hasurata din interiorul ciclului
limita este un domeniu de amplificare. Invers, pentru toate curbele de faza din afara ciclului
limita este valabil A >A, sideci AE, —AE, >0. Domeniul din afara ciclului limita este un
domeniu de amortizare. Curbele de faza sunt de asemenea spirale, dar care se indreapta spre
interior.

Metode generale de calcul. Ecuatiile de miscare ale vibratiilor autoexcitate sunt in general
neliniare. Pentru solutionarea acestora au fost dezvoltate numeroase metode. In cadrul acestui
capitol vor fi mentjonéte numai unele dintre acestea.

Ecuatiile de miz;‘.care ale vibrat'iilor autoexcitate sunt de tipul

X +f(x,x) =0. (1.45)

Ca exemplu poate fi mentionata asa zisa ecua}ie a lui Van der Pol:
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% {o —Bx2)% +x =0 (1.46)

Cu aceasta ecuatie sunt descrise vibratiile anumitor generatoare de oscilatii in radiotehnica.
Ecuatla (1.45) poate fiscrisacao ecuatle de gradul intai pentru x =v sub forma

dv _ _f(x,v)

1.47
dx v ( )

Aceasta este in deosebi potrivitd pentru a fi determinata solutia ei in planul x-v, deci in planul
fazei, dearece catul diferential din partea stanga al ecuatiei mduca pentru un anumit punct x,
inclinarea curbei, iar v - x planul fazei. Cu ajutorul unor metode grafice cunoscute se pot construi
treptat curbele de faza si astfel sa avem o privire de ansamblu asupra diagramei x-v si deci
informatii asupra caracterului vibratiei (v. exemplul din fig. 1.14).

o so\utle analitica exacta a ecuayel (1.45) este posibila numai in putine cazuri, respectiv
numai pentru functii f(x, v) simple. In aceste cazuri este avantajos si se studieze aspectele
energetice. S-a dovedit ci este practic sa se descompuna functia f(x,v) in doua pam din care
una sa depinda numai de x si cu g(x,0)=0 se obtine:

f(x.v) =f(x,0) +{f(x,v) —f(x.O)]

(1.48)
=f(x,0) +g(x,v)

Dupa inlocuirea in (1.45), mmumrea fiecarui termen cu x =v Sl apoi integrarea o data in functle
de timp, se obtine

%v’ +If(x.0)dx +| g(x.v)vdt =const, (1.49)

care dupa muitiplicare cu factorul neinteresant m, devine ecuat'ia energiei:

E. +Ep +E4 =E,,
unde E, este diferenta dintre energia disipata £, datorita forgelor de amortizare, §i energia
introdusa din afard E,, respectiv E; =E, —£5.

In fiecare caz in care este permisa o calculare explicita a integralei

E, =mJ' g(x.v)vdt (1.50)

problema de calcul a vibratjilor se reduce la o opera}ue oblsnuna de integrare. Apoi se obtlne
imediat din (1.49) ecuatua protretuluc de faza:

v= %(Eo £, -€,) (1.51)
s,i apoi, prin integrare, se ob}ine expresia timpului:

t =j—2—d"——— (1.52)
~(E0 £, £,)

Cand functia g(x,v) este considerabil mai mica decat f(x,0), se poate ajunge la aproxnman
utilizabile pnn calcularea mtegmleu (1.50) pentru o valoare aproximativa, data in prealabil pentru
X, si introducerea valorii obgnu1e in (1.51) respectiv (1.52).
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Metoda de calcul cu ecuatii initiale liniarizate. La aceasta metoda se dezvoltd mai intai
functia f(x,v) intr-o serie Taylor, avénd ca variabile x si v, §i anume pentru pozitia de echilibru
x=v=0:

f(x,v) =f(0,0) {g—iJox {g—c)ov +o.

Deoarece s-a considerat pozitia de echilibru, pentru care x=v=0, este valabila relatia f(0,0)=0.
Asa dar, dupa introducerea in ecuatia (1.45) si neglijarea termenilor de ordini mai inalgi, se
obtine ecuatia liniarizata:

# o 3) x{3) x 0 (1.53)
v Jo ax Jo

Aceasta este o ecuatie de vibratii cu coeficienti constanti, care se rezolva aga cum s-a aratat in
cap. 1.5.1.1.

Metoda vibratiilor mici este aplicabila numai cand derivatele din (1.53) exista in realitate, deci
cénd functia f(x,v) poate fi dezvoltata intr-o serie Taylor. Din cauza neglijarii termenilor mai inalti
ai seriei Taylor, se pot obtine rezultate multumitoare in general numai in imediata vecinatate a
pozitiei de echilibru.

Pentru factorul de amortizare al lui Lehr conform relatiei (1.36), se obtine din (1.53) urma-
toarea relatie:

&)
v )y
5

x )y
Daca D=0, atunci sistemul este neamortizat, prin urmare conservativ. Pentru D>0 sistemul este
amortizat. Din solutia (1.38) se poate deduce ca pentru conditia D<0 pot apare vibratii cresca-
toare. Acest caz, care la vibratii proprii pure nu este intainit, este frecvent la vibratii autoexcitate.

O liniarizare de un mod complet diferit, 0 da@ metoda balantei armonice. Ideea care sta la
baza acestei metode, consta in aceea ca vibratiile sunt presupuse ca forme sinusoidale:

D

x =Acos wt

. 1.54
X = =—AwSsinwt ( )

Acestea se introduc in f(x,v) si functia periodica astfe! obtinuta cu perioada T =27/w se dezvolta
intr-o serie Fourier:

f(Acoswt, — Aw sinwt) =a, + Z(a, cos vwt +b, sin vwt). (1.55)

Ne marginim aici asupra unei astfel de functii, pentru care coeficientul

2x
o = [f(Acoswt, —Awsinet) d(wt) (1.56)
0
2r °

dispare. Acesta este intotdeauna cazul, cand f(x,v) poseda anumite proprietati de simetrie.
Calculul ceva mai minutios si mai complicat in cazul functiilor asimetrice nu este tratat aici.

In dezvoltarea in serie din (1.55) sunt neglijati termenii »>1, asa dar armonicile inalte. Ca
aproximare pentru functia periodica f se considera deci numai vibratia de baza. Astfel se scrie
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by ,

f(x,v) =a,coswt +b;sinwt =8,
A Aw (1.57)

f(x,v) =a'x +b'x

cu coeﬂcientii

o
& — Jf(Acos«:t ~Aw sinwt)coswt d(wt)

2x (1.58)
b f(Acoswt, —Aw sinwt)sinwt d(wt).
TAw °
Inlocuind expresia liniara (1.57) in ecua}ia initjala (1.45), aceasta preia un caracter liniar:
X +b°x +a'x =0. (1.59)

Spre deosebire de ecuatia de asemenea liniarizata din (1.53), in (1.59) coeficientii depind de
amplitudiea A a vibratiilor.

Factorul de amortizare D devine acum de asemenea o funcgie de amplitudine si din (1.59) se
obtine:

.
=. (1.60)
2Ja”

Ca exemplu de aplicare se considera ecuatia lui Van der Pol (1.46). Tindnd seama de (1.54)
se poate scrie

f(x,v) =x —(a -ﬁxz)v
—Acoswt Ha -BA2 cos? wt) Awsint.

Inlocuind in (1.58) si tindnd seama de relatiile

x 2x
sin? wt d(wt) =J‘COSZ wt d(wt) =,
0

sinwt cos wt d(wt) = J’ sinwt cos® wt d(wt) =0,
)]

[

o]

T 2r
1]

2x

jcoszwt sin? wt d(wt) =§
[s]

se obtin valorile noilor coeficienti

a =1

b Bar o (1.61)
4

Cu acestea, din (1.59) se ajunge la 0 ecuatie de vnbratu pentru care se poate transcrie solutia
calculata in cap. 1.5.1.1. In acest caz, pulsatna Si factorul de amortizare au urmétorele expresii:
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. (1.62)
p--2_ =%(6A2 ~4a).

Comportarea la amortizare sau amplificare se poate deduce din curba D(A), pentru ecuatia
Van der Pol, din fig. 1.15. Curba D intersecteaza abscisa la valoarea

- |2 1.63
A J; (1.63)

Pentru A <A, este D <0, ca urmare vibratiile se amplifica; pentru A >A,, va fi deci invers si
anume D >0, deci vubratnle in acest domeniu se amortizeaza. Amplitudinile variaza in sensul
aratat in fig. 1.15 si tind spre valoarea A =A,, . Oscilatorul poate sa execute vibratii periodice cu
aceasta amplltudme Vibratiile sunt stabile, deoarece fiecare perturbatjie, care face ca amplitu-
dinea s3 varieze in sus sau in jos, este anulata de tendinta mentionata. Din acest exemplu se
constata eficacitatea ridicatd a metodei balantei armonice.

In constructia de masini se intalnesc numeroase exemple de vibratii autoexcitate, ca de
exemplu la arborii in rotatte ai turbinelor, cu lagare de alunecare sicu spaltun de etansare Aici
energia introdusa provine din rotatla arborelui.

Fig. 1.15

1.53. Vibrat'ii liniare fortate

Vibratiile fortate, care se intalnesc cel mai des in tehnica, sunt cauzate de perturbatii exte-
rioare i sunt definite de comportarea in timp. Aceste perturbatii, ca forte de excitatie (momente
de excitatie), sunt exprimate prin vectorul F(t) in partea dreapta a ecuatlel de muscare Practica
vibratiilor se intereseaza, referitor la functiile de excitatje, in special asupra functulor periodice si
ca un caz deosebit asupra celor armonice. De asemenea o mare importanta o reprezmta func-
gule de tip impuls (perturbatji pnn socuri), functii in treapta (conectari) si functu aleatoare.

Perturbatiile sunt introduse in sistem fie ca forte (momente) fie ca muscan ale fundatiei res-
pectiv accelera}u Forte de excitatie importante pot apare, de exemplu, ca forte de meme
datorita maselor in muscare de tranzlatle sau de rotatie. Alte excitatii |mportante se ivesc datorita
cuplarii sistemelor mecanice cu medii de lucru invecinate (gaz, abur) sau cu sisteme electrice
(motoare, generatoare), la care cuplarea riguroasa este admis sa fie inlocuita, in mod
aproximativ, cu functii pure de excitatie, dependente de timp. Perturbatiile din vecinatatea
masmuor (plansee ale cladirilor, teren de fundatu) actioneaza ca excntatu ale fundatiei asupra
sistemului vibrant. In regiuni cu pericol ridicat de cutremure trebuie ca masmxle si agregatele
importante (ca de exemplu pompele de racire in centralele nucleare) sa fie astfel asigurate, ca
s3 ramana in stare de funqionare si in cazul unor penurbat,ii putemice din afara.
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1.5.3.1. Sisteme cu un grad de libertate

Excitatie armonica. Un oscilator poate fi excitat fortat de cétre o miscare predefinita de
forma u(t) =uq cos {1t a unui punct al sistemului sau de citre o forta definita anterior
F(t) =F,cosQt, unde u, este amplitudine de excltape, R - fon‘a de excitatie si 0 - - frecventa de
excitatie. In fig. 1.16 sunt date cateva exemple de oscilatori cu excitatie armonica: a - datorita
unei for;e exterioare, b §i d - datorita unei miscari ale fundatiei si c - datorita unui rotor
neechilibrat in miscare de rotatie (m, este masa rotorului siug - dlstanl'a de la centrul de
greutate pana la axa de rotatlle)

Ecuat,ia de miscare pentru coordonata q din fig. 1.16, a, este

mqg +cq +kq =F(t). (1.64)
}Focosft
l
9 k ¢ q k
SRR
a ¢ 4

l] n ]
lUu cos.()/

Fig. 1.16

Pentru toti oscilatorii liniari cu un grad de libertate, chiar de exemplu i pentru vibratjile de
torsiune fortate ecuatia de miscare este de tipul mentionat. Introducandu-se noua variabila
T =wet Si cu ajutorul relatnlor (1 -35) si (1.36), ecuatia '(1.64) devine

q" +2Dq’ +q =qo f;(n,D)cos(nr —y), (1.65)

unde n =01/w, . Constantele D, g, si ¥ sifunctia f,(7,D) sunt diferite, de la caz la caz.

Tabelul 1.1
Fig. 1.16 2 D 9 v f,(n.D)
a kfm cf/Jymk Folk o fi =1
b k/m of Jmk ug —x/2 f, =2Dq
c kf(m +m,) c/ /(m +m )k ugmy f(m +m,) © f, =n°
d k/m ¢/ Jmk ug -arctg(2D7) f, = 1 +4D%7?
k/m of Jmk Ug 0 fy =
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Tabelul 1.1 reda valorile constantelor si a functne« mentionate pentru oscilatorii din fig. 1.16. In
acest tabel, pentru fig. 1.16, d, randul de sus reda valorile pentru coordonata q, iar randul de jos
-pentrugq’.

Solutia completa pentru q(7) a ecuatiei (1.65) este suma dintre solutia (1.38) a ecuatiei
omogene si o solutie particulara a ecuatiei neomogene. In cazul D >0, q(7) in solutia (1.38) se
micsoreaza, astfel ca solutia particulara descrie comportarea stationara si are exprésia

h Y
5-
L
0-0
01
015
3-
02
0.25
03
1+ /0,5
1
/
5
1
I
|
|
|
|
|
n 0 R 2 3 op
b

90°

Fig. 1.17
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q(7) =qo V;(9.D)cos(n7 + —) (1.66)
unde V, este asa zisa funcgie de amplificare si este data de relatia

f,(n.D)

[(1 -712)2 +402n2]1/2 .

Vi(n.D) = (1.67)

Pentru unghiul de faza (n,D) este valabila expresia tgy =2D 17/ (1 —'r]z). Functiile de
amplificare V,, V, si V, corespunzétoare lui f;, f, si f din tabelul 1.1, precum si ¢(n.D) sunt
reprezentate in fig. 1.17. Pentru V; este valabild expresia V3(n,D) =,(1/.D).

Se poate spune ca q intra in rezonant,é cu excitatia, cand V,(n.D) este maxim. Pentru o
valoare data factorului de amortizare D, V, devine maxim pentru

n <1-202)",

) . 2\ V2
V, devine maxim pentru y =1, V, - pentru 5 =(1 -2D ) si V, - pentru

n {(1 +802)" —1]1/2 /(zo).

Maximele sunt deci:

Mlmax =V3max 41 —Dz)_‘/z/(zo).

Vomax =1,

2 42
Ve =2JEDZ[(1 +80?)" 4 4p? wo‘]

In cazul D«1 toate cele patru functii devin maxime pentru n =1 si toate in afard de Vym,, au
valori apropiate de 1/(2D).

Excitatie periodica. Dac functia de excitatie (de exemplu u(t) in fig. 1.16) este periodica
nearmonica cu perioada T, se defineste @ =2«/T si n =0/w,, Si se dezvolta functia perturba-
toare a ecuatiei diferent_iale intr-o serie Fourier. In partea drepta a ecua}iei (1.65) se scrie
expresia

™ o

2 [ak cos(knt) +b, sin(qu)] = Z ¢, cos(kxr—¢ ) (1.68)

K=

in care ¢} =af +b} sitgy, =b,/a,,unde c, si ¥, depind in general de 7 si D. Solutia q(7) a
ecuatiei diferent’iale rezulta din (1.66) dupa principiul suprapunerii:

oo

q(7) = ch\ﬁ(’(ﬂ-o) cos(knt —, —wi).
L (1.69)

to¢y =20k /(1 —&n?).
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Termenul de ordinul k al acestei serii intrd in rezonanta, daca 5 este asa de mare incat
¢, (n.D)V,(kn,D) sa devina maxim. La amortizare mica, aceasta are loc pentru kn =1.
Excitatie aperiodica. La excitatii aperiodice in locul ecuatiei (1.65) avern ecuatia
q" +2Dq’ +q =f(7), unde f(7) este o functie perturbatoare aperiodica. Solutia completa a lui
q(7) este suma dintre solutia (1.38) a ecuatiei omogene si o solutie particulara a func'tiei
perturbatoare (7). Daca solutia particulara nu este cunoscuta (de exemplu, deoarece funcgia
() este disponibila numai sub forma unui tabel cu valori), atunci se calculeaza pentru solugia
particulara o aproximare cat mai bun&, dupa cum urmeaza. Functia f(7) se inlocuieste cu o
functie liniaré in parti (poligon) cu valori f; =f(7,) in pozitiile dela momentele r; =7, +iAr cu
(i =0,1,...), suficient de aproape una de cealalta. Solutia exacta a acestei functii echivalente are
in acelea§i momente valori ale functiei g/ =q'(,), care se calculeaza recursiv din ecuatia

qa| | & q, ¢ -
[q/ﬂ] :{b’] +A [q; —b,] (i =0.1,...). (1.70)

12
incare a, =f,, —2Db, , b, =Af;[Ar, ¢, =a, —Af,, Af, =f, —f,, v =(1 —Dz)/ si matricea
constanta A are expresia

A= 18_0, y v Cos vAT +Dsin vAT sin vAT
v —sinvAT v cos vAr —DsinvAr |

Valorificarea incepe cu valorile initjale cunoscute q, §i qe [122].
Excitatie prin soc. In acest caz se aplica oscilatorului o fortd mare F(t) intr-un timp scurt.

h

| 0-0,005
Wl

Fig. 1.18
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Integrala F =J F(t)dt pe durata actionrii socului se numeste forta de soc. O forta unica

infinitezimala IE, care este aplicata unui oscilator amortizat, definit prin ecuatia diferen'tialé

m§ +cq +kq =0, care la inceput este in repaus, cauzeaza vibratia q(7) =Be " sinv7, unde
B =13/(vmw°) (semnificatiile notatiilor - vezi ecuatiile (1.35) si (1.38)). Daca asupra aceluiasi
oscilator se aplica periodic, la intervale de timp T, forta de soc F.la fel de mare si in aceeasi
directie, atunci este cauzata asimptotic o vibratie stationara, la care intre fiecare doua :socuri,' se
repeta periodic q(7) =V(n,D) xBe " sin(»7 + ), in care (0 <7 <A7 =w,T,). B are aceasi
marime ca mai sus, n =T,wy /2= este raportul dintre intervalul de timp intre socuri si perioada
vibratiilor libere neamortizate, y este unghiul de faza, dependent de 7 si de D, si V,(n,D) este
functia de amplificare, care are urmatoarea expresie [122]:

D
e
Vi(n.D) =

. (.7
{2[cosh(2nDn) —cos(2xwm)]}'

Aceasta este reprezentata in fig. 1.18 pentru excitatii la vibratii prin forte de soc periodice.
Pentru D«1 la n =n (intreg) apar varfuri de rezonanta:

=

V,(n,D) =[1 —e'z’"D]

1.5.3.2. Sisteme cu mai multe grade de libertate

In cazul vibratiilor fir& amortizare in locul ecuatiei (1.40) se scrie ecua.tia diferentiala:
Mg +Kq =F(t), (1.72)

unde F(t) este matricea coloan a functiilor de excitatie. La excitatia armonica F(t) =F, cos Ot
cu o singura frecventa de excitatie Q1 si cu F, =const, solutia stationara este q(t) =Acost.
Matricea coloand constanta A este solutia sistemului de ecuatii neomogene

(k -02m)A =F,. (1.73)

Rezonanta apare, daca  corespunde cu o frecventa proprie w; a sistemului, adica o solutie a
ecuatiei det(K —w2M) =0 (aceasta este (1.41) cu X =jw).

Printr-un acord adecvat al parametrilor se poate ajunge, in anumite circumstante, ca
amplitudinea A; a unei coordonate g, sau a unor coordonate, calculate din (1.73), la o anumita

frecventa de excitatie Q a sistemului in functionare normala s fie egala cu zero. Acest efect
constituie anihilarea vibratiilor.

Exemplul 1.4. In fig. 1.19 este reprezentat un anihilator de vibratii. Pentru sistemul din
aceasta figura ecuatia (1.73) ia forma:

ki 0 _g2| Mot M2 Al _|ma¥r

0 K my  my ) A o]
unde m,,, =m, +m,. A, este egal cu zero, dacd 012 =k, /m,. Asfel la o alegere adecvata a
parametrilor m, si k,, m, ramane in repaus [47].

Pentru o excitatie periodica nearmonica in ecuatia (1.72), F(t) se dezvolta intr-o serie

Fourier. Solutia ecuatiei (1.72) este suma solutiilor corespunzétoare fiecarui membru separat al
seriei Fourier. Pentru o excitatie aperiodica se stabilesc mai intai ecuatiile decuplate (1.43)
pentru ecuatia omogena Mq +Kq =0. Pentru ecuatia neomogena (1.72) acestea au forma:
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% +w?x, =(yb)(®TE) i=t1..n. (1.74)
[}
, K (—-]‘? ky m
2 m = ]
g%
Fig. 1.19

Acestea se rezolva fie in forma inchisa sau cu ajutorul ecuatiei (1.70). Din solutu rezulta
qlt) =#xt).

In cazul vibratiilor fortate cu amortizare in locul ecuatiei (1.72) avem ecuatia dlferentlala
Mg +Cq +Kq —F(t) cu matricea simetrica de amortizare C. Pentru excﬂatna armonica

F(t) =Fy cos Q¢ cu o singura frecventa de excitatie 0 si cu Fy =const, solut_la stationara este

q(t) =Acos 0t +BsinQt. Matricele de tip coloana, constante, A si B sunt solutliile sistemului de
ecuatii neomogene:

K-0°mM @c [A]_[Fo] .79
—-ac k-02m|B] |0 ] '

Daca F(t) este o suma de functii periodice, se va utiliza principiul suprapunerii [47, 127, 185].

1.54. Vibra'tii parametrice

Caracteristica la vibratiilor parametrice este ca sistemul poseda parametrii periodici in timp.
Matricele sunt in general dependeme de timp M(t), C(t) si K(t). Ca urmare pot apare vnbratu
amortizate, neamortizate si amplificate.

Rotoarele ma§|mlor electrice au adesea forme ale sectnunn transversale cu ngadltatl la
incovoiere foarte diferite pe dou directii perpendiculare, una pe cealaltad (de exempiu rotorul cu
doi poli ai masinilor sincrone). La rotirea arborelui intr-un sistem fix de coordonate in spatiu
rigiditatea verticald a arborelui variaza periodic in timp. Matricea constantelor de elasticitate K
este de aceea variabila in timp.

Vibratiile liniare parametrice se exprima prin ecuatii diferentiale cu parametrii variabili de
timp. Ecuatla d:ferentlala pentru un oscilator liniar cu'un grad de libertate si cu parametrii
dependentl de timp se poate scrie sub forma:

X +py(t)x +p,(t)x =0. (1.76)

Ea provine dintr-o ecuatie diferentiala de forma ecuatiei (1.31) (v. cap. 1.5.1.1.) pentru marimea
X si apoi divizata cu m(t) Pentru snmphﬂcare se introduce urmatoarea variabila:

JD.(t)dl
X =ye (1.77)
in ecuatia (1.76), care devine

y +P(t)y =0 (1.78)
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unde

_ 1d 1,
P(t) =pa(t) — - [P4(B)] — P (D). (1.79)
Daca parametrii p, §i P, sunt functii periodice de timp cu perioada T,. atunci aceasta este

valabil si pentru P(t):

P(t +7,) =P(t). (1.80)

Ecuatia (1.78) este asa zisa ecuatie a lui Hill, care in cazurile practice, care intereseaza, are
solutii de forma

y(t) =Cie* y,(t) +C e y, (t) (1.81)

unde y, si y, sunt functii periodice de timp, C, si C, - constante, u, Si u, - asa zisii exponenti
caracteristici ai ecuat'iei lui Hill. Exponentii caracteristici definesc comportarea la stabilitate a
ecuatiei (1.78). Daca unul dintre cei doi exponenti caracteristici are partea realé pozitiva, atunci
solutia (1.81), pentru t — oo, creste nelimitat si devine instabila. Daca din contra partile reale ai
ambilor exponenti sunt negative, atunci pentru t - oo, y tinde asimptotic spre zero. Solutia este
deci (asimptotic) 'stabila. In caz limita, partea reala a unuia (sau a ambilor exponenti) poate
dispare. Atunci y ramane limitat, fara sa se apropie asiptotic de pozitia nul. In teoria vibratiilor
intereseaza in deosebi exponentii reali x . In acest caz domeniile soiugiilor stabile sunt separate
de cele instabile prin limite, in care existd numai solutii periodice pure.

Pentru cateva forme speciale ale functiei periodice P(t) au fost studiate sistematic solu;ii, ca
de exemplu, pentru:

P(t) =P, +APcosQt (1.82)
P(t) =P, +APsgncosnt. (1.83)

In primul caz mentionat, parametrul variaza dupa o lege armonica; in al doilea caz, schimbarile
urmeaza discontinuu, astfel ca P(t) formeaza o func@ie Maander. Cu (1.82) ecua}ia diferengialé a
lui Hill se transforma in ecuatia diferentiala a lui Mathieu, cu (1.83) - in asa numita ecuatie

diferentiala a lui Meissner. Pentru ca aceste ecuatii sa fie aduse la forma normala uzual, se
introduce timpul fara dimensiuni

7 =0t (1.84)
si impreuna cu abreviat'iile

N =%; =%’; (1.85)
se ajunge la forma normala a ecua}iei diferengiale a lui Mathieu:

y" {\ +ycos7)y =0 (Derivarea - in functie de 7). (1.86)
Cu aceleasi abrevia‘tii (1.84)si (1 .85) se transforma ecuatia lui Meissner in:

y A +ysgn(cosr)]y =0. (1.87)

Aceasta este identica cu

BUPT



-31-

y" +(N+y)y =0 pentru g <7 <+%

(1.88)

y" +(A —y)y =0 pentru §<r <—3§E

Comportarea la stabilitate a oscilatorilor - ecuatia diferentiala Mathieu. Exponentii carac-
teristici p ai ecuatiei lui Mathieu, care sunt hotaratori pentru comportarea la stabilitate, adica
pentru limitarea respectiv nelimitarea solutiilor, depind exclusiv de cele doua marimi \ si v, dar
nu de conditiile initiale. Intr-un plan X\ — v pot fi trasate domeniile stabile si instabile ale solutiilor.
In fig. 1.20 este reprezentata o astfel de diagrama de stabilitate pentru ecuatia diferentiala a lui
Mathieu, calculata de Ince si Strutt.

KR -2 0 s 75

Fig. 1.20 Fig.1.21

Domeniile instabile sunt hasurate, iar cele stabile nehasurate. Diferitele domenii sunt separate
intre ele prin curbe limita, in care solutiile sunt periodice. Diagrama de stabilitate este simetrica
fata de axa \ si de aceea este suficient sa se reprezinte numai jumatatea superioara a acesteia.

Din diagrama de stabilitate din fig. 1.20 se pot face o serie de deductii, dupa cum urmeaza:
Pentru y =0 ecuatia (1.86) se transforma in urmatoarea ecuatie de vibratii simpla:

y"+a =0 (1.89)

Solutiile acestei ecuatii penttu A >0 sunt functii sinus si cosinus, pur periodice, cu pulsatia

w = ‘/X . Aceste vibratii pot fi caracterizate ca stabile; acestora, in diagrama de stabilitate, le
corespunde partea pozitiva a axei \.

Pentru A <0 nu rezulta vibratii, ci functii exponentiale cu exponentul real JN 7. Aceste so-
lutii sunt instabile, dupa cum arata in diagrama de stabilitate ramificatia stanga a axei .

Daca se considera un oscilator cu marimea y constanta, punctul de reprezentare al acestui
oscilator, la variatii ale marimii A, se misca in diagrama de stabilitate pe o paralela la axa \.

Deci pentru A\ >0 pot fi traversate domenii instabile. Aceasta inseamna practic, ca oscila-
torul stabil la y =0, pentru y #0 la anumite valori ale lui \ poate deveni instabil. Pe de alta par-
te este insa posibil, ca la A <O - deci in domeniul in care pentru un oscilator cu parametrul
invariabil rezultau solutii instabile - este existentd o comportare stabila. In acest caz variatia

parametrului are un efect stabilizator.
Varfurile domeniilor instabile ating abscisa (axa A) la valorile:
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2
N =(%) (n =12..). (1.90)

Latimea acestor domenii - si cu aceasta si importanta lor practica - scade cu cresterea lui n.
Aceasta se datoreste influentelor de amortizare, care nu au fost aici examinate, dar care la
oscilatori reali sunt insa existente. Acestea conduc la o micsorare a domeniilor instabile [119].
In multe cazuri intereseaza numai imediata vecinatate a punctului nul a diagramei de
stabilitate, A\ =y =0 . Aici se pot reprezenta limitele dintre domenii cu o exactitate suficienta cu

ajutorul functiilor simple A =\(7). In continuare sunt date valorile calculate ale acestora pentru
primele 5 curbe limita:

12
A =——
1 =75
1
A =— X
274 2
Ay = 42X (1.81)
27472 ’
1.2
Ay =1——
4 127
5.
As =1+—
s 127

(Valorile calculate sunt valabile numai pentru y«1).

Fig. 1.21 reprezinta un sector marit al diagramei de stabilitate a unui pendul, al carui punct de
suspendare este deplasabil. In aceasta figura sunt desenate cu linie intrerupta primele curbe
limita rezultate din aproximarile mentionate.

Metode aproximative de calcul. ‘Daca pentru ecuatia diferentiala a lui Mahieu sau pentru
cateva alte ecuatii dnferentnale de tip Hill exista dlagrame de stabl\ltate este de asemenea
adesea necesar s3 se calculeze aproximativ domeniile de stabilitate ale sistemelor de ecuatii,
care nu au fost cercetate sistematic. In continuare se vor mentiona numai anumite mdlcatu
privitor la efectuarea acestor calcule, fara a se intra in amanunte.

Daca variatia parametrilor ramane mica fata de valoarea lor nominala, respectw daca, de
exemplu, la ecuatla lui Mathieu y«\, atunci un calcul de perturbare poate sa fie oportun; in acest
caz SOIU(’Ia se dezvona ca o serie exponentjala a marnmilor variabile mici y:

y= ;7" Yn- (1.92)
n

Aceasta dezvoltare se introduce in ecuatia diferentiala si se ordoneaza dupa puterile lui v.
Functiile y, pot fi determinate treptat, daca factorii puterilor respective ale lui y sunt egalate cu
zero. Sistemul pentru determinarea functiilor lui y, se poate céteodata usor rezolva, daca ne
limitam sa determinam solutii periodice, adic limitele intre domeniile stabile si instabile.

Daca marimile variabile nu sunt mici, atunci limitele domeniilor stabile pot sa fie determinate
prin cautarea solut’iilor periodice cu ajutorul unei serii Fourier:

?° Z a,cosnwt +b,sinnwt). (1.93)
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Frecvenga w in aceasta expresie poate fi considerata ca data in prealabil prin frecventa 0 a
variatiei parametrilor. Ea este egalé cu aceasta sau se situiaza intr-un raport rational cu aceasta.
Dupa introducerea expresuel (1.93) in ecuatiile initiale, termenii fiecarei armonici pot fi ordonati
dupa termenii in sinus si in cosinus. Ecuatule mmale sunt satisfacute, daci factorii tuturor
acestor termeni dispar. ‘Aceste conditii pentru determinarea factorilor de amplitudine a,, si b,
conduc la ecuatii infinit de multe. Conform unor metode cunoscute in analiza practica, aceste
sisteme de ecuat'ii pot fi rezolvate iterativ.

1.6. Sisteme mecanice echivalente - ecuatii de miscare

Pentru aflarea solutiilor matematice sau pentru explicitarea rezultatelor masurarilor sunt
necesare sisteme mecanice echivalente, care redau suficient de riguros componarea dinamica a
sistemului real. Procedeul pentru definirea sistemului echivalent este reprezentat in fig. 1.22.

Sistem real

Sistem echivalent
mecanic —

l

Model matematic

!

Solutia
ecuatiilor
matematice

Interpretarea

Fig. 1.22

Se incepe cu studierea sistemului real (planuri si desene de constructue) Cu aceasta ocazie se
stabileste unde trebuie trasate limite intre pamle sistemului, pentru ca sa fie posibila reproduce-
rea sistemului real printr-un sistem echivalent. Se fac ipoteze simplificatoare, astfel ca sistemul
echivalent sa fie cat mai simplu posibil, dar sa poata reda cit mai exact comportarea dinamica a
sistemului real.

Tinand seama de legile fundamentale ale mecanicii se cautd modelul matematic corespun-
zator sistemului echivalent, care la sisteme vibrante este adesea un sistem liniar de ecuatii
diferentiale cu coeficienti constanti. Apoi aceste ecuatii matematice pot fi rezolvate si rezultatele
mterpretate Daca se constata abateri importante fata de comportarea reala, atunci sistemul
echivalent trebuie modificat in consecinta.

La constituirea unui sistem echivalent se stabileste mai intai structura sistemului Si apoi se
definesc parametnii acestuia (v. fig. 1.1).

1.6.1. Stabilirea structurii sistemului echivalent

Stabilirea structurii sistemului echivalent este legata de raspunsurile, care pot fi date la
diferite intrebari privind aceasta structura. Astfel mai intai trebuie sa se clarifice daca se va
utiliza un sistem continuu sau discret. In primul caz se recurge la ecuatii cu derivate pardiale, in
al doilea caz - la ecua’tii diferent'iale uzuale. De asemenea trebuie sa se determine ce fel de
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legaturi - liniare sau neliniare - sunt valabile intre elemente, cate grade de libertate sunt
necesare, din ce fel de elemente (mase, resoarte, amortizoare, bare, grinzi, placi) trebuie
constituit sistemul echivalent §i ce conditii la limita sunt valabile.

a

Modelare ca

EN2), ul2)

Pog==

sistem echivalent
continuu

b

sistem echwabnt
cu elemente finite "L : . X .4

resort-masa-

amortizor ’\ﬂ-\_/
d

sistem echivalent l !

Fig. 1.23

Fig. 1.23 reprezinta diferite posibilitati de stabilire a sistemului echivalent pentru un arbore cu
rotor: a - sistem real; b - sistem echivalent continuu; ¢ - sistem echivalent cu elemente finite; d -
sistem echivalent: resort-masa-amortizor; 1 - resort spiral; 2 - masa.

Sistemul echivalent continuu cu extrem de muite grade de libertate reprezinta o reproducere
foarte apropiata a sistemului real, deoarece sunt luate in considerare masele $i rigiditégile
respective cu variatia lor continua. Rezolvarea ecuat’nlor cu derivate partiale, mai ales pentru
sisteme complacate este posibild numai cu mult efort si de aceea pentru cazuri practice acest tip
de sisteme echivalente nu este recomandat.

Solutii cu o buna aproximatie se obtin cu sisteme discrete, la care masele sunt considerate ca
mase punctuale sau corpun nglde care se leaga intre ele prin resorturi sau amortizoare,
considerate fara masa (sistem resort-masa-amortizor). Astfel, ca la exemplul mentionat, se ofera
adesea posibilitatea ca anumite aglomerari de mase, de exemplu volanp sa fie reprezentau ca
mase punctuale sau corpuri rigide, la care se adauga o cota-parte din masa totala a arborelui,
corespunzatore elementului respectiv. Ca elemente elastice de legatura se folosesc, de
exemplu, resorturi, bare de torsiune (fara masa), grinzi de incovoiere etc.

Discretizarea cu elemente finite a fuat in ultimii ani o mare dezvoltare. Aceastd metoda este
aplicabila multilateral si se pot trata ori ce tip de sisteme vibrante bi- sau tridimensionale. Fiecare
element este tratat individual Si comportarea dinamica este reprezentata sub forma de forta-
relatii de miscare, cu forte si momente, respectlv tranzlatii si rotatii in puncte nodale (v. fig. 1.23,
c). Propnetaule elementélor se constituie in matrice de meme matrice de amortizare si matrice
de rigiditate. 'Aceasta exprima clar, ca intr-un element finit sunt considerate 1 impreuna
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toate proprietatile de meqle de amortizare si de rigiditate, specifice elementului respectiv.
Elementele sunt legate intre ele in punctele 'nodale, cu respectarea condltulor de trecere la limita
SI constituie o structura completa.

Modelele matematice ale acestora au ca si sistemele discrete aceeasi forma 5| la comportare
liniara conduc la un sistem de ecuatu dlferentnale obisnuite, asa cum s-a reprezentat prin ecuat:a

1.1).
1.6.2. Definirea parametrilor

Fiind stabilitad structura sistemului echivalent si deci si forma ecuatiilor matematice, trebuie in
urmatorea etapa sa fie definite valori pentru parametnl sistemului, respecuv elementele
matricelor M, C si K. Pentru definirea parametrilor se culeg mfonnatn importante din desene de
fabricatie (dlmensmnl date caracteristice ale materialelor, mase, momente de inertie masice,
ngldnate la incovoiere, rigiditate la torsiune etc.) si se aplica legi ale mecanicii. Pentru anumite
elemente de masini sau mecanisme (lagare de alunecare, etansari, cuplaje) lipsesc adesea chiar
astazi modele teoretice bine definite asupra componann lor dinamice. In aceste cazuri sunt
indispensabile cercetar exeperimentale, prin care se incearca sa se defineasca parametii
necunoscuti ai fiecarei componente a sistemului, cu ajutorul metodei de identificare a
parametrilor [74, 158].

1.6.3. Exemple de sisteme echivalente mecanice tip resort-masa-amortizor

Oscilator de torsiune liber cu doua mase rotitoare. Comportarea la vnbratu de torsiune a
instalatiilor motrice poate fi reprezentata in multe cazuri cu o buna aproximare pnntr—un sistem
echivalent mecanic liniar cu doua mase rotitoare, cu un resort si o amortizare la torsiune intre
cele doua mase, ca in fig. 1.24. In aceasta figura a reprezinta sistemul real, format dintr-un
electromotor 1 §| un compresor 2, b - sistemul echivalent §| C- ecuatlua de mc§care.

1 2
s G e
a
8\ 6I
Myif) LD M1}
——— —_— T} — ——e
p—— _—
c
— —_—
b n x

S A R B I R W E e

M Sxt)+ ¢ - x(t)+ K- x(t)= F(t)

Fig. 1.24

9, si ©, sunt momente de inertie masice ale celor doud masini (electromotor si compresor) in
jurul axei de rotatje si k, respectiv ¢, exprima rigiditatea la torsiune, respectiv constanta de
amortizare la torsiune a arborelui de transmisie sau a unui cuplaj elastic, care se afla intre cele
doua masini. Momentul de inert,ie masic al unui oarecare corp la rotirea in jurul unei axe fixe

este dat de rela}ia o =Jr2 dm §i rigiditatea la torsiune a unei bare cilindrice este data de relatlia

k =G ¢/l (G este modul de elasticitate la forfecare, /; - momentul resistent la torsiune, / -
lungimea barei). Date tehnice privind caracteristicile de rigiditate si de amortizare ale cuplajelor
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sunt puse in general la dispozitie de catre fabricant. Aici se recomanda sa se ia in considerare si
neliniaritatile in cuplaj. ' '

Notand cu x,, x, cele doud grade de libertate la rotatie si cu M,(t), M,(t) momentele de
excitatie, care actioneaza asupra maselor, se pot scrie ecuatiile de miscare sub forma data in
fig. 1.24, c. Aceasta se utilizeaza, de exemplu, la calcularea valorilor de varf ale momentului de
rotatie (cuplu) in arborele motor sau cuplaj, care apar la purerea in functiune a masinei cu un
motor electric asincron [169].

Sistem echivalent al unui arbore cu rotor (ventilator). Pentru calcularea frecventelor joase
ale unui sistem vibrant de tipul celui aratat in fig 1.2 (v. pag. 3), acesta se poate reprezenta
printr-un sistem echivalent simplu. Asfel se considera ci masa este concentrata in rotor si
acesta cuprinde elasticitatea arborelui cu a lagarului impreuna. Pentru rotor, pe langa deplasarile
sale pe doud axe, trebuie considerate si rotatiile in jurul acestor axe, pentru a se tine seama de
efectele de inen'ie la rotatie (fig. 1.25).

nhox.h
D LN

Fig. 1.25

La scrierea ecuatiilor de migcare pentru acest sistem echivalent trebuie ca pentru arborele in
rotatie, pe langa termenii de inertie si de rigiditate, sa fie luate in considerare si elementele
giroscopice. In consecint'é ecuatia de miscare completa are urmatoarea forma:

m 0 0 O X, 0 0 o0 0 X,
0 6,0 0 i2+0 0 0-099.5(2_'_
0 0moOoO X3 0 0 O 0 X3
0 0 0 6,]|x, 0 06,0 0 X4
M X o+ (o} x +
ki k2 O 0 X4 A
K kn 0 0 ||x||R
0 0 ky —kypfl|xs| |F (1.94)
0 0 —ky kp|[xd] [Fa
+ K - x = F(t)

Elementele matricei constantelor elastice se calculeaza din deformarile unitare date anterior si
din determinarea fortelor necesare respective. In matricea de amortizare C sunt exprimate
efectele giroscopice, care sunt proportionale cu frecventa de rotatie 2 si cu momentul de inertie
polar ©,. Matricea de inertie este diagonala si are ca termeni masele m si momentele de inen’ie

ecuatoriale 6,. lndicagii precise privind stabilirea ecuatiilor de miscare se gasesc in [89].

1.6.4. Exemple de sisteme echivalente mecanice cu elemente finite

Sistem echivalent mecanic cu elemente finite pentru un turbogenerator. La turbogene-
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ratoare pentru producerea de energie electrica, puteri de 1 200 MW nu mai sunt astazi rantatu
Arborele unui astfel de turbogenerator are aproximativ 35 m lungime, cantareste circa 220 t su se
roteste de 50 de ori pe secunda, ca sa produca curent electric cu frecventa retelen Cele mai'mari
solicitari la torsiune in rotor se datoresc vibratiilor de torsiune cauzate de perturbatu electrice ale
generatorului sau ale retelei. Deoarece sistemul rotor al unui set turbma-generator constituie un
sistem mecanic cornplex cu mai multi arbori, este necesara o modelare fina pentru o
reprezentare matematica exacta. Pentru aceasta este necesar ca arborele sa fie subdivizat in
circa 200 pana la 300 de elemente. In acest caz modelarea cea mai indicata este aceea prin
elemente finite [88, 186].

Fig. 1.26, a, arata sistemul real al unui turbogenerator, in care 1 este generatorul, HD -
turbina de inalta presiune, MD - turbina de presiune medie, ND1 si ND2 - turbinele de joasa
presiune 1 si 2; b reprezinta sistemul echivalent al acestuia modelat prin elemente finite, cu
(N-1) elemente de torsiune cilindrice, de tipul prezentat in c.

"(a) .Gl(r') .l"’

Fig. 1.26

Unui oarecare element "finit" e (v. fig. 1.30, ¢), cu o sectlune transversala constanta, ii apartm

urmatoarele marimi constante: p.(e) - masa de torsiune atnbuna. Gl o) rigiditatea la torsiune,

te) - lungimea elementului.

Cu punerea in ecuatii cu ajutorul functiilor locale, care se introduc in integrala de lucru
(principiul lucrului vurtual) se determina pentru fiecare element o matrice elementara de rigiditate

(e)

Gl 1 -

K 2T ] (1.95)
el {41

§i 0 matrice elementar§ de masa

M(e) =#le) ,19) [1/3 1/6]

16 13 (1.96)
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care, din cauza celor doua grade de libertate locale (in fiecare nod al elementului si un unghi de
rotatie) sunt de ordinul 2. Vibratiile de torsiune ale intregului sistem se exprima global prin
unghiul de rotatie x;, care este introdus la punctele nodale (punct de intersectie intre doua
elemente). La un sistem cu (N-1) elemente sunt N grade de libertate globale, care sunt expri-
mate in vectorul x.

Constituirea matricelor totale M si K urmeaza prin suprapunerea matricelor elementare.
Pentru structura in forma de lant, existenta in acest caz, rezulta o matrice banda, care din punct
de vedere al memorizarii si al tlmpulul de calcul este favorabila. Amortizari la acest sistem sunt
definite in general "modal* (v. cap. 1.2).

Sistem echivalent mecanic cu elemente finite pentru o pompa centrifuga cu mai multe
etaje. La pompe centrifuge, ca de altfel si la celelalte masini, se constata aceasi tendinta in
dezvoltare $i anume spre turatii tot mai inalte, de constructu din ce in ce mai usoare si randa-
mente cat mai ridicate. Din aceasta cauza comportarea dinamica devine din ce in ce mai
importanta si in primul rdnd vibratiile de incovoire ale rotorilor pompei. La modelarea sistemului
echivalent se utilizeaza astazi cu preponderenta metoda elementelor finite, la care pe langa
caracteristicile de inertie si ngndctate ale elementelor arborelui, trebuie luate in considerare
fortele hidraulice asupra rotorului in lagarele de alunecare, in spalturile de etansare su pistoanele
de reducere, precum §| interactiunea dintre rotor si carcasa.

In fig. 1.27 este reprezentat sistemul echivalent mecanic al unei pompe centrifuge cu mai
multe etaje, modelat dupa metoda elementelor finite, unde 1 este lagar axial, 2 - piston de
reducere, 3 - rotor, 4 - spalt de etansare (i nteradtum dintre rotor Si carcasa), 5 - arbore, 6 - lagar
de alunecare, 7 - cupla;

=
—
@
-0

Fig. 1.27

Pentru elementele arborelui se considera patru grade de libertate, ca pe 1anga deplasari sa se
{ind seama si de torsiuni. De asemenea trebuie luate in considerare deformatii de forfecare,
efecte glroscop|ce §| amortizarea materialului. Rotorii pompei sunt presupusu ‘ca volanti rigizi.

$palturile de etansare in pompe centrifuge servesc la etansarea reciproca intre spatu cu
presiuni diferite. La aceste constructii trebuie luata in considerare intotdeauna o puerdere de
lichid printre marginile spaltului de circa 200 pana la 300 um, deoarece avantajele unor pierderi
reduse prin frecare s|i o uzare redusa sunt mai importante. Comportare la vibratii este inﬂuentkaté
considerabil de catre spaltul de etansare. Lichidul inconjurator exercita forte asupra rotorului in
miscare (tranzlatiile radiale Xq, Xq, vitezele Xy, X, Si acceleratiile respective Xy, X,), care ca si
vnbratule fortate de dezechilibrare determina considerabil comportarea la stabilitate a masmeu
Tinand seama de aceste forte si de coefi caentn de meme de amortizare sr elastici se pot ‘scrie
ecuatiile liniare sub forma:

[mn mu}(’ﬁ)‘{cn 012)(’F1]‘{k11 k12){’:|). (1.97)
My My )\ X, €21 Cp2 )\ X2 ka1 ka £

Pentru determinarea coeﬁcaenmor dinamici se pot utiliza diferite teorii de calcul, care incearca,
cu diferite moduri de punere in ecuatii, s descrie curgerea fluidului prin spalt [66, 67]. Toate
teoriile reprezinta decrierea acestei muscan dintr-o pozitie centrala spre exterior. Matricele
respective sunt de tip antisimetric. Aceasta s-a confirmat prin masurari. Intr-un fagar de
alunecare hidrodinamic, arborele este sustinut de un camp de presiune, care se creaza prin

rotirea arborelui. Astfel rezulta intre fortele si miscarile relative ale arborelui fata de carcasa o
relatle neliniara pronuntata La muscan ‘mici'este permis ca aceasta sa fie insa liniarizata:
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[Cn C12][i1)+(k11 k12][x1)=(,:1) (1.98)
Cn Cn)\X, Koy K )\ X, R
Coeficientii dinamici c; si k; rezulta din rezolvarea ecuatiei diferentiale a lui Reynolds, respectiv
din cercetari experimentale. Acestia sunt calculati, in mod normal ca méarimi fara dimensiuni, in
functie de numarul lui Sommerfeld So [90]. Incarcarea statica a lagérului F este functie de su-
pletea lagarului. Ea mai depinde de fortele datorita greutatii si de fortele hidraulice ale rotorului
pompei. Pentru stabilirea pozitiei stationare a arborelui in lagar, la fiecare stare de functionare,
rezulta o problema neliniara.

In mod asemanator pot fi definite ineractiunile dintre carcasa si rotori.

Luand in considerare toate efectele mentionate, ecuatia de miscare a pompei centrifuge
rezultd prin suprapunerea ecuatiilor elementare:

Mx +Cx +Kx =F. (1.99)

Matricele M, C si K sunt in general asimetrice. In afara de aceasta cteva elemente ale matri-
celor sunt dependente de turatie.
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2. MASURAREA, PRELUCRAREA, VALORIFICAREA S| ANALIZA SEMNALELOR DE
DIAGNOZA

2.1. Bazele analizei de semnal

Semnalele de diagnoza (parametrii de diagnoza) sunt aplicabile pentru toate marimile de
masurare ale obiectelor sau proceselor, care sunt tipice sau capabile sa dea mformatu asupra
starii tehnice respectiv starii de deteriorare.

Indiferent de felul marimii fizice, semnalul de diagnoza este reprezentat intotdeauna printr-o
marime dependenta de timp x(t) (fig. 2.1). Fluctuatiile marimii de masurat variaza mutt in

x

hall

x5

M
\
,

Fig. 2.1

peroada de timp respectiva in functie de procesul tehnic si de sistemele de masurare. Un astfel
de semnal x(t), numit si marime totala Sse compune dintr-o componenta continua (nefluctuanta

in timp), asa numita valoare medie momentana x(t) si componenta fluctuanta (dinamica) x,(t):
x(t) =x(t) +x,(t). @.1)

Componenta fluctuanta x,(t) se numeste in acustica si zgomot. Rezultatele cercetarilor arata

c3, pentru tehnica de diagnoza atat valoarea medie momentana cét si componentele fluctuante
pot contine informatii asupra starii tehnice. Masurarea si valorificarea componentelor fluctuante
cere exigente mai ridicate sistemului de mésurare decat determinarea conventionala a unei
valori medii.

Masurarea si valorificarea continutului de informatii ale diferitelor marimi necesita definirea
unor marimi caracteristice de semnal si a unor functii caracteristice de semnal.

Analiza de semnal, cu ajutorul metodelor sale, pune in evidenta informatii importante, astfel
ca acestea sa fie receptlblle de catre capacitatea omeneasca de pencepere Aceasta extractie de
informatii are ca urmare, in fiecare etapa de prelucrare o pierdere de informatii [131]. Aceasti
pcerdere de informatii poate sa fie astfel aleasa incat sa contina numai mformatu care nu sunt de
interes pentru dlagnoza

Ca marimi sau functii caracteristice de analiza de semnal, care s-au confirmat pentru utilizare
in tehnica de diagnoza, se mentioneaza urmatoarele (9, 131, 202]:

- marimi caracteristice de semnal;

- functii caracteristice pentru descrierea semnalului;

- functu caracteristice pentru descrierea asemanarii intre doua semnale;

- funqu caracteristice pentru descrierea comportarii grupei de semnale la propagare respectiv

transmitere;

- functii caracteristice specifice.
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Dupéa cum se stabileste la care dintre informatii se poate renunta, este posibila reprezentarea
semnalului in domeniul de:

- timp;

- frecventd;

- probabilitate.

2.1.1. Semnale de diagnoza, descriere

Un semnal masurat se compune dintr-o suma de semnale emise de obiect, captate impre-
una de un traductor, dupa cum se arata in fig. 2.2, unde A este accelerometru, c; - factori de
transmitere si x; - semnale emise de obiect. Forma si intensitatea semnalului sunt determinate

de sursa semnalului si de drumul de propagare intre sursa si traductor:

n

x(t) = Eci x;(t). 22)

Doua grupe de semnale, care cauzeaza influente diferite asupra traductorului, dupa cum se va
arata in cursul lucrarii, sunt de luat in considerare:

- mai multe semnale de la aceeasi sursa de semnal (de exemplu prin excitatia oscilanta a

unei miscarni de rotatie)

- semnale de la surse de semnal diferite.
Marimile de vibratii reale pot fi constituite din 10 pana la 100 vibratii de baza.

Marele numar de variatii de semnale, care se intdlnesc in tehnica, semnale limitate in timp,
de natura periodica si de natura aperiodic3, pot fi reprezentate cu suficienta exactitate printr-o
integrala Fourier, ca ‘o suma de vibratii discrete de diferite frecvente, de forma [95, 96]:

x(t) =j[a(f)-cosZarft +b(f)-sin2 xf t]df, @2.3)
in care

1 Qo

a(f)=_- J' x(t)-cos2xftdt 24)
™
1 @

b(f)=—J' x(t)-sin2xftdt @2.5)
™

Asa dar cele mai multe semnale dinamice pot fi considerate ca o suprapunere a unor vibratii
armonice. Captarea semnalelor se realizeaza practic intr-un timp limitat 0 <t <7. De aceea, ca

limite de integrare ale ecuatiilor (2.3) pana la (2.5), se iau valori limitate (0,7). Ca semnale
stationare cu un T suficient de mare, erorile rezultate din aceasté limitare vor fi mentinute mici.
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In practica de diagnoza, in afard de semnale periodice, apar si alte semnale, ca de exemplu
cele aleatoare (v. fig. 1.6). In continuare se descriu acele tipuri de semnale, care in tehnica de
diagnoza prezinta importanta.

Semnale deterministe sunt cele caracterizate prin aceea ca variatia lor poate fi reprezentata
printr-o functie matematica si valoarea lor momentana este calculabila. Acestea pot fi grupate in
semnale periodice si aperiodice.

Semnale periodice sunt semnale a caror variatie in timp se repeta continuu:

f(t)=f(t+n-T) n=012.., 2.6)

unde T este perioada repetitiei. Cauza unui semnal periodic este o sursa oscilanta (de exemplu
miscarea de rotatie cu dezechilibru).

Semnale sinusoidale sunt semnale armonice neperturbate, care se propaga printr-un mediu
liniar, continuu, catre traductor. Vibratia armonica (sinusoidala) este de forma:

x(t) =x-sin(2xft +¢) 7

unde x este amplitudinea si ¢ - faza initiala.

Semnale periodice complexe. Semnalele reale depind de structura sursei de semnale si de
comportarea la transmitere. Ele constau aproape intotdeauna din suprapunerea mai muttor vi-
bratii cu frecvente, amplitudini si faze diferite. Daca frecventele acestor vibratii sunt multiplii in-
tregi ai unei vibratii fundamentale, atunci functia globala este si ea periodica. Variatiile in timp
ale vibratiilor periodice complexe pot fi exprimate matematic sub forma complexa. Vibratiile pe-
riodice complexe, deoarece frecventele componentelor lor partiale sunt multiple ale frecventei
componentei fundamentale, se pot descompune in componentele lor partiale conform ecuatiilor
(2.3) - (2.5). Integrala Fourier se poate scrie in acest caz sub forma de suma, astfel:

x(t)=a?°+ 2(3" -cos2xnft +b,-sin2xnf,t) 2.8)
e
in care

ag =%-lx(t)dt n=0 (2.9)

a, =$’]'x(t)'c0521rnf,tdt n=12,... (2.10)
[+]

b, =;-j:x(t)-sin21rnf,tdt n=12,.. (2.11)
]

Vibratia cu frecventa f,, respectiv pulsatia w,, se numeste vibratie fundamentalé sau prima
armonica; vibratia cu frecventa n-f; respectiv n-w, se numeste amonica de ordinul n:

n-w,=2wnf, n=12.. @12

Daci se utilizeaza reprezentarea sub forma complexa se pot scrie ecuatiile:

P j2=ntyt
%)= VX, © 2.13)

;
X, =%~Jx(t)-e'f2‘“"'dt n=012..., (2.14)
o]
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unde t este timp, T - timp de analizare; x(t) reprezinta variatia in timp a semnalului si X, -
semnalul transformat in domeniul de frecventa.

La calcule numerice nu este posibil sa se ia in considerare un interval de timp infinit de lung.
De aceea se limiteaza la un interval de timp finit T si se esantioneaza in intervalul de timp At
cate o valoare de masurare x, (fig. 2.3), deci este valabil

T
=L 2.15
v, (2.15)
unde N este numarul de e«,santioane. Daca se integreaza dupa regula lui Euler
[
J'x(t)dt ~x;-Af , (2.16)

t

se obtine ecuatia asa numita transformata Fourier discreta (in |. engleza DFT = Discrete Fourier
Transform) [95, 96]:

N-1 12 nk
Xi =%- X, e '{ N ) k=0,12,...(N-1) 2.17)
n
N -1 . n-k
-j2x —
X, =%- ;xk e '( N ) n=0,12,...(N-1). (2.18)
k

In fig. 2.3 este reprezentata discretizarea de semnale de timp, unde T este timpul de analizare,
At - intervalul de timp intre doua esantione succesive si x, - valoarea x(¢t) 1a timpul t; . unde

(i=12..).

x(t)

T

‘1 at

T

Fig. 2.3

Transformata Fourier discreta, datorita dezvoltarii ei ca serie de timp intr-o serie atTmonic3,
necesita un mare numar de functii tigonometrice. Analizoare de semnal pe baza tehnicii de
microprocesoare pot sa execute aceasta analiza numai cu aproximatie (mai ales cu ajutorul unui
polinom) si cu un mare volum de calcul sau cu tabelare in memorie si necesitand un mare volum
de memorizare. Cu ajutorul asa numitei transformat& Fourier rapida ( in |. engleza FFT = Fast
Fourier Transform) acest calcul voluminos se executd cu ajutorul unei formule de recurents,
adica coeficientii Fourier ai componentelor urmatoare se calculeaza prin adunari si scaden ai
coeficientilor precedenti. Economisirea de calcule multiple si mai ales faptul ca operatule
elementare de adunare si scadere necesita timp redus de calcul pentm un calculator, face ca
economisirea de timp de calcul prin utilizarea FFT sa ajunga pana la a mia parte din timpul de
calcul necesitat la utilizarea DFT. Pentru realizarea practica a transformatei Fourier rapide exista
programe de calcul in diferite versiuni, care ne stau la dispozitie, ca de exemplu in [48, 95, 96,
131].

Aceasta permite reprezentarea vibratiilor periodice in doud moduri diferite: in domeniul de
timp si in domeniul de frecvema (v.cap' 1.4.1.si1.4.2).

BUPT



- 44 -

Semnale aperiodice. Sunt semnale, care provin de la diferite surse de semnale (v. cap.
2.1.1,, fig. 2.2) si au componente cu frecvente, care nu sunt multiplii intregi a unei frecveqte
fundamentale comune. Acestea sunt considerate strict matematic aperiodice daca:

fi 26, # . #nf, (2.19)
W Ewy FE.. ENw,. (2.20)

Semnale "aproape” periodice. Semnale de la surse de semnale diferite pot fi asa de
asemanatoare cu semnale periodice, ca pot fi prelucrate cu aceleasi algoritme ca si cele
periodice. Aceste semnale sunt grupate sub denumirea de semnale "aproape” periodice.

Pentru tehnica de diagnoza, din aceasta grupa de semnale "aproape” periodice sunt
importante in special asa numitele semnale modulate in amplitudine. Ele se intalnesc adesea la
rezolvarea problemelor pentru definirea starii tehnice. Semnale modulate in amplitudine rezulta
atunci cand amplitudinea unei vnbratn purtatoare de frecventa inalta este modulata de o vubratle
de frewenta joasa:

x(t) =(xg +Xp - COSw mt)- SiNwgt (2.21)

unde x,, wg sunt parametrii vibratiei fundamentale sau purtatoare Si X, @y, - parametrii
vibratiei de modulatie. Fig. 2.4 reprezintd doud modulatii tipice pentru diagnoza: a - modulatia
vibratiilor sinusoidale si b - modulatia socurilor cu amortizare, unde x este elongatie, t - timp, w -
pulsatie, indice 0 - pentru vibratie purtatoare si indice m - pentru vibratie de modulatie.

(1), x|
| III
a) pre I3
) Wy wyrwn,
()
| | |
l | I I 1 |
v s 4
«b l"-h alﬂ«m
wybam aytom
Fig. 2.4

Cu ajutorul teoremei de adunare a funct'iilor trigonometrice [9] ecua}ia (2.21) se poate scrie:
. Xm . Xm .
x(t) =xo-sinwg t 5 -sin(wg —wm)t +7~sm(w,J +wmt. (2.22)

Aceasta ecuatie contine frecventa fundamentald w, si frecventele (wo +wpm) Si (wg —wm).
Frecventa (wg +w,,) este banda laterald situata in dreapta si frecventa (wo —wp,) - banda
laterala sutuata in stanga frecventei purtatoare wgq la 0 dtstanta egala cu frecventa de modulatie
. Acestea caracterizeaza aspectul tipic al semnalelor de modulatie in spectrul de frecventa

(fig. 2.4 a, partea dreaptd). Benzi laterale pot apare si ca multiplii ai frecventei de modulatie,
conform excitatiei respective. In cazul socurilor cu amomzare semnalele de modulatue in
spectrul de frecventa sunt reprezentate in fig. 2.4 b, partea dreapta.
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Semnalele tranzitorii sunt diferite de zero numai intr-un anumit interval de timp. Forma
semnalelor in acest interval de timp poate s fie foarte diferita (fig. 2.5). Trecerea spre semnale
aleatoare este usor de remarcat. Semnalele tranzitorii deterministe iau nastere datorita socurilor
sau procedeelor de anclansare sau declansare Semnalele tranzitorii aleatoare iau nastere
datorita emisiunilor de sunet sau reprezmta socuri secundare la excitatii prin soc. In ﬁg 2.5 sunt
reprezentate urmatoarele semnale tranzitorii: a) impuls in treapta; b) |mpuls dreptunghnular c)
impuls Dirac (impuls unitar); d) soc semisinusoidal; e) soc in dinte de fierastrau; ) curba de
amortizare; g) soc secundar aleator, h) grupa de impulsuri a unei emisiuni de sunet; i) rafale de
impulsuri ale ultrasunetului la solicitarea matenalului.

x x x

\hom o ——— Xy d

a) 4 t b Y t ot c) Y t
x X N

“h—--—i7——\\. “—_—-—:;;1
d) 4 2 t e ho t f) t
x X x

t t t
9) h) i)
Fig. 2.5

Semnale aleatoare sunt semnale care nu pot fi descrise explicit printr-o relatie matematica.

1 Valoarea lor momentani nu este calculabili sau la care din analiza rezultatelor masurarilor nu se
poate trage nici 0 concluzie general valabila. Semnalele aleatore sunt totusi conforme anumitor
legi, si pot fi caracterizate numai prin concluzii probabilistice din statistica matematica. In

- practica tehnica o separare a acestora, ca componente ale fenomenelor vibratoare ale
semnalelor care apar, in semnale stationare si nestationare, este semnificativa. Stationaritatea
este un criteriu important la evaluarea semnalelor de diagnoza si are o semnificatie ‘deosebita
pentru toate formele de semnal. La variatia semnalului statnonar valoarea medie momentani a
semnalului este aceeasi pentru toate intervalele de timp, pentru care s-a calculat aceasta
valoare medie (fig. 2.6):

t ty t,
1 1

o t n 1

1
t ~to

In fig. 2.6 este reprezentata grafic stationaritatea semnalelor, in care {o.t,.....t, sunt momente
de timp alese arbitrar, x; ; , - valori ale functiei discrete, T - timp de analizare [v. ec. (2.15)], x -

valoarea functiei si ¢ - timp.
Relatla (2. 23) se poate scrie sub forma discreta, astfel:

X, . (2.24)
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Semnale aleatoare tipice sunt zgomotul de fond de banda ingusta (fig. 2.7) si zgomotul de fond
de banda larga (fig. 2.8). Zgomotul de fond de banda ingusta poate fi explncat ca modulatia unei
vibratii aleatoare pe un purtator in mare masura determinat; zgomotul de fond de banda larga

|
I._.l L] RS
‘2 t3 tha 4y
Fig. 2.6

este un fenomen neregulat. Zgomotul alb este un zgomot de fond cu spectrul de putere constant,

independent de frecventa. El contine toate frecventele audibile cu aceeasi densitate de energie.
Zgomotul alb nu este intotdeauna aleator.

x(t) x(t)
t t

Fig.2.7 Fig. 2.8

Semnale aleatoare nestationare sunt fenomene temporare variabile neregulate (fig. 2.9) cu
valoare medie variabila in tump si cu parte dinamica instabila. Chiar si semnalele tranzitorii pot fi
semnale aleatoare nestationare (v fig. 2.5 g).

x(t)

W |
Fig. 2.9

In diagnoza practica semnalele descrise nu se intalnesc intotdeauna intr-o forma distincta.
Datorita influentelor in timpul functionarii apar suprapuneri ale diferitelor tipuri de semnale.
Separarea formelor fundamentale, respectiv identificarea semnalelor combinate, necesita
metode speciale ale analizei de semnal.

2.1.2. Marimi caracteristice de semnal

Semnalele de diagnoza se caracterizeaza cel mai simplu prin marimi caracteristice. Marimile
caracteristice de semnal sunt scalare. Ele sunt constituite la variaia in timp a marimii de
masurare. In fig. 2.10 sunt prezentate marimile caracteristice ale unui semnal dinamic.

Valoarea medie aritmetica sau valoarea medie a functiei de timp x este definita prin relatia
(1.24) (v. pag. 11) sau in functie de numarul de valori masurate:
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1 N
x=— Vx, (2.25)
P>

unde x, este valoarea functiei discrete la timpul ¢; si N - numarul de valori masurate in intervalul
T. Valoarea medie a funct'iei de timp x indica numai partea statica a marimii dinamice. Ea este

b AVA As
N 0/
Vv ¢

H

Fig. 2.10

nula pentru semnale centrate.

Valoarea medie patratici x* este data de relatia (1.25) (v. pag. 11) sau in functie de numarul
de valori masurate:

= 1N,
x2=— ;x, . (2.26)
N,_

Valoarea medie patratici este notatd de asemenea si cu X2.
Valoarea eficace x,, , notata de asemenea si cu x , este dati de relatia (1.26) (v. pag. 11) sau
in functie de numarul de valori masurate:

1 N
Xeg =X = |— ;x,’. .27
N &
Valoarea de varf poate fi:
- pozitiva: x =max x(t) (2.28)
- negativa: X =min x(t). (2.29)

In diagnoza se utilizeaza mai ales valoarea de varf pozitiva. Valoarea de varf indica
amplitudinile extreme, fara luarea in considerare a continutului de energie a semnalului. Ea
poate da indicatii asupra solicitérilor extreme, ca de exemplu socuri §i este utilizata ca indiciu de
diagnoza.

Varianta sau dispersia o* este data de relatiile

T
21 Rt
o —rlfnmr‘!‘[x(t) x| dt (2.30)
1 N 2
o? Y -X) (2.31)

i=
unde ¢ este abaterea medie patratica, care pentru x(t) =sinwt este ¢ =x, deoarece x =0.
Varianta indica abaterea medie a semnalului fa}é de valoarea medie.
b
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Marimile caracteristice de semnal nu inlesnesc indicatii asupra comportarii frecventei
semnalului. Totusi valoarea eficace si valoarea de varf sunt utilizate ca indici de dlagnoza.
Acestea sunt usor de calculat din valorile de masurare si au 0 mare putere de indicatie la
evaluarea amplitudinii vibratiei De asemenea sunt posibile indicatii asupra continutului de

energie a semnalului (propomonal cu x ) Varfurile vibratiilor, care depasesc nivelul mediu al
vibratiei, pot fi evaluate.

2.1.3. Functii caracteristice pentru descrierea semnalului

Marimile caracteristice scalare pot defini intradevar proprietai esentiale ale semnalului
(componenta continua, energie sau valori extreme).Ele nu pot fumiza i insa o informatie completa
asupra proprietatilor semnalului (de exemplu frecvente, faze).

Functia de autocotelatle. Functia de autocorelatne este o functie caracteristic in domeniul
de tlmp si reprezinta o dezvoltare a valorii medii patmtlce Ea este’'o masura a gradului de
asemanare intre valorile invecinate ale unui semnal, raportata la marimea intervalului de timp 7,
ce defineste vecinatatea. Ecuatia de definitie a functiei de autocorelatie este

C(7) —% J'x(t) x(t +7)dt (2.32)

N

C.(7) =N x(i-at)-x(i-at +7) (2.33)

-

unde N este numarul total al valorilor functiei de timp x(t), masurate succesiv in intervale de
timp At, la fel de mani.

In fig 2.11 este reprezentata formarea functiei de autocorelatie, unde 7 este durata de timp
intre doua comparatii ale funqiei.

L}

(Y 3

A W/

Fig. 2.1

Functia de autocorelatie este maxima pentru 7 =0 si scade pentru |7| >0 in functie de cat de
putemic variaza semnalul. Norménd functia de autocorelatie cu valoarea C,(0) se obt.ine:

Ry (7)= -Cy(7). (2.34)

c (0)
C,(0) reprezinta valoarea medie patratica a semnalului. Asa numita functie de autocorelatie

normata R, (7) are la 7=0 valoarea ei maxima R, (0) =1. Valoarea +1 respectiv -1 reprezinta

corelatie completa respectiv corelatie completa - dar in contrasens, iar valoarea 0 - totala
necorelatie.
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in tabelul 2.1, coloana 4, sunt prezentate functii de autocorelatie pentru cateva tipuri de sem-
nale. Functia de autocorelatie a unui semnal armonic este o functie de cosinus de aceeasi pe-
rioada, informatiile privind faza fiind pierdute. Semnalele aleatoare de diferite 1atimi de banda au
diferite functii de autocorelatie. Zgomotul alb si impulsul Dirac pentru |1| #0 au valoarea 0.

Functia de autocorelatie inlesneste diferentierea semnalelor.

Densitatea spectrala de putere. Densitatea spectrala de putere reproduce puterea continuta
de componentele spectrale ale semnalului. Ea poate fi definita ca raportul dintre puterea medie a
unui semnal x(t) la frecventa fsi unitatea de latime a benzii de frecvent, respectiv 1 Hz. Astfel
densitatea spectrala de putere pune in evidenta frecventa, amplitudinea si puterea componente-
lor semnalului.

Densitatea spectrala de putere poate fi calculata prin diferite moduri de calcul:

- din functia de autocorelatie adica prin medierea functiei de timp si apoi printr-o transformata

n domeniul de frecventa;

- din transformata de frecventd cu medierea valorii masurate.
Transformata in domeniul de frecventa este realizata prin transformata Fourier [v. ecuatiile (2.3)
pana la (2.5) si (2.8) pana la (2.18)]. Ecuatiile densitatii spectrale de putere, calculate prin
modurile de calcul mentionate, sunt urmatoarele:

S, (F) =Four{R, (1)} (2.35)
T
S,(f) =%jR,(T)-e ~izerg, (2.36)
sau
S,(f) =(IX(f)|2> @2.37)

2

T
S, (f) = %J’x(t)e -2 gy (2.38)

(]

unde relatiile sunt exprimate sub forma complexa si ( ) exprima medierea.

In practica functiile de timp sunt esantionate pe un calculator. Pentru determinarea spectrului
se utilizeaza apoi transformata Fourier discreta. Ea fumnizeaza, conform ecuatiilor (2.17) si

. (2.18), pentru fiecare din valorile de esantionare ale functiei, valorile respective ale transformatei

Fourier in domeniul de frecventa. Pentru calculare rapida se utilizeaza transformata Fourier ra-
pida (v. cap. 2.1.1)).
Puterea totala P a unui semnal, obtinuta prin integrarea cotelor-parti ale puterii componente-

lor spectrale, ne da valoarea medie patraticd X (notata si x°), putand fi calculata apoi si valoa-
rea eficace x (notata si xo/):

P =x2 =js,(f)df. 2.39)
1]

Spectrul amplitudinilor se calculeaza din
x(f) =S, (f) . (2.39a)

La descrierea unui fenomen vibratoriu, in multe cazuri, este indicata densitatea puterii spectrale
cu evidentierea frecventelor dominante. In tabelul 2.1, coloana 5, sunt reprezentate spectre ale
densitatii spectrale de putere. La acestea functia armonica prezinta o linie de frecventa (),
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functia periodica complexa - mai multe linii de frecventa, respectiv prima armonica (f,) si
armonicile (n-f,).De asemenea functiile aleatoare sunt bine caracterizate. Deoarece este
descrisa numai puterea semnalului, s-a renuntat si in cazul densitatii spectrale de putere la
informatii privind faza. In practica insa se lucreaza des cu densitatea spectrala de putere SI mai
ales cu spectrul amplitudinilor.

Distributia de probabilitate si densitatea de probabilitate. Cu metodele analizei statistice
se poate calcula frecventa aparmel diferitelor amplitudini la variatia in timp a unui semnal. In
acest caz se pierd propnetatcle de timp ale semnalului. Se obtme insa distributia de probabilitate,
care este utilizata §| pentru descrierea erorilor de masurare sau a comportarii la defectare.
Trebuie precizat ca nu este permis sa se confunde distributia de probabilitate a amplitudinilor
unui semnal misurat cu cea a erorii unei masurari. Probabilitatea sau densitatea de probabilitate
indica cate valori masurate, raportate a numarul total de valori masurate ale unui semnal, se
afla in intervalul de amplitudine definit. Pentru determinarea acesteia se divide intregul domeniu
de amplitudine ale semnalului, de la valori negative pana la valori pozitive de varf, intr-un numar
convenabil de intervale de aceeasi marime, numite clase. Semnalul este esantionat in intervale
de timp la fel de departate si valorile momentane sunt atribuite clasei respectave Pentru
calcularea distributiei de probabllrtate si distributiei densitatii de probabilitate trebuie sa se
procedeze diferit. Astfel 1a functia de d:stnbutle a probabllttatu P(x’) amplitudinile sunt cuprinse
inintervalul —oo < x* §| la funqla de dnstnbutice a densutat.u de probabilitate - in intervalul

X' A <x'<sx'+ -AL.
2 2

In fig. 2.12 este ilustrat modul de calcul a dlstnbuuel de probabilitate a unui semnal
dependent de timp.

Calculut dxstnbut‘tei de probabilitate P(x ) al amplitudinilor necesita urmatoarele etape de
caleul (v. fig 2.12):

- stabilirea timpului T ce se ia in considerare pentru calcul;

- determinarea intervalului de timp At, al functiei x(t) astfel incat x(¢) <x';

- insumarea valorilor Af; pentru un x ' definit in prealabil;

- varierea lui x’ si repetarea etapelor de lucru mentionate.

1) x(t)
"
oA ah / a4\ !
(A
Fig.2.12

Ecuatia de calcul pentru distribut‘ia de probabilitate P(x") este urmitoarea:

n
ZAt
P(X ,) _T" 1 =

i

(2.40)

P(x’) este o functie crescitoare monotona, care pentru x '~ wtinde spre valoarea limita 1.

In practica de daagnoza nu se utilizeazé aproape de loc distributia de probabilitate, mult mai
mult insa distributia densnatu de probabilitate p(x ) Ea este probabllrtatea cu care valorile
functneu unui semnal dependent de timp x(t) apar in intervalul Ax’ al amplitudinii x’. In fig 2.13

este :lustrat calculul distributiei densitatii de probabilitate a semnalelor dependente de timp.
Etapele necesare pentru acest calcul sunt urmitoarele:
- stabilirea timpului T ce se ia in considerare pentru calcul ;
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- stabilirea valorii x' a functiei de timp x(t);

- determinarea intervalelor de timp At; astfel incat x(t) €x’, x’ +ax");
- insumarea intervalelor de timp At; pentru un x’ stabilit in prealabil;
- varierea lui x’ si repetarea etapelor de calcul mentionate.

) xlt)
rax 7\ J\. § Ax
AN A [T—1/

aty af,\./m:, al \VA
T

Fig. 2.13

\)

Pentru un timp T suficient de indelungat si cu simplificarea ca x(t) variaza liniar intr-un interval
Ax suficient de mic, distributia densitatii de probabilitate p(x ) se obtine cu ajutorul ecuatiei:

m
L
=1

. . 1
=1 lim —-
PO I i 5 Ty @40
Intre distributia de probabilitate si distributia densitatii de probabilitate se pot scrie
urmatoarele relatii:
P(x’+ax") —P(x")
)= i
p(x*) Jim ——— (2.42)
respectiv
dP(x’)
' x')= 2.43
_‘ p(x’) o (2.43)
si
.
P(x") = j p(x7)dx". (2.44)

—oo

Formarea distributiei de probabilitate si a distributiei densitatii de probabilitate a amplitudinii unei
functii sinusoidale este ilustrata in fig. 2.14, unde 1 este semnalul reprezentat in domeniul de
timp, 2 - distributia de probabilitate P(x ) si 3 - distributia densitatii de probabilitate p(x'). Intre
valorile amplitudinilor —oosi —Xx' nu apare nici o valoare si ca urmare probabilitatea aparitiei

acesteia este egala cu 0. In zona valorii de varf minime x’ densitatea de probabilitate este mare,
deoarece la valoarea de varf minima sinusoida vibratiei are un punct de intoarcere, la care
viteza vibratiei este nula si timpul in punctul de oprire este relativ mare. Cu apropierea
amplitudinii de intersectia cu axa de valoare zero densitatea de probabilitate scade, deoarece
viteza vibratiei creste, dar este mai mare ca zero. Deoarece functia sinusoidala este simetrica cu
axa t, rezulta in domeniul pozitiv valori echivalente.

Densitatea de probabilitate a unor semnale deterministe si aleatoare tipice sunt reprezentate
in tabelul 2.1, coloana 3, in comparatie cu semnalul reprezentat in domeniul de timp, cu functia
de autocorelatie si cu densitatea spectrald de putere. Densitatea de probabilitate este foarte
adecvata pentru a distinge semnalele deterministe de cele aleatoare.
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Marimile caracteristice statistice x, X, o2 (v. cap. 2.1.2.) pot fi determinate din densitatea de
probabilitate p(x’). Toate marimile caracteristice se pot reprezenta sub forma asa numitelor

momente ale densitatii de probabilitate [9, 78, 131]:

m, =[(x)"-p(x')dx’

-

unde v indica ordinul momentului.
Momentul de ordinul 1 este valoarea medie x a semnalului si anume

m, =Ix’~p(x')dx’

~—

. pentru x’, care variaza continuu si

N
m, = ;x,’ Py
1=

pentru x‘ cu valon discrete.
Momentul de ordinul 2 este valoarea medie patratica x* a unui semnal si anume

my = [(x)plx)ax’

—o

pentru x* cu variatie continua si

N 2
my = Z(xi’) P
i=

pentru x‘ cu valori discrete.

(2.45)

(2.46)

(2.47)

(2.48)

(2.49)

Momente, care depind in mod suplimentar si de momentul de ordinul 1, notat cu m,, sunt
denumite momente centrale si sunt notate cu n. Momentul central se calculeazé cu ecuatia
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k=[x =my)" p(x")dx (2.50)

-

pentru variatii continue ale lui x(t) si

N
B, = ;(x; -my)"-p, (2.51)
1=

pentru valori discrete ale lui x'.
Momentul central de ordinul 2 are de asemenea o importanta deosebit, deorece exprima

varianta o? si se calculeaza cu urmétoarea relatie:

4o =J(x’ —-m,)? p(x")dx’ =my, —m? . (2.52)

~

Deci momentele centrale se determina din momente simple. Pentru procesul de prelucrare a
datelor aceasta prezinta importanta cand este nevoie simultan atat de valori medii (x, x) cat si

de varianta (az) sau de momente de ordin mai inalt. Relatiile de calcul pentru momente centrale
de ordin mai inalt sunt urmatoarele:

usy =my =3m,m, +2m3 (2.53)
pe =m, —4mym, +6m, m? —3m;. (2.54)

O alta caracteristica pentru distributia de probabilitate este disimetria distributiei

Y =”_§ (2.55)
4
|

1 ca masura a asimetriei unei distributii, unde ., este momentul central de ordinul 3. In acest caz
este valabil:

v1 = 0 pentru distributia simetric;

v1 >0 pentru distributia cu panta mare pe dreapta (partea din dreapta a curbei fiind foarte
inclinata, iar partea stanga a acesteia cu inclinare mica);

v1 <0 pentru distributia cu panta mare pe stanga.

Asimetria unei distributii poate sa dea indica;ii asupra aparitiei de uzuri pronuntate ale obiectului
de diagnosticat.

In fig. 2.15 sunt ilustrate abaterile de la curba clopot simetrica (distributia normala), care se
pot clasifica in doua grupe:

- in functie de asimetria distributiei;

- in functie de pozitia maximului distributiei, mai ridicata sau mai joasa, decat cea a

maximului distributiei normale.

Excesul sau convexitatea unei distributii, ca masura a abaterii unei distributii fata de

distributia normala este daté de relatia urmatoare:

s =“_; - (2.56)
a
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unde p, este momentul central de ordinul 4 si pentru care este valabil:
¥, = 0 pentru distributia normal3;
v, >0 pentru distributia cu exces pozitiv (curba clopot ascutita);

v, <0 pentru distributia cu exces negativ (curba clopot aplatizata).

;7\ exces pozitiv
inclinare pozitiva N

nomal
curba de panta

stanga *. exces negativ
.

Fig. 2.15

Momente de ordin mai ridicat sunt mai rar folosite in tehnica de diagnoza. Ca exemplu poate
fi mentionat algoritmul Kurtosis, cu ajutorul caruia se calculeaza factorul Kurtosis 8,, utilizat la

diagnosticarea rulmentilor [180]. Algoritmul pentru calcularea factorului Kurtosis 3, este urmato-
rul:

=l4j x' %) p(x')dx". (2.57)

Factorul Kurtosis este un moment de ordinul 4 si caracterizeaza curbura unei distributii. Datorita
puterii a patra in integrala le revine valorilor de varf, in evaluare, o evidentiere mai accentuata.
Pentru o distributie normalé gaussiana factorul Kurtosis are valoarea 8, =3 [v. ecuatia (2.56)].

i Abaterile de la distributia normala gaussiana sunt interpretate ca deteriorari.

2.1.4. Func.tii caracteristice pentru descrierea asemanarii intre semnale

In tehnica de diagnoz3, in multe cazuri, sunt necesare mai multe semnale pentru determina-
' rea exacta a starii tehnice respective. Pentu aceasta se pune problema corelatiei intre semnale.
In prezent tehnica se limiteaza la cercetarea asemanarii intre doua semnale, deoarece depen-
denta fizicala a mai multor semnale este greu de determinat si necesita o tehnica de analiza si
de calcul cu o capacitate si un randament foarte ridicat [48, 131, 202]. Functiile caracteristice de
semnal pentru descrierea ‘asemandrii intre dou3 semnale pot fi de asemenea exprimate in do-
meniul de timp, de frecventa sau probabilitate. Definirea acestor functii urmeazé ca o dezvoltare
logica a functiilor caracteristice pentru descrierea semnalelor.

Functia de intercorelatie. Functia de intercorelatie (in . engleza cross-correlation) C,y(f)

exprima gradul de asemanare intre valorile invecinate a doua semnale x(t) si y(t), raportate la

marimea intervalului de timp 7, ce defineste vecinatatea. Ca dezvoltare din ecuatia (2.32) a
functiei de autocorelatie se obtine

C,y(7)= -j'X(t) -y(t +r)dt (2.58)

1
T

0
si pentru determinarea discreta

N , X
Co(r) = T (i “At) -y, (i-At +7). (2.59)
i=
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Si aici se poate proceda la o normare pentru C,(0) si C,(0), care se calculeazi conform
ecuatiilor (2.32) si (2.33), obtinandu-se:

T

! ! jx(t) y(t +7)dt. (2.60)

Ro(1)= JC.(0)-C,(0) T

Valoarea -1 respectiv +1 indica corelatie totala intre cele doud semnale si valoarea 0 - totala
necorelatie. Fig. 2.16 reprezinta duagrama functiei de intercorelatie intre doui semnale (semnal
de intrare si semnal de iesire intarziat pentru un sistem), iar valoarea intercorelatiei este maxima
la valoarea 7, egala cu intarzierea dintre cele doud semnale.

’fly/ d,

Fig. 2.16

Densitatea spectrala de putere de interactiune si functia de coherenta. in domeniul de
frecventd, densitatea spectrald de putere a unui semnal x(t) [v ecuatiile (2. 35) si (2.36)] se

poate exprima de asemenea asemanarea cu un semnal y(t) printr-o functie de Iegatura Si
anume prin densitatea spectrala de putere de interacgiune S,y

;
2 —j2xfr
Sy(f)=% -jR,y(f)-e izetr g, (2.61)
4]

Sy () =<|X(f) ~Y‘(f)|> , (2.62)

unde Y (f) este complex-conjugata functiei Y(f).
Functia normata este definita ca functie de coherenta 7,,(! ) astfel:

55)

4 263)

Ty (f)

Functia de coherenta pentru valoarea ‘yxy(f) =1 indica o mare asemanare intre semnale si
pentru v, (f) =0 - nici o asemanare. In fig 2.17 este reprezentata functia de coherenta v,, dintre

1

o
dxy

0 Jo 100 150 200 Hr 750

f—

Fig. 2.17
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componenta orizontala sn cea verticala a wbrahel unui arbore al unei masini cu turatla de
1500 min~".
Densitatea de probabilitate reciproci. Densitatea de probabilitate reciprocd p(x',y’) indica

probabilitatea cu care douad marimi x(t) i y(t) se afla in domeniul de amplitudine
(x', x* +Ax '), (y'.y' +Ay’). Densitatea de probabilitate reciproca nu este practic aproape deloc
utilizatd, deoarece masurarea acesteia si reprezentarea multidimensionala este costisitoare.

2.1.5. Func'tii caracteristice pentru descrierea comportarii |a transfer

Semnalele pot fi emise din diferite parti ale obiectului de diagnosticat. De aceea comportarea
semnalelor la trecerea prin sistem este |mporlanta (v.cap.2.1.1., fig 2. 2) Ea poate fide
asemenea importanta pentru alegerea tehnicii de analizare. Admrtand ca sistemele au parametrii
constanti, comportarea la transfer poate fi aproximata in domeniul de timp, de frecventa ss de
pmbabalnate

R&spunsul la impulsul Dirac. Acesta descrie comportarea unui semnal in domeniul de timp la
trecerea pnn sistem si se exprima prin relatia:

y(t) _J'h 7) - x(t —7)d7 (2.64)

unde h(7) poate fi determinat experimental.

Functia de transfer. Aceasta descrie comportarea unui semnal in domeniul de frecventa la
trecerea prin sistem si se exprima prin relatia:
.

H(f) = n{ . (2.65)

Functia de transfer poate fi determinata si expenmental Deoarece aceasta functie este mai
intuitivd, ea este mai des utilizata dect raspunsul in domeniul de timp conform ecuatlel (2.64).
Probabilitatea de tranzitie. Probabilitatea de tranzitie p(y‘\ x’) indic cu ce probabilitate un

semnal de iesire y(t) ia valoarea y’, daca se presupune ci semnalul de intrare x(t) are valorea
Xx'; aceasta se calculeaza astfel:

p(x’.y’)'

P(Y'\X')= p(x,)

(2.66)

Acestei functii nu i s-a gasit pana in prezent utilizare in tehnica de diagnoza.

2.1.6. Metode de valorificare specifice

Diversitatea formelor semnalelor s: a combinatiilor de semnale face ca adesea, pe langa
metodele de analiza de semnal menponate s3 fie necesar sa se utilizeze si aite metode de
analiza de semnal potrivite problemei de diagnoza respective.

In continuare se prezinta cateva dintre astfel de metode de analiza, des intalnite in practica
de diagnoza.

Medierea (in |. engleza averaging). In cazul cand procese deterministe sunt suprapuneri de
componente de zgomot putemnice, este posibil sa se separe zgomotul si componenta continua
prin medierea pe un numar mare de perioade ale vibratiei. Semnalul este esantionat la un
interval de timp (interval sau perioada de esantionare) egal cu o fractiune din perioada vibratiei
T5| se calculeaza valoarea medie a valorilor corespunzatoare din fiecare perioada din domeniul
analizat (fig. 2.18). Deoarece funcponarea masinilor este in cele mai multe cazuri cuplaté cu o
miscare de rotatie, medierea se poate sincroniza prin intermediul migcarii de rotatie [37]. Pe
panea rotitoare ‘a masinii se pune un reper, care nnmaza de fiecare data medierea. Medierea
sincronizata a unei functu de timp se realizeaza foarte bine cu ajutorul calculatorului. Prin
impulsul de sincronizare S (fig. 2.19) se stabileste un interval de esantionare pentru o rotatie.
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Pentru mediere, amplitudinile x; se esantioneaza la timpurile echidistante t,, se adun si se

divid la numarul de rotatii considerat. De exemplu pentru 3 rotatii rezulta, conform fig. 2. 19 [
valoare medie

X, =%[X(’11)+X(t21)+X('31)]- (267

x(t)

/Y

A '
T r
/\ xlt)

~

x(t)

th Y3 g 2223t | ittty |t

Fig. 2.18 Rotatia 1 Rotatia 2 Rotatia 3
3 T T s T S
Fig. 2.19

. Pentru un numar N de valori de e§antionare X, in intervalul de mediere §i M cicluri mediate
i rezultd urmatoarea valoare medie sincrona:

x(t;) j=t2..N. 2.68
X = h,; 1) (2.68)

Prin aceasta mediere sincronizata sunt reduse componentele de zgomot ale unui semnal cu

factorul VM . Fluctuatiile de turatie nu influenteaza valoarea medie.

Extragerea mfasuratoareu. Pentru semnalele modulate, extragerea de informatii prin
mfasuratoarea unui semnal de timp, prin demodulare cu ajutorul redresarii sifi Itrari cu un filtru
trece«;os este avantajoasa. In fig. 2.20 este reprezentata extragerea mfasuratoarel unde a) este
semnal de timp, b) - spectrul, 1 - semnal modulat, 2 - redresare, 3 - fi ftrare cu filtrul trece-jos.
Infasurétoarea este linia racordata a amplitudinilor semnalului. Prin aceasta metoda se poate
ilustra direct spectrul de frecventa de modulatie.

Din infasuratoare se pot dlstmge urmatoarele caracteristici:

- penodlcutatea la variatia in timp (v. fig. 2.20 a);

- dimensiunea modulatlel prin marimea amplitudinii (modificari ale amplitudinilor infasura-

toarei, v. fig. 2.20 a)

- liniile spectrale ale frecventei de modulatle in domeniul de frecventa (v. fig. 2.20 b).

Functia cepstrum. Functia cepstrum a fost dezvoltata ca componeme de frecvente si
amplltudml cuplate mult:plncatuv sa poata fi separate [173]. Ecuatia de definitie a funct|e|
cepstrum este urmatoarea:
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c,(q) =|Four'1 {igfs, (f)]}|2 . (2.69)

Variabila q este cvefrenta (in I. engleza quefrezy).

x(f]

iy
F

(1)) X{f/|
3 | |l 14

a) t v) f

Fig. 2.20

Fig. 2.21 prezinta funqia cepstrum a unui semnal periodic complex; a) reprezinta semnalul de

timp, b) - spectrul, c) - cepstrum, iar q,, =1/f, este ramonica (in |. engleza rahmonic), in care f,

este frecventa armonicilor.

x(t) 4 T

q

Bl
Sl
o

™

5 - NG

) ul A

G f

’ |

Fig. 2.21

Normare in functie de starea initiala. Efecte provenind din executie {I montaj, din solicitari
in functionare, precum si datorita mediului inconjurator au o mare mﬂuenta asupra rezultatelor
dlagnozel De aceea raportul marimilor de semnal fata de starea lor mmala are evident un
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caracter general valabil. Acesta este exprimat prin caracteristicile enumerate in continuare:
- valoare eficace normata:

x(t)
D =5y 2.70)

- valoare de varf normata:
D, =——)A 2.71)

Comparatia dintre valoarea de varf si valoarea efectiva este exprimata prin:
- factorul de forma sau de varf:

D;z = (t 2.72
5 =50 @72)

~

>

Caracteristicile mentionate permit eliminarea influentelor mediului inconjurator. Acesta metoda
poate fi aplicata in continuare si la alte caracteristici (de exemplu la densitatea de probabilitate).

2.2. Masurarea si prelucrarea semnalelor

2.2.1. Scopul achizitionarii datelor §i a prelucranii lor

Semnalele pentru diagnoza vibratiilor se obtin prin masurari la obiectul de diagnosticat.
Determinarea unui indicator de uzura S(t) (marime fizicala a uzurii) se realizeaza prin

masurarea semnalului de diagnoza x(t) respectiv (de exemplu: presiune, temperatura, vibratii).

Printr-un proces de transformare corelata se creiaza in traductor, de cele mai multe ori, un
semnal electric, care prin prelucrare ulterioara, fumizeaza informatiile pentru diagnoza.
Componentele fluctuante ale unei marimi de masurare constituie in general numai fractiuni din
intregul semnal. Deoarece aceste componente contin informatii importante pentru dlagnoza
cerintele pentru achizitionarea rezultatelor masurarilor s« pentru prelucrarea acestora trebuie sa
fie foarte ridicate. Pentru rezolvarea unor probleme specaale de tehnica de masurare, sti la
;dispozitia tehnicianului insarcinat cu efectuarea masurarilor o literaturé foarte bogata (9] [37] [40]
i [106] [111] [234]. In acest capitol se prezintd numai cerinte si posibilitati de rezolvare principiale,
" necesare pentru intelegerea tehnicii de diagnoza.
Obtinerea informatiilor necesare pentru diagnoza se efectuiaza in mai multe etape succesive,
~ asa cum se arata in fig. 2.22. Fiecarei etape i se impun exigente foarte ridicate privind precizia si
se cere ca aparatura ce se utilizeaza sa posede o siguranta in functionare foarte ridicata. In
cadrul acestor etape trebuie sa fie efecuate mai multe operatii, care sunt mentionate in
continuare.

Stocarea
datelor

—», Interpretarea
| datelor
|

Oblect de R Achizitionarea R | Prelucuru}_,[Annllz-rn Inregistrarea
diagnosticat datelor datelor | _datelor datelor

(masurare)

Fig. 2.22

Achizitionarea valorilor de masurat. Aceasta etapa consta din crearea unui semnal, de cele
mai multe ori electric, din marimile fizicale, care sunt de masurat. Aici este necesar sa fie
efectuate urmatoarele operatii:

- transmiterea marimilor fizicale ale obiectului de diagnosticat in traductor;
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- transformarea marimilor fizicale intr-un semnal electric;

- amplificarea semnalelor electrice;

- transmiterea semnalelor electrice.

Stocarea valorilor masurate. Dupa cum se arata in fig 2.22 poate sa urmeze direct o
prelucrare a datelor sau cand conditiile de lucru impun o intrerupere a masurarilor din motive de
loc sau de timp, se executa o stocare temporara a datelor masurate. Pentru aceasta este
necesara o memorizare temporara lizibila pe calculator. Aici se disting urmatoarele operatii, care
trebuie sa fie efectuate:

- inregistrarea semnalelor electrice pe un purtator de date lizibile pe calculator;

- redarea semnalelor la apel (rechemare).

Conditionarea valorilor masurate. Pentru prelucrarea in continuare a semnalului, acesta
trebuie astfel transformat, incat sa fie adaptat pentru procesele si aparatele care urmeaza. De
aceea este necesara efectuarea urmatoarelor operatii:

- preevaluarea semnalului referitor la erorile de masurare;

- calibrarea valorilor masurate;

- convertirea analog-digitala;

- conexiunea la unitatile de analizare (interfata standard)

Analizarea valorilor masurate. Prin formarea de marimi caracteristice si functu
caracteristice adecvate sunt extrase informatii pentru diagnoza, care pot conduce’ apoila
interpretarea datelor. In cadrul acestei etape trebuie efectuate urmatoarele operatii:

- formarea de méarimi caracteristice si functii caracteristice ale semnalului;

- asamblarea adecvata a mai muitor semnale

- transmiterea datelor la aparate de interpretare si inregistrare.

Inregistrarea valorilor masurate. Pentru diagnoza respectiv pentru depozitarea informatiilor
de diagnoza este necesara inregistrarea rezultatelor masurarilor intr-o forma lisibila s mtehgub:la
pentru diagnostician. Aceasta etapa consta din urmatoarele operatii:

- transformarea semnalului electric intr-un semnal mecanic al aparatului de inregistrare;

- vizualizarea semnalului;

- conservarea semnalului.

2.2.2. Exigente |a prelucrarea semnalului

Proprietatile subsistemelor pentru prelucrarea datelor pot fi estimate prin criterii de evaluare
speciale. Cunoasterea acestora este necesara pentru excluderea cat mai completa a erorilor de
diagnoza si pentru evaluarea cat mai corecta a calitatii aparatelor. Pentru aprecierea

' subsistemelor mentionate sunt importante insusirile de sistem descrise in continuare.
i Sensibilitatea s| dinamica. Sensibilitatea (respectw factorul de amplificare) este relatia
dintre marimea semnalului de iesire x,(t) si marimea semnalului de intrare x,(t):

X5 (t) =k-x,(t). 2.73)

Sensibilitatea k poate fi utilizata si pentru traductori. In acest caz sensibilitatea este relatia dintre
marimea fizicd de masurat (de exemplu vibratia) si semnalul de iesire electric (de exemplu
sarcina electrica). In cazul unor valori mari ale marimii de intrare fiecare sistem trece in
domeniul de saturare, asa ca cu toata cresterea marimii de intrare nu se ajunge ta o amplificare
a marimii de iesire. Un component al lantuluu de masurare, ca de exemplu traductorul sau
amplificatorul, éste numai atunci adecvat cind exista o dependentd definitd, cat mai liniara
posibil, intre manmea de intrare si marimea de iesire. Domeniul cu caracteristica propomonala
intre x,(t) si x,(t t) este denumita dinamica. Sensibilitatea si dinamica sunt invers proport:onale
In fig. 2.23 este reprezentata, pentru un exemplu de masurarea vibratiei, sensibilitatea si
dinamica, pentru doua sensibilitati diferite (k1 >k2) In aceasta fi gura a) reprezinta comportare
la transmitere liniara, b) - neliniaritati in comportarea la transmitere, ¢) - comportare cu
histerezis, x,(t) - vibratia in um, x,(t) - sarcina electric in pC, 1 - dinamica pentru K, si 2 -
dinamica pentru k.

Liniaritatea. Liniaritatea reprezinta cazul ideal de comportare la transmitere, catre care se
tinde (v. fig. 2.23 a). In practica sunt utilizate dependente logaritmice sau de alte tipuri. La
transmitere pot apare ondula.tii (v. fig. 2.23 b), care reprezinta nelinian’té}i.
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Histerezis. Cand la punerea la punct a valorii de intrare din sens diferit apar ca valoare de
iesire valori diferite, este vorba despre comportare cu histerezis. Aceasta insusire este cauzata
de inertia sistemului de masurare. Aceasta este admisa numai sub o forma foarte redusa, ca sa
se evite erori de masurare (fig. 2.23 c).

xll) k> k&
;7~— o )

alt] xlt) x()

a) b) 3]

Fig. 2.23

Domeniul de frecventa. Componentele lanturilor de masurare sunt in general sisteme capa-
bile sa vibreze (circuite oscilante, filtre) si au o comportare tipica la tranzitul semnalului. O carac-
teristica importanta a acestor componente este dependenta de frecventa a semnalului de intrare
si a semnalului de iesire, asa numitul raspuns in frecventa, reprezentat in fig. 2.24, unde f este
frecventa si a - tranzit. Raspunsul in frecventa caracterizeaza comportarea sistemului prin trei
domenii tipice:

- domeniul de frecventa liniar;

- domeniul amplificarii de rezonanta;

- domeniul cu amortizare de tranzit.

T
T

0 1 L
fren fea2 f

Fig. 2.24

O masurare fara erori este posibila in domeniul liniar respectiv f <<f_, . Domeniul amplificarii
de rezonanta f,,, nu este in general adecvat pentru masurarea si analizarea semnalelor. In cazul
utilizarilor speciale, ca de exemplu la masurarea semnalelor ultrasunetelor, domeniul amplificarii
de rezonanta poate fi utilizat si este eficace ca amplificare a semnalului. In acest caz valori ab-
solute nu pot fi masurate, insa decalari relative ale marimilor masurate si numararea impulsurilor
pot fi realizate cu suficienta exactitate. Masurarea in domeniul de rezonanta cauzeaza o depla-
sare a fazei cu 90°; ea trebuie s3 fie luata in considerare, daca relatia fazelor este importanta
pentru interpretarea rezultatelor masurarilor. Domeniul f >f,, are in general o amortizare de
tranzit asa de mare, incat nu poate fi utilizat pentru masuréri practice.

Reproductibilitatea. Componentele unui sistem de masurare sunt numai atunci adecvate in
practica, daca proprietatile lor in timpul unui mare numar de masurari nu se modifica. Repro-
ductibilitatea se reduce in timp din cauza imbatranirii tehnicii aparatelor, din cauza functionarii
indelungate precum si a influentei mediului inconjurétor.

2.2.3. Masurarea semnalelor

Din procesul de achizitionare a datelor de masurat fac parte masurarea, amplificarea si
transmiterea acestora.
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Traductoare. Traductorele transforma marimea fizicala intr-un semnal electric. Cu ajutorul
traductoarelor se poate masura deplasarea, viteza si acceleratia vibratiilor mecanice. in
continuare sunt prezentate principiile de funcuonare ale traductoarelor, utilizate in practica. Date
tehnice complete pentru alegerea acestora pot fi obtinute din cataloage sau din prospecte ale
firmmelor producatoare.

Traductoare rezistive de deplasare (potentiometre de masurare). Principiul de functionare al
traductoarelor rezistive de deplasare este prezentat schematic in fig. 2.25 a. Acestea se bazeaza
pe un cursor, care se deplaseaza sub actiunea unui palpator pe o rezistentad ohmica sub forma
unei fir calibrat intins sau a unei bobine de masurare. Conform legilor lui Kirchhoff tensiune de
maésurare Uy se obtine din ecuatia:

1 R .L(1 __S_)
Rg  Smax S,

max

U =Up (2.74)

unde U, este tensiunea sursei, Ry - rezistenta de sarcing, s - deplasare de masurare.
In cazul fara sarcina (Rg - o) tensiunea de masurare Uy, este proportlionalé cu deplasarea
" de masurat s:

Uy =20 s (2.75)

Smax

Pentru Ry /Ry <1/200 eroarea liniara relativa a unui potentiometru de masurare este mai
mica decat 0,1%.

Traductoare capacitive de deplasare (fig. 2.25 b). Dependenta geometrica a capacnatu Ca
unui condensator cu placi este data de relatia:

C =¢c¢gq A (2.76)
s
‘€ si gq fiind constante dielectrice a mediului si @ vacuumului, poate fi utilizata - prin variatia
Isuprafetei A a condensatorului sau a distangei s - la masurarea deplasarii:

As
AC =-C . 2.7
S +4s @m

Traductoarele capacitive de masurare, din cauza curbei lor caracteristice hiperbolice neliniare
si a perturbarilor de capacitate la jonctiunea cablurilor, necesita circuite de masurare speciale
(de exemplu punti de mésurare capacitive).

Traductoare inductive de deplasare (fig. 2.25 c). Principiul de functionare al acestor tipuri de
traductoare se bazeaza pe influentarea inductiei sistemelor de bobme alimentate cu curent
altemativ, la deplasarea miezului de fi er; la aceste traductoare inductia bobinelor variaza
proportional cu deplasarea. Rezolutia de deplasare obtlnula poate fi mai buna decat 0,1 um.

La traductorul transformator dlfefen‘t/al cu miez mobil (fig. 2.25 c1), miezul de fier are o pozitie
simetrica fata de bobina principalé P si fata de cele doua bobine secundare S, si S,; la
montarea boblnelor secundare in opozngne tensuunea de maésurare Uy, este data de relatia:

Uy =const. -U, - As (2.78)
La traductorul inductor diferen‘tia/ conectat in punte (fig. 2.25 ¢c2) inductivitét.ile LisiL,
(determinate de pozitia miezului de fier) sunt conectate intr-un circuit punte cu rezistentele de

comparare R, . Tensiunea de mésurare Uy, se obtine apoi prin amplificare si redresare sensibila
la faza.
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Traductoarele inductive de deplasare pot fi de asemenea utilizate si la masurarea vitezei.
Conform definitiei vitezei v, ca derivata a deplasarii s in functie de timp, respectiv v =ds/dt =s,
viteza vibratiilor poate fi masurata cu ajutorul masurarilor deplasarii, la care semnalele masurate
ale deplasarii (de exemplu cu un traductor inductiv) sunt diferentiate electronic. In fig. 2.25 ¢3

s 7z |uls) ws) |
! ¢ .
2 3 uis)
1
c3
15

Sistem cu ngla /
de masurare /
d2
Fig. 2.25

este prezentat schematic un lan{ de masurarea vitezei vibratiilor cu ajutorul unui traductor
inductiv de deplasare cu componenta de diferentiere electronica, unde 1 este palpator
deplasabil, 2 - traductor inductiv de deplasare, 3 - amplificator, 4 - diferentiator, 5 - inregistrator
cu doud canale. Semnalele perturbatoare, care sunt de asemenea diferentiate, trebuie eliminate
printr-o ecranare eficienta sau filtrare.

Traductoare optoelectronice (fig. 2.25 d). Cu ajutorul opticii Si a fluxului luminos se obtin
semnale de masurarea deplasarii, prin utilizarea de diafragme de masurare (fante) sau sisteme
cu rigla de masurare cu suprafete transparente codate sau incrementale (echidistante), precum
si a rasturilor analogice, conectate cu componente digitale de masurare sau evaluare. In fig. 2.25
d1 se prezinta principiul unui astfel de traductor analog, iar in fig. 2.25 d2 - al unui traductor
digital, unde 1 reprezinta sursa luminoasa, 2 - sistem optic, 3 - diafragma de masurare, 4 -
fotoelement. La traductoare incrementale (v. fig. 2.25 d2) deplasarea de masurat s rezulta ca
muitiplu n al diviziunilor ¢ ale sistemului cu rigia de masurare; resolutia, care se poate obtine cu
astfel de traductoare este de As =1um.
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Traductoare cu curent turbionar. Aceste traductoare fara contact sunt utilizate pentru masura-
rea deplasarii vibratiilor obiectelor in rotatie (de exemplu arbori). Cu ajutorul acestor traductoare
se masoara variatia distantei dintre traductor si suprafata metalica a obiectului de analizat, care
constituie deplasarea vibratiei, traductorul fiind montat la o distanta fixa de suprafata metalica
(circa 1 mm, functie de mérimea obiectului respectiv a vibratiilor). Traductorul cu curenti turbio-
nari creiaza un camp electromagnetic de frecventa inalta, care induce intr-un obiect feromagne-
tic un camp electromagnetic opus, care reactioneaza asupra campului initial, proportional cu
distanta la obiect. Schema traductorului cu curent turbionar este prezentata in fig. 2.26.

TS
lg—y— F‘l

Il

il
X
-

Fig. 2.26

Traductoare seismice. Acestea reprezinta sisteme vibrante tip masa-resort cu amortizare, ca-
re consta dintr-o masa (inerta) m, un resort a carei forta elastica F,; este proportionala cu depla-
sarea s, F =k-s, unde k este constanta elastica a resortului, si o fortad de amortizare F, propor-
tionala cu viteza $, F, =c-$, unde ¢ este coeficientul de amortizare, intr-o carcasé (de masa ne-
glijabild). Fig. 2.27 prezinta principiul de constructie al unui traductor seismic, in care 1 este car-
casa, 2 - captor de deplasare, m - masa seismica, k - constanta elastica si ¢ - coeficient de amo-
rtizare.

Fig. 2.27

Marimile de masurare (deplsare s, vitezd § sau acceleratie §) cauzeaza asupra sistemului
vibrant o deplasare a masei seismice relativ la carcasa (marimea x), care este determinata de
un captor adecvat. Comportarea dinamica a unui traductor seismic, la actionarea unei marimi de
masurare unidimensionale, este exprimata prin urmatoarea ecuatie diferen.tialé, rezuitata din
conditiile de echilibru dinamic:

mx? +cx +kx = —-ms. 2.79)

Pulsatia proprie a vibratiilor libere fard amortizare este wg =‘/k/m , iar factorul de amortizare al
lui Lehr D =¢/2muwy, .

In functie de dimensionarea sistemului vibrant, ca de exemplu cu caracteristica resortului
nerigida (k mic) sau rigida (k mare) si cu caracteristica de amortizare pentru amortizare slab (¢
mic) sau cu amortizare putemica (¢ mare), rezultd o comportare la masurare diferita a
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traductorului seismic, care poate fi caracterizata - intr-un mod foarte simplificat - dupa cum
urmeaza:

m>>C, k= x =-S: sensibil la deplasare,
c>>m, k= x =(-1/2Dw,)s: sensibil la viteza,
k>>m, c= x ~{-1/wg)s: sensibil la acceleratie.

Astfel sistemele vibrante ale traductoarelor seismice pentru masurarea acceleratiei trebuie sa fie
acordate pe cat posibil "sus” (masa si amortizare mici, resort rigid), pentru ca variatiile rapide ale
semnalelor sa se succeada pe cat posibil fara intarziere. Analiza caracteristicilor de amplitudine
si de faza ale traductoarelor seismice arata ca pentru masurarea acceleratiei sunt favorabile
urmmétoarele date caracteristice: factor de amortizare D =0,65, pulsatie de lucru @ <0,2w,.

Traductoare piezoelectrice (accelerometre). Sunt bazate pe efectul piezoelectric. La aplicarea
unor forge asupra materialele piezoelectrice, ca de exemplu cristale piezoelectrice de cuart

(Si0,) sau placi ceramice feroelastice polarizate artificial cu diferite combinatii, ca de exemplu
titanat de bariu (BaTiO,) sau zirconat, acestea produc aparitia unor sarcini electrice. Fig. 2.28

ilustreaza efectul piezoelectric. La actjonarea unor forte proportionale cu acceleratia vibratiei
asupra elementelor piezoelectrice, acestea produc sarcini electrice elementare g, care sunt
colectate prin contacte la suprafetele elementelor respective. Elementele piezoelectrice pot fi
deformate la compresiune (fig. 2.28 a) si la forfecare (fig. 2.28 b). In ambele cazuri se produc
sarcini electrice de-alungul suprafetelor acestora. Intre sarcina electrica Q(t) produsa si fon:ta

aplicata F(t) exista relatia urmétoare:
Q(t)=5-F(t) (2.80)

unde § este modul piezoelectric.

Forta aplicata l

\ [‘r O] (07 ) ron
aplicata

%- ©) ©)
L Forta
aplicata
6] O
a) I Forta aplicata b)
Deformatie la compresiune Deformatie la forfecare
Fig. 2.28

La traductoarele piezoelectrice tensiune electrici de masurare U(t) este direct proportionala
cu sarcina electrica Q(t):

Q(t)=c- u(t) (2.81)

unde C este capacitatea traductorului.

Accelerometrul piezoelectric actioneaza ca un condensator de capacitate C, in paralel cu o
rezistenta R, (cu pierdere mare interna), care din motive practice poate fi ignorata. Acesta poate
fi considerat fie ca o sursa ideala de sarcina Q, in paralel cu capacitate C, si cu capacitatea
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cablului C,, fie ca sursé de tensiune U, in serie cu C, si in paralel cu C_. In fig. 2.29, a si b, sunt
prezentate schematic ambele circuite echivalente.

a)

Fig. 2.29

Traductoarele piezoelectrice pentru forte. In fig. 2.30 se prezintd schematic principiul de
constructie al unui traductor piezoelectric de masurarea fortelor cu amplificator, in care F este
forta aplucata asupra placilor piezoelectrice, R, - reznstenta C - capacitate, U, (t) - tensiune de

masurare, A - amplificator, i(t) - intensitate.

A -

Uy(t)

Fig. 2.30
kelat.ia dintre forta aplicata si tensiunea de mésurare este daté de expresia:

t
Uqlt) =% j i(t)at =%F (2.82)
0

unde § este modul piezoelectric.

Traductoarele puezoelectnce pentru forte sunt mecanic foarte rigide si necesita amplificator
pentru transmiterea in bune conditiuni a semnalelor masurate in vederea prelucrarii lor. Aceste
traductoare sunt adecvate mai ales pentru masurari dinamice (f >1Hz).

Criterii pentru alegerea traductoarelor. Pentru realizarea de diagnoze ale vibratiilor, in
practica de intreprindere, la alegerea traductoarelor trebuie sa se tina seama si de conditiile de
mediu, unde vor fi montate, precum si de posibilitatile de montaj locale. In continuare sunt
mentionate cateva reguli de baza, care dac3 nu sunt respectate, pot conduce inevitabil la erori
de masurare.

1. Masa traductorului cu contact nu este permis sa fie mai mare decat o zecime din masa
obiectului de diagnosticat, pentru ca sa se evite influentarea vibratiilor obiectului.

2. Montarea traductorului cu contact la obiectul de diagnosticat trebuie sa fie cat posibil mai
rigid efectuata, deoarece comportarea la transfer, in special la frecvente inalte depinde
foarte mult de aceasta. Montarea traductorului prin suruburi pe o suprafata plana slefuita
este cea mai adecvata. In cazul unei fixan provuzom a traductorului cu ceara spedala de lipit
(de exemplu, pe baza de epoxid si cianocrilat) se obtin de asemenea rezultate bune. O
metoda curenta de fixare prov«zone a traductorului este aceea cu ajutorul unui magnet. In
acest caz se pot masura corect vibratii panalao frecven}a de circa 2 kHz. O altd metoda
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de fixare provizorie, utilizata in supravegherea vibratiilor pentru masurari rapide si in locuri

greu accesibile, este aceea prin care traductorul (de exemplu accelerometrul) este inzestrat

cu un palpator cu varf. In acest caz traductorul, tmut in mana, se apasa cu varful
palpatorulm pe suprafata obiectului de masurat. ‘Cu aceasta metoda pot fi masurate corect
vibratii pana la o frecventa de circa 800 Hz.

3. Toate componentele Ian;ului de masurare trebuie sa aiba un potential electric comun.
Componentele lantului de masurare trebuie sd posede o punere la pAmant comuna prin
legatura electrica, de exemplu, cu carcasa obiectului de masurat. La lanturile de masurare
fixe, la care punerea la pamant se face direct la faza nul a curentului, suprafata
traductorului se izoleaza de potentialul pamant al obiectului.

4. Traductoarele (in special piezoelectrice) au un domeniu anumit de temperatura in care
functioneaza corect, care pentru utilizare in cazuri speciale (centrale electrice, industrie
chimica, industrie metalurgicd) nu este suficient. Pentru asemenea cazuri trebuie sa se
prevada o racire a traductorului (de exemplu cu circuit de ap3).

5. Calibrarea unui traductor asngura respectarea conditiilor de functionare Si garanteaza
informatii cantitative ale masurarii de vibratii.

Ampllﬁcarea Traductoarele produc semnale electrice sub forma de tensiune
(termoelement), sarcina electrica (traductor piezoelectric), rezistivitate (benzi de masurarea
lungirii), inductivitate (traductor pentru deplasari). Amplificatoarele amplifica semnalele de mica
intensitate (de exemplu in pC, uA sau gW), care provin de la traductor, fara ca sa reduca
continutul de informatii ale semnalelor. Pentru parametrii de semnal ale diferitelor moduri de
masurare se utilizeaza amplificatoare de diferite tipuri, ca de exemplu:

uy(t)

uy Ug

{

al

Fig. 2.31

- amplificatoare de tensiune;
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- amplificatoare de curent;

- amplificatoare de sarcina electrica;

- amplificatoare de frecventa purtatoare.

Amplificatoarele trebuie sa mdeplmeasca cerintele traductoarelor active si pasive. In functie
de traseul de transmitere al semnalelor se pot utiliza preamplificatoare, care'in general pot fi fi
cuplate direct cu traductorul. In fig.2.31 sunt ilustrate, ca exemplu, principiile de baza a doua
tipuri de amplificatoare de masura: a) activ si b) pasiv (amplificator de frewenta purtatoare); in
aceasta figura 1 reprezinta sursa de tensiune purtatoare, 2 - traductor, 3 - punte de masura, 4 -
amplificator, § - redresor, 6 - filtru trece-jos cuplat capacitiv, 7 - inregistrator, 8 - indicator $i9-
demodaulator. In fig. 2.31 se folosesc urmatoarele notatii: u,(t) - tensiune de intrare, ug(t) -
tensiune de iesire, u, - tensiune de intrare in amplificator, ug - tensiunea sursei, A - amplificare,
R, - rezistenta de intrare in amplificator, R, si R, - rezistente, x- marime de masurare.

Transmiterea semnalului. Semnalele de masurare trebuie si fie transmise de la traductor la
amplificator, la un colector de date sau direct la analizorul de semnale. Transmiterea semnalelor
de la traductor poate sa decurga, fara amplificare, numai daca energia semnalului este destul de
mare $i atunci numai pe distante mici (callva metrii). Aceasta transmitere trebuie s3 garanteze
ca semnalele cu energie extrem de redus3 sa nu fie falsificate inadmisibil prin perturbatii sau
pierderi de transmitere. Pentru asigurarea unei corecte transmisii a semnalelor este necesar sa
se monteze in lantul de masurare, in apropierea traductoarelor, preamplificatoare de semnal.

Lantul de masurare pentru supraveghere continua a vibratiilor, montat fix, este constituit in
general din traductor - preamplificator - amplificator cu condifionarea semnalelor - analizor.
Semnalele de circa 1 Vsicuo putere de mai multi mW pot fi transmise de ampliﬁcator prin
cabluri coaxiale de lmpedanta mica pe distante de cateva sute de metrii pana la 1 km, fara sa se
produca o cadere de tensiune inadmisibil3.

Utilizarea de ghiduri de unde luminoase va garanta in viitor transmiterea neperturbata a
semnalelor.

2.2.4. Prelucrarea si analizarea datelor. Tehnica analoqica
O

Analizarea datelor cuprinde calcularea marimilor caracteristice de semnal si a functiilor
caracteristice de semnal, descrise in capitolele precedente, precum si pregatirea indicilor de
diagnoza. Pentru efectuarea acestor calcule, care pot fi executate fi ie cu ajutorul tehnicii
analogice sau digitale, se procedeaza in pralabil la o prelucrare (conditionare) a datelor.

Prelucrarea datelor. Prin prelucrarea datelor, semnalul de masurare, amplificat, este
pondmonat pentru operatiile de valorificare, care succed. Astfel pot fi enumerate umatoarele
operatii:

- formarea unui semnal unitar;

- calibrarea raportului dintre marimea de masurare fizica si semnalul electric;

- separarea semnalului de perturbatii suprapuse (de exemplu prin filtrare);

- digitalizarea semnalului de masurare.

Analizarea analogica a datelor. Analizarea analogic3, in comparatie cu cea digitala, este
relativ mai simpla, dar nici pe departe nu este asa de diversa si de exacti ca cea digitala. Baza
pentru aparatura analogica o constituie ecuatule de calcul ale marimilor caracteristice de semnal
sia functnlor caracteristice de semnal, ca de’ exemplu ecuatnle (1.24), (1.26), (2.30), (2.32) su
(2.36).

Rezolvarea ecuatiilor de calcul se realizeaza cu ajutorul unor circuite electronice adecvate.
Fig. 2.32 prezinta o vedere de ansamblu, sub forma unor scheme-bloc, pentru cateva algoritme
de prelucrare.

Valoarea medie patratica se obtine printr-un element de ridicare la patrat, un element de
integrare si apoi dividerea la un tlmp T (fig. 2.32 a). Pentru obtinerea functiilor de autocorelatie si
intercorelatie se prevede un element de intarziere cu timpul de decalare 7 (f g.2.32 b). La ’
determinarea densrta.tu de putere spectrala prin masurare (fig. 2.32 c), semnalul x(t) este filtrat

pe durata de timp T, cu ajutorul unui filtru trece-banda cu latimea de banda B si frecventa
centrala f, (fig. 2.33); apoi rezultatul este ridicat la patrat $i prin integrare se obtine valoarea
medie, care se divide la timpul T si la Iatimea de banda B. Selectnonarea frecvente| se face prin
filtru. Filtrele se impart dupa banda de frecventa, in:

- filtre trece-sus, cand banda de frecvenga transmisa este cuprinsa intre o frecventa limita
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inferioara f, ; si o frecventa tinzand spre infinit;

- filtre trece-jos, cand banda de frecventa transmisa este cuprinsa intre zero si 0 frecventa
limita superioara f, ;;

- filtre trece-band4, cand banda de frecventa transmisa este cuprinsa intre douad frecvente
limita: una superioara si una inferioars;

- filtre opreste-banda, cand componentele de frecventa cuprinse intre o limita inferioara sio
limita superioara sunt atenuate, iar restul componentelor sunt transmise.

x(® idicare 1 2
o—-L a patmlHlntmmm T ~%

a)

x(t)

I - Muttipi- T
\__l Intarziere T care :}—allntegm ~C, ()

x(tet)
y (tez)
y(t)
b)
8
x(t) H, x(41,8) [Ridicare ;
== '|la‘plalrat H'megﬁfe a7 [ ~sx(
¢) Filtru
trece-banda
Demodulator Variatie de timp

. 1 Infagu-

Semnal | ratoare Marime de
f 1 ' modulatie

Filtru I_ —

trece-sus Redresor  Filtru

. . Densitate de
d) i biattemanta  trece-jos putere spectrala
liniar fi-
Separarea comp.
i de acelasi semn Redresare Ridicare la patrat Integrare
1L
LU
binx2(t)
x(t) P
B = 2
W -G

J

Fig. 2.32

e)

Filtrul trece-banda prezinta o mare importanté in analiza de frecventa. In fig. 2.33 este

prezentata caracteristica unui filtru trece-banda, in care 1 reprezinta filtrul ideal, 2 - filtrul real, f,

si f, - frecventa limitd inferioara si frecventa limita superioard, W - variatia curbei in banda de
trecere S- panta flancului. In funcue de latimea benzii de frecventa B se deosebesc:

- filtru de octava (B =0,701 - fo)

- filtru de tertd (B =0,231-f));

- filtru de banda ingusta (8 <0,1-f,) .

Cu micsorarea latimii de banda se mareste capacitatea de raspuns. Aceasta necesita insa o
crestere a timpului de mediere. Timpul de mediere rezulta din teorema egantionarii:
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b (2.83)

unde b este latimea benzii relative si T - cel mai mic timp de mediere.

Realizarea unei modulatii este reprezentata in fig. 2.32 d. Dupa o filtrare trece-sus si 0 demo-
dulare printr-o redresare liniard si apoi dupa o filtrare trece-jos se obtine curba mfasuratoare In
functie de cerinte pot urma etape de prelucrare pentru determinarea’ variatiei in txmp a manmii
modulatiei sau a densitétii de putere spectrale.

Fig. 2.32 e ilustreaza, printr-un exemplu, determinarea variantei (dispersiei), cu ajutorul unor
elemente de circuite electronice, conform schemei-bloc din figura.

a8 L EY
0 HAH VAV
| 1
ok |
ko f 4
Fig. 2.33

2.2.5. Prelucrarea §i analizarea diqgitala a datelor

Tehnica digitala ofera muit mai mare variabilitate si exactitate la prelucrarea semnalului decit
tehnica analoga. Prelucrarea si analizarea digitald a datelor consta din urmatoarele operatii:

- digitalizarea semnalului;

- prelucrarea in paralel a mai multor semnale;

- transmiterea semnalelor de masurare digitalizate de la o unitate functionala la o alta astfel

de unitate (interfacing);
1 - calculul marimilor caracteristice si a functiilor caracteristice de semnal;

- redarea rezultatelor (output).

Digitalizarea. Prelucrarea semnalelor cu ajutorul tehnicii digitale necesita transformarea
,semnalului electric analog in semnal electric digital. Astfel este necesara o digitalizare atat a
amplitudinilor cat si a timpului.

Pentru digitalizarea scarii amplitudinii, domeniul de masurare este impartit intr-un numar ma-
re de intervale de aceeasi latime (cuantizare). Toate valorile de masurare x, care se afla intr-un
interval

-2 < <2+
2 2

sunt atribuite literii z, Az este resolutie. Din motive tehnice de calcul pentru numarul de intervale
este utilizat un numar binar (bit). O cuantizare a 10 biti insumeaza un numar de 2'° =1 024
intervale cu o rezolutie si ca urmare o eroare de dlgrtalazare de 1 %o.

In fig. 2.34 este reprezentata digitalizarea scarii amplitudinii si a timpului, in care x este ma-
rimea de masurare, z - sir numeric, h - interval de esantionare.

Digitalizarea scarii timpului (esantionare) rezulta prin baleierea periodica a curbei de variatie
a semnalului intr-un interval de timp constant h, care trebuie ales - in functie de periodicitatea
semnalului - cat mai mic posibil, astfel ca sa poata fi inregistrate si componentele de inalta
frecventa ale semnalului. Perioada unei componente poate fi identificata, daca din fiecare
perioada au fost colectate cel putin doud esantione. Relatia dintre frecventa limita superioara f,

BUPT



-72-

(frecventa componentei de semnal cu cea mai inalta frecventa) si frecventa de esantionare f_,
data de expresia

1

fo=—, 2.84

*=h (2.84)
rezulta din

f, =22f,. (2.85)

Aceasta relatie este denumita teorema esantionarii a lui Shannon sau Nyquist.

x(t) x Az
______ LMl 7
‘‘‘‘ N, a2
i
t
h
Fig. 2.34

Prelucrarea paraleld a mai multor semnale. In cazul in care trebuie transmise mai muite
semnale analogice la calculator, pot fi utilizate mai multe variante pentru esantionarea
semnalelor. Ca exemplu in fig. 2.35 sunt ilustrate schematic cateva variante pentru prelucrarea
semnalelor, cu sau fara multiplexor M, dupa cum urmeza:

- variantd cu esantionare succesiva, cu un sistem de esantionare AS si un convertor analog-
numeric ADC (fig. 2.35 a);

- varianta cu esantionare simultana, cu mai multe sisteme de esantionare si un convertor
analog-numeric (fig. 2.35 b);

- variantd cu esantionare si conversie simuftan (fig. 2.35 c).

=
|

al b) c)

Fig. 2.35

Cea mai putin costisitoare solutie este aceea la care multiplexorul este utilizat pentru
tensiunea de intrare (v. fig. 2.35 a). Dezavantaje sunt renuntarea la esantionare simultana si
micsorarea frecventei de esantionare pentru fiecare canal in functie de timpul necesar de
conversie analog numerica:

1
it i) e
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in care n este numar de canale, f,5 - timp de comutare al intreruptorului sistemului de
esantionare, t,nc - timp de conversie analog numerica. In expresia (2.86) nu s-a luat in
considerare timpul necesar pentru stocarea datelor in memoria calculatorului.

La esantionare simultana a celor n canale de masurare se maregte frecventa de esantionare
maxima posibila (v. fig. 2.35 b):

1

= (2.87)
tas +N-tapns
Obtinerea acestei frecvente de esantionare maxime mai mari este posibila numai prin costuri
mai ridicate pentru un numar de sisteme de esantionare egal cu numérul de canale de masurare.
In cazul cand fiecare canal de masurare are céte un sistem de esantionare i un convertor
analogic-numeric se obtine cea mai ridicata fnecvent'é de e§antionare (v. fig. 2.35 c¢):

1

_— 2.88
tas +laos ( )

Aceasta varianta este cea mai costisitoare, dar si cea mai rapida. Pentru variante de convertire
rapide este necesar sa se ia in considerare su ttmpul de stocarea datelor in memoria
calculatorului.

O alta varianta si mai rapida este aceea la care sunt utilizate simultan mai multe calculatoare.
Astfel de sisteme sunt instalate pentru metode de analizare speciale sau pentru marirea vitezei
de prelucrarea datelor.

Interfacing. Transmiterea datelor masurate de la o unitate functionala la alta se realizeaza
prin interfata (interfacing). Dupa cum s-a aratat mai inainte, anumite etape de prelucrare
necesita un timp de executie. In acest timp intrarea, iesirea sau transmiterea datelor este
intrerupta. Pe langa comanda de transmiterea datelor, sunt de reglementat unitar conditiile de
conexiune, ca de exemplu puterea de semnal, rez:sten}a de conexiune si transferul semnaluluu
astfel ca unitati functionale de diferite tipuri si diferite fabricatii sa poata fi fi conectate intre ele. In
functie de ierarhia unrtattlor functionale, mterfaga-standard (SI) este dimensionata ca mtetfata-
lant, lnterfata-stea sau mterfata linie. Cele mai utilizate tipuri de interfatd sunt urmatoarele:

* Centronik (paralel, standard |EEE);

-V 24 (serial, tensiune 24 V);

- IFSS (serial, cu circuit inchis de curent).

i Prelucrarea digitald. Determinarea marimilor caracteristice $i a funciilor caracteristice prin
tehnica digitala se realizeaza prin evaluarea ecuatiilor sub forma discreta. Intotdeauna sunt
prelucrate sume ale valorilor momentane discrete, ca de exemplu cu ajutorul ecuatiilor (2.18),
(2.27), (2.31) si (2.33).

Realizare operatiilor de prelucrare se poate executa prin analizoare speciale (hardware), dar
si cu ajutorul unor calculatoare, care pot fi programate pe baza de programe (software). Baza
acestor programe o constituie transformata Fourier rapida (FFT), cu ajutorul carea se pot
determina functiile de corelatie.

Analizoare FFT. Noile tlpun de analizoare de vibratii executa prelucrarea digitala a
semnalelor de masurare §| calcularea caracteristicilor in tlmp real, §| pot fumiza aprope
instantaneu - pe un ecran incorporat - o reprezentare grafica a unei functii caracteristce, care
este continuu reactualizata. In fig. 2.36 este prezentata schema-bloc a unui analizor in timp real,
bazat pe algoritmul transformatei Fourier rapide (FFT). Semnalul analog este amplificat sau
atenuat dupa necesitate, conform reglarii initiale a analizorului, efectuate in prealabil . Pentru
reducerea erorilor cauzate de efectul de suprapunere (aliasing), care poate apare la esantionare,
semnalul este mai intai transmis printr-un filtru trece-jos In unitatea functionala AD se executa
esantionarea si apoi conversia analog numerica a semnalului. Datele respective sunt stocate
temporar in memorie. Calculatorul central CPU (control processing unit) are rolul de a stoca pe
timp nelimitat, atat datele prelucrate transmise de la memoria temporara, cit si rezultatele
determindrii marimilor caracteristice de semnal si a functiilor caracteristice de semnal, necesare
pentru analiza, efectuate de calculatoru! digital de semnal DSP (digital signal processor).
Rezultatele obtinute pot fi transmise la un ecran (display) sau la un inregistrator, pentru
efectuarea diagnozei.
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Ample P I___,I J I DSP(F! J
Memorie_H cPU )—.{ Display J
temporard

Fig. 2.36

O atentie deosebita trebuie acordata erorilor, care pot apare la efectuarea prelucrarii digitale
a semnalelor, bazata pe algoritmul FFT, si care pot conduce la analize respectiv diagnoze false.
Sursele acestor erori pot fi utmatoarele: efectul de suprapunere (aliasing), efectul de fereastra
(leakage error), efectul de zabrele (picket fence effect), aparitia unor componente de curent
continuu (DC components).

Efectul de suprapunere (aliasing) apare atunci cand frecventa de esantionare nu este de doua
ori mai mare decét frecventa componentei celei mai inalte a semnalului de intrare, asa cum

_ stabileste teorema de egantionare, v. ecuatia (2.85). In acest caz frecventele inalte se pot
manifesta eronat si in domeniul frecventelor joase. Pentru evitarea acestei erori, un filtru trece-
jos se monteaza inaintea unitatii functaonale care executa esantionarea (v. fig. 2.36). Frecventa
de taiere a filtrului este reglata automat de catre analizor, la valoarea frecventei maxime a
domeniului de frecventa, o data cu selectionarea acestui domeniu pentru analiza.

Efectul de fereastrd, denumit si leakage (scurgere) apare la prelucrarea semnalelor continue
cu algoritmul FFT. La analizarea cu ajutorul tranformatei Fourier, analizorul preia o secventa de
puncte esantionate, de exemplu 1 024 puncte, operatie cunoscuta sub numele de functie
fereastra la semnal. In timpul analizarii, daca Iunglmea secventei datelor de analizat, respectlv a
lungimii ferestrei, este un muttiplu al perioadelor componemelor prelevate in fereastra, atunci
urmarea periodica reconstrueste exact semnalul de intrare si de exemplu o sinusoida rezulta in
spectru sub forma unei linii. Daca insi fereastra nu este un multnplu al perioadei semnalelor
esantlonate atunci apar dnscontlnunatr in zona capetelor ferestrelor cand acestea tind sa se
_mentionate din spectru in alte linii. Acest fenomen este cunoscut sub numele de leakage
(scurgere) Pentru prevenirea acestei erori, in locul ferestrei dreptunghiulare se utilizeaza functii
Yereastra, la care semnalele s3 fie analizate numai in centrul ferestrei si la capetele acestea
valorile sa tinda spre zero. Cea mai utilizata astfel de functie fereastra ‘este fereastra Hanning, a
cérei functie este de forma cos?. La analizarea componentei sinusoidale cu fereastra Hanning
va rezulta de asemenea o linie in spectru. Tipul ferestrei este ales in functie de forma
semnalului. Astfel pentru semnalul tranzitoriu, ca de exemplu impuls, se recomanda fereastra
dreptunghiulara, pentru semnale continue - fereastra Hanning, pentru frecvente foarte inatte -
fereastra plata (flat-top window). In analiza semnalelor se intéinesc si alte tlpun de functie
fereastra, ca de exemplu: fereastra forta (force window), fereastra exponentlala etc.

In concluzie, cele mai importante propnetatu ale primelor doua tipuri de ferestre, care sunt
cele mai des intainite, sunt urmatorele:

- fereastra dreptunghiulara:

- se obtin rezultate corecte, daca in fereastra sunt cuprinse un numar intreg de perioade
complete (semnal sincron);

- da rezultate corecte pentru semnale tranzitorii, care se afla integral in centrul ferestrei;

- produce discontinuitéti la capetele ferestrei pentru semnale asincrone si aleatoare;

- fereastra Hanning:

- genereaza o ponderare variabild de-lungul ferestrei, ceva mai putin corectd pentru
semnale periodice sincrone;

- da rezultate complect eronate pentru semnale tranzitorii, cand componente
semnificante ale semnalului se afla in domeniile marginale ale ferestrei;

- aduce o imbunatatire esentiala pentru semnale aleatoare i care nu sunt periodic
sincrone cu lungimea ferestrei.

Efectul de z&brele (picket fence effect) apare la analiza digitala de frecventa, care executa de
fapt o0 aproximare a spectrului definit de transformata Fourier. Aceasta aproximare este de forma
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unei curbe determinate prin puncte, corespunzatoare curbei originale. In mod figurat, se poate
considera ca se observa functia continua spectrala printre golurile unor zabrele (picket fence se
traduce in |. romana prin leaturi - sipci - de gard). Din aceastd cauza maximele pronuntate
privind frecventa si amplitudinea nu pot fi determinate exact. Pentru componente cu frecvente
discrete si la evaluari de timp cunoscute exista totusi posibilitati de corectie, prin algoritme
respectiv curbe de coreclie.

Componente de curent continuu (DC components) apar la operatiile de mediere in calculul
digital si constuie de asemenea o sursa de erori in domeniul de joasa frecventa, deoarece
|ntegrarea in functie de timp incepe cu integrarea acestor componente. Ma;omatea analizoarelor
modeme utilizeaz3 o functle (depinzand de constructia procesorului digital), care in momentul
cand se constata ca spectrul contine astfel de erori, poate fi activata.

Calculatoare pentru prelucrarea digitald a semnalului. Lanturile de masurare ale sistemelor
fixe de supravegherea continua a vibratiilor sunt inzestrate cu un calculator de mare eficienta
pentru prelucrarea digitala a semnalelor. In fig. 2.37 este ilustrata schema-bloc a unui astfel de
calculator, la care sunt reprezentate numai doua canale de intrare a semnalelor de masurare.
Numarul canalelor de intrare la astfel de sisteme poate ajunge in general pana la 62.

Caiculator Memorie Memorie
central nesanjabila activa Imprimanta Inregistrator
(processor) (ROM) (RAM)

L U g ™

Input/output Input/outpu Comanda Comanda Memorie
paralel (PIO) serial (S10) conexiune conexiune extema
claviatura ecran (display) (mec. rotire
{} {} dischete)
Interfata Interfata
(interfacing) (interfacing)
Convertor Convertor
‘ analog- analog-
1 numeric (ADC) numeric (ADC)
1
e Tt
Semnal Semnal Fig. 237

Stocarea datelor masurate. Valorile masurate pot fi stocate prin douad metode diferite:

1. Stocarea datelor de masurare intr-o forma lisibila pentru organismul omenesc, ca rezuitate

intermediare sau finale (prin imprimare sau inregistrare).

2. Stocarea datelor de masurare intr-o forma lisibila de calculator, ca stocare intermediara

in cazul unei separari de loc si de timp, de operatiile de prelucrare si analizare, care pot fi
rechemate - prin mampularea clapelor calculatorului - pentru dlagnoza sau ca rezultate
finale, de asemenea rechemabile la apel.

Aparate indicatoare, ecrane. Acestea fac posibila vizualizarea valorilor masurate, dar nu pot
stoca date. Exista mai multe tipuri de astfel de aparate, ca de exemplu:

- aparate indicatoare analogice pe baza masurarilor de tensiune, intensitate sau putere;

- aparate indicatoare digitale (tuburi cu afisaj numeric, diode electro-luminescente cu afisaj

luminescent sau prin cristale lichide);

- ecrane (display) cu vizualizare pentru redarea informatiilor alfanumerice sau a variatiilor

functiilor grafice.

Aparate de inregistrare. Imprimantele pentru informatiile alfanumerice (printer) si
inregistratoarele pentru functii grafice (plotter) imprima rezultatele, lisibil pentru organismul
omenesc, pe un purtator lisibil. Astfel, ca exemplu, se menfioneaza urmatoarele tipuri:

- inregistrator analog (inregistrator rapid electromecanic, compensator inregistrator cu

banda. pentru x, y, sau inregistrator pentru 2 componente) pentru redarea variatiilor
functiilor fluctuante;
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- imprimanta digitala (imprimanta in serie sau in paralel, calculator de birou - PC) pentru
imprimarea alfanumerica a valorilor masurate;

- inregistrator pe baza analogica cu comanda digitala (plotter x, y) pentru imprimarea
functiilor grafice.

Imprimantele si inregistratoarele sunt aparatele din lantul de prelucrarea datelor, care in general
au cea mai mica viteza de functionare.

Stocarea lizibila de calculator. Stocarea §i rechemarea informatiilor la stocarea lisibila de
calculator se executa fara intermediul organelor de simt omenesﬂ In tehnica de diagnoza s-au
comportat pozitiv urmatoarele variante:

- stocarea pe purtatoare magnetice de date (benzi magnetice, discuri magnetice, dischete
magnetice) pentru memorizare analoga sau numerica, avand ca avantaj stocare de lunga
duraté, chiar si pe perioadele cand unitatile functionale de prelucrare nu sunt sub stare de
tensiune; semnale de inalta frecventa pot fi stocate pe benzi magnetice pana la frecvente
de cativa MHz;

- cartele perforate si benzi perforate pentru date de masurare de joasa frecvents;

- stocarea, sub forma numerica, pe circuite integrate microelectronice cu memorie
activa (RAM - random access memory).

In practica de intreprindere cel mai potrivit aparat de stocare este magnetofonul pentru date de
masurare cu memorie pe banda magnetica. Exista insa si colectoare de date de masurare, care
pot fi utilizate pentru stocare temporara, dar si pentru prelucrarea datelor si analizarea lor la locul
de masurare. Aceste date pot fi apoi transmise la calculatoare de birou (PC) pentru stocare
‘temporara sau definitivd, ca banca de date. Pe acestea pot fi excutate, cu ajutorul unor
programe speciale, analize complexe, necesare pentru diagnoza.

2.3. Metodele si aparatura de achizitionarea si prelucrarea semnalelor utilizate de autor
* pentru analizarea si efectuarea diagnozelor vibratiilor
O O

Semnalele vibratiilor prezentate in lucrarea de fata au fost achizitionate, prelucrate si
analizate de autor cu una dintre cele trei cai enumerate in continuare:

1) cu ajutorul unor sisteme de monitorizarea si analizarea continua a vibratiilor;

2) prin achizitionarea datelor vibratiilor cu un colector de date echipat cu accelerometru,

stocarea acestora in calculator sn analizarea datelor cu un program adecvat;

3) achizitionarea datelor vubratulor direct cu un analizor FFT ,echipat cu accelerometru, cu

sursa propne de energie electrica (baterie) si apoi analizarea semnalelor cu acest aparat.

Ca sisteme de monitorizare continua a vxbra;ulor utilizate de autor pentru analizarea vibratiilor
turbogeneratoarelor se mentioneaza sistemul Vibro-View ABB (Asea Brown Boveri), Baden
{Elvetia), cu care autorul lucreaza si in prezent, si sistemul Bentley Nevada, Minden (SUA), din
activitatea sa anterioara. In continuare se descrie numai sistemul Vibro-View.

Sistemul Vibro-View, cu care sunt monitorizate vibratiile turbogeneratorului Centralei nucleare
Leibstadt, cu o putere electrica de 1100 MW, este un sistem modem, care efectuiaza analiza
vibratiilor in timp real. Acesta consta din urmatoarele componente, care comunica intre ele prin
intermediul retelei de comunicatii Ethemet (fig. 2.38):

- lanturi de masurarea vibratjilor lagarelor (traductoare piezolelectrice, preamplificatoare etc);

- lanturi de masurarea vibratiilor arborelui (traductoare cu curent turbionar, unitati de

prelucrarea semnalului etc);

- calculator pentru prelucrarea datelor (Front End);

- statie calculator pentru coordonarea intregului sistem (Workstation),

- calculatoare periferice (X-Terminal);

- server;

- imprimanta pentru alarme;

- imprimanta pentru date si diagrame;

- inregistrator cu banda pemru date (DAT-Tape).

Calculatorul pentru prelucrarea datelor (Front End) executa stocarea temporara a datelor in
timp real, amplificarea, filtrarea (filtru anti-alaising), digitalizarea, calculul armonicelor 1-4,
spectrelor de frecventa, nivelului global si a alarmarii.

Statia calculator (Workstation) executa confi igurarea intregului sistem, comanda operatiile
calculatorului pentru prelucrarea datelor, organizeaza prezentarea datelor, calculeaza valon
pentru alarme, pentru diagrame care traseaza tendinfe in timp pentru valori ale vibratiilor si
executa stocarea definitiva a datelor prelucrate. Ca exemple de diagrame, ce pot fi vizualizate
pe ecranul acestui calculator sau pot fi reproduse de imprimanta de date, pot fi mentionate
urmatoarele:
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- diagrame ale analizei in timp a elongatiei vubratleu sau a fazei vibratiei,

- spectre de frecventa (FFT);

- diagrame polare;

- diagrame orbita;

- diagrame bidimensionale ale analizei in timp sn de frecventa sau in functie de turatie sn de

frecventa a elongatiei vibratiei.

Programul (Software) sistemului Vibro-View este scris in limba de programare ANSI-C si se
bazeaza pe urmatoarele standarde:

- UNIX - pentru statia cacalculator (Workstation),

- VxWorks - pentru calculatorul de prelucrarea datelor (Front End);

- TCP/IP - ca protocol de comunicatii;

- sistem X-Windows cu interfaté-utilizator OSF/MOTIF,

- banca de date SQL (Ingres);

Structura inclusiv aparatura sistemului de monitorizarea vibratiilor Vibro-View este prezentata
schematic, conform specificatiilor tehnice originale (in |. engleza), in fig. 2.39.

Pozitiile punctelor de masurare sunt prezentate in schema din fig. 2.40, unde (S) este
prescurtarea pentru stanga, iar (D) - pentru dreapta. in planurile de masurare 1, 2A, 2B, 3A, 3B,
4A, 4B, 5, 6, 7, sunt montate cate doua traductoare piezoelectrice (cu contact) pentru masurarea
vibratiilor absolute ale lagarelor si cate doua traductoare cu curent turbionar (fara contact) pentru
masurarea vibratiilor relative ale arborelui turbogeneratorului. Ambele perechi de traductoare

.sunt pozitionate la +/- 45° fata de axa verticala. Pentru masurarea vibratiilor axiale ale

turbogeneratorului este montat un traductor piezoelectric. Semnalul de referingé este captat de
un sensor.

Planuri de echilibrare

13
1 2 3 4 5 6 7 8 S 10 11 12 14
[ R T A I | | I'l l
1 2 3
TMHI%“TM‘“TNHT _x—$1
1 2A 2B 3A3B 4A 4B 5 6 7
Semnal de referinta
! Planuri de masurare Semnal axial
i
450
S 3 D
Directii de masurare - Semnal de referinta
Vedere axiald
(din partea turbinei)
Fig. 2.40

Pentru achizitionarea datelor vibratiilor cu ajutorul unui colector de date, autorul a utilizat
urmatorul lant de masurare:
- colector sn analizor de date IRD tip Fast Track (768 kB), cu urmatoarele caracteristici
pricipale:
+ parametrii de masurare (Sl): g, mm/s, um, dB, grade (faza);
« perioade de analizare de timp, selectabile: de la 5,6 ms pana la 128 s;
+ domenii de frecventa: 24 domenii selectabile intre 0 si 25 Hz, 0-50 Hz,..., 0-25 kHz;
« sursa de energie electrica: 2 baterii reincarcabile de 6 V, 2,4 A;
- accelerometru IRD tip 970, cu urmatoarele caracteristici principale:
+ sensibilitate: 50 mv/g;
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* rezonanta >27 kHz,

+ domeniu de frecventa, Hz: 5 ... 10 000;

+ domeniu de temperatuni, ° F: -40 ... +250;

« valoare maxima utilizabila pentru acceleratie (fara distorsiuni): pana la 70 g (valoare
de varf) la 10 kHz;

+ valoare maxima a acceleratiei (fara defectare): 1000 g (valoare de varf) la vibratie
sinusoidal3;

* valoare maxima a socului (fara defectare): 2000 g (valoare de varf) (semisinusoi-
dal 10 ms);

+ energie electrica necesara: intre + 8 Vdcsi + 15V dc;

- magnet pentru accelerometru IRD tip P/N 24809.

Analizarea datelor achizitionate cu lantul de masurare mentionat, s-a executat pe un calculator
(PC) cu programul (Software) IRD tip PMpower. Cu ajutorul acestui program se executa
prelucrarea si analizarea datelor, precum si vizualizarea pe ecranul calculatorului respectiv
reproducerea de imprimanta de date si dlagrame ale analizei in timp a parametrilor vibratiei,
spectre de frecventa (FFT), duagrame polare si diagrame bidimensionale.

Pentru achizitionarea datelor vibratiilor direct cu ajutorul unui analizor FFT, autorul a utilizat
urmmatorul lant de masurare:

- analizor portabﬁl FFT cu 2 canale Ono Sokki tip CF-350, cu urmatoarele caracteristici
principale:

< functii de prelucrarea semnalului in domeniul de timp: variatia vibratiei in timp, funcua
de autocorelatae functia de intercorelatie, raspuns impuls, transformarea Hilbert,
cepstrum, transformata Fourier inversa etc;

* functii de prelucrarea semnalului in domeniul de frecventa: spectrul Fourier, spectrul
de putere spectrul de intercorelatie, spectrul de faze, funcua de transfer, functia de
coherenta, analiza in octave, tene (171, 1/3) etc;

« diferite valon calculabile, ca de exemplu valoare medie, valoare medie absolut3,
valoare eficace, abatere medie patratica, factorul kurtosis, valoare maxima, valoare
minima3, valoare de varf etc;

+ domenii de frecventa: 15 domenii selectabile intre 0 si 1 Hz, 0-2 Hz, 0-5 Hz,

0-10 Hz,...,0-40 kHz;

« frecventa de esantionare: 2,56 x frecventa maxima a domeniului de frecventa ales
pentru analiza;

« filtru anti-aliasing;

* functii window: dreptunghiulare, Hanning, flattop, de forta, exponentiale etc;

< input: impedangé 1 MQ + 1%, dc si ac; domeniu: + 1mV, + 2mV, + S5mV,

- +10mV,., +£100mV, £+ 200mV,.., + 1V, +2V,.., £+ 20V, £ 50V,

+ diferite functii de vizualizare pe ecran si grafice;
+ memorie de 640 kB, extensibila pana la 1 MB; stocare pe dischete de 3,5%;
+ output: interfata GPIB pentru imprimanta pentru date si diagrame;
+ sursa de energie electrica: 100 ... 125 V ac sau 150 ... 264 V ac;

- accelerometru PCB tip 307A, cu urmatoarele caracteristici principale:
+ sensibilitate: 102,5 mv/g;
* rezonanta >40 kHz;
+ domeniu de frecventa, Hz: 2 ... 10 000;
+ domeniu de temperaturi, ° F: -100 ... +250;
+ valoare maxima a acceleratiei: 500 g;
+ valoare maxima a socului: 5000 g;
+ energie electrica necesara: intre + 18 V. dc si + 28 V dc;

- sursa de energie electrica pentru accelerometru PCB tip 480D06 cu 3 baterii de 9 V, total

27 V;

- magnet pentru accelerometru PCB tip 080A27.

Pozitionarea punctelor de masurarea vibratiilor s-a efectuat astfel ca acestea sa fie situate cét
mai aproape de lagarele motorului de ac(tonare sau ale agregatului respectiv.

Numerotarea punctelor de masurarea vibratiilor s-a efectuat conform ordinii de actionare
respectiv a transmiterii puterii de actionare. Astfel la 0 pompa centrifugala actionata, prin cuplaj
rigid, de un motor electric, pozitionarea punctelor de masurare s-a efectuat asa cum se prezinta
in schema din fig. 2.41 a, dupa cum urmeaza: 1 - in dreptul lagarului cu rulment al motorului
electric, situat pe partea fara cuplaj de actionare; 2 - in dreptul lagarului cu rulment al motorului
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electric, situat pe aceeasi parte cu cuplajul; 3 - pe lagarul cu rulment al pompei, situat pe partea
de actionare; 4 - pe lagarul cu rulment al pompei, situat pe partea opusa a pompei.

Pozitiile punctelor de masurarea vibratiilor ale ator agregate actionate de asemenea, printr-
un cuplaj rigid, de un motor electric, sunt prezentate schematic in fig. 2.41 b - 1a un compresor
centrifugal si in fig. 2.41 c - la un ventilator.

Ventilatoarele sunt actionate in general prin curele trapezoidale. Deoarece in aceasta lucrare
vor fi prezentate mai multe diagnoze ale vibratiilor unor astfel de ventilatoare, in continuare se
prezinté pozitiile punctelor de masurarea vibratiilor la cateva tipuri de ventilatoare actionate, prin
curele trapezoidale, de un motor elfectric.

In fig. 2.42 se prezinta pozitille punctelor de masurarea vibratiilor la un ventilator radial
actionat, prin curele trapezoidale, de un motor electric asincron cu o putere de 150 - 180 kW, in
fig. 2.43 - 1a un ventilator radial actionat de un motor electric asincron de putere mijlocie, intre 15
§i 7S KW, iar in fig. 2.44 - la un ventilator radial actionat de un motor electric asincron cu o
putere mai mica de 5 kW.

Fig. 2.43
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Pozmonarea si numerotarea punctelor de masurarea vibratiilor la 0 pompa hidraulica de
turape mare actlonata de un motor electric prin intermediul unui angrenaj cu roti dmtate se
prezinta in fig. 2.45. Astfel punctele 1 si 2 sunt pozitionate in dreptul lagarelor motorului electric

de actionare, punctele 3, 4, 5 si 6 - pe lagarele arborilor rotilor dintate, punctele 7 si 8 - |a nivelul
Iagarelor pompei.

S
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1 = = i
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a

Fig. 2.45

Diagnozele vibratiilor au fost efectuate de autorul lucrarii prezente in majoritatea cazurilor,
prin identificarea frecventelor caracteristice unor anumite defectiuni in spectrele de frecventa ale
vibratiilor masurate ale masmnlor si agregatelor respective. Pentru diagnoze complexe s-au’
analizat de asemenea semnalele vnbratulor in domeniul de timp, precum si fazele vibratiilor.
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3. DETERMINAREA PRIN DIAGNOZA A CAUZELOR PRINCIPALE
ALE VIBRATIILOR MASINILOR

3.1. Surse de vibratii, functii de actionare si tehnica de diagnoza

Vibratiile masinilor se datoresc unor imperfectiuni de proiectare, de fabricatie, de montaj,
precum si datorita unor defecte rezultate in timpul exploatarii. Deci imperfectiunile si defectele
constituie cauze de vibratii. O masina perfecta, atunci cand functioneaza, nu genereaza vibratii.
Perfectiunea insa nu este realizabila cu nici un pret si chiar o perfectiune aproximativa se obtine
numai cu costuri mult prea mari. Deci este necesar sa coexistam cu defecte. Problema care se
pune este cat de sever suntem de acord s3 toleram un defect. Raspunsul la aceasta intrebare
este determinat de considerente legate de perceptia umana, de considerente tehnice si econo-
mice privind precizia necesara de fabricatie cu costuri cat mai reduse si perspectiva i in longevita-
tea masinii. Criterii de severitate sunt cuprinse in recomandari ISO (lnternatlonal Standard Or-
ganlsatlon) si standarde nationale.

In cazul aparitiei unei probleme de vibratii (si zgomot) este necesara identificarea si localiza-
rea sursei, precum si inlaturarea cauzei, respectiv remedierea defectului. Pentru identificarea
sursei se efectuiaza o analiza de frecventa, pentru a marca frecventele importante; localizarea
surselor consta din determinarea cauzelor producerii fiecarei frecvente marcate. Amplitudinea
este masurata numai pentru aprecierea severitatii vibratiei.

Frecventele vibratiilor masinilor pot fi clasifi cate in trei grupe:

a) frecvente de excitatie;

b) frecvente proprii;

¢) frecvente cauzate de fenomene electronice.

Frecventele de excitatie, denumite si frecvente generate, sunt acele frecvente, care sunt pro-
duse de componentele masinii sau de alte perturbatii exteme. Ca exemple se mentioneza de-
zechilibrul, frecventa paletelor unui ventilator, frecventa de angrenare, frecventele generate de
componentele rulmentului (frecventa proprie a inelului exterior, a inelului interior, frecventa cor-
pului de rulare, frecventa coliviei) etc. Frecventele de excitatie sunt usor de identificat, deoarece
ele pot fi calculate in prealabul dac3 se cunosc geometria, respeduv dimensiunite si turatia ma-
smu analizate.

Frecvente proprii, denumite si frecvente excitate, constituie o caracteristica a sistemului (v.
cap. 1.1. pag 3). Cand o frecventa de excttatle este acordata cu o frecventa proprie, se produce
fenomenul denumit rezonanta. In'acest caz wbratule sunt amplificate foarte mult si pot sé con-

, ducé la deteriorarea prematura a masinii. Astfel, frecventa proprie respectiva poate fi cea a roto-

- rului, dar adesea poate fi siceaa cadrului suport, a fundatlel a carcasei cutiei de viteza sau

} chiar a curelelor de transmisie. In cazul in care frecventa de rotatie a rotorului este egala cu
frecventa proprie a acestuia, viteza de rotatie se numeste viteza critica. In acest caz frecventa
proprie nu este acceptabula Daca frewenta proprie nu poate fi modificata, frecventa de rotatie a

* masinii trebuie s fie astfel stabilita, incat 's3 se afle in afara benzii de frecventa a frecvengen’
proprii, pentru evitarea rezonantei.

Frecvente cauzate de fenomene electronice apar atunci cand existad semnale false, semnale
incorect transmise sau perturbatoare. Ca exemplu se mentioneaza cazul in care o sinusoida este
decupati; acest fenomen are loc atunci cand voltajul semnalului electric de intrare in analizorul
FFT are o valoare mai mare decat voltajul stabilit in prealabil 1a analizor; in acest caz se pot
produce o serie de armonici, de amplitudine mica. De asemenea daca un semnal este distorsio-
nat si duratele fi iecarei jumatatl de ciclu nu sunt egale intre ele, se pot produce armonici. Astfel
frecventele cauzate de fenomene electronice trebuie din timp identificate si inlaturate, pentru a
nu ingréuna identificarea frecventelor generate de defecte ale masinilor si efectuarea de
diagnoze corecte.

In cazul depasirii nivelelor de vibratii, masurate in timpul functionérii normale a unei masini,
trebuie determinata cauza cresterii vibra}_iilor Cauza vibratiilor corespunde unui mod de actiona-
re denumit functie de act/ona/e Un numar de cauze de vnbratn posubde si ori ce fel de combmatu
ale acestora pot cauza v:bratla masinii. Amplitudinea in cazul fiecirei probleme de vibratii poate
fi foarte putemica sau foarte slaba, depmzand de functia de tranfer, de rezonanta, de amortizare,
de insumarea sau scaderea frecventelor. Astfel, amplltudlm mici pot constitui in anumite cazuri
probleme grave si amplitudini mari - in alte cazuri - probleme minore. Méasurarea frecventelor si
analizarea acestora constituie munca de identificarea si determinarea cauzelor vnbratulor
Fiecare functie de actionare este caracterizata prin frecventa ei; ca functii de actlonare pot fi
mentionate urmétoarele: dezechilibru, arbore incovoiat, aliniere necorespunzatoare slabiri ale
imbinarilor mecanice, rulmenti defecti, angrenaje defectuoase, frecari (fncpum) frecvente ale
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paletelor sau palelor, fenomene electronice. Daca una din cauzele de vibratii exista, apare si
frecventa respectiva in spectru. Frecventa respectiva poate sa apara sub forma discreta, sa fie
determinata de o suma sau diferenta de frecvente. Acest fapt explica dece analiza de frecventa
constituie o operatie exacta, pe cand masurarea amplitudinilor nivelului global al vibratiilor si a
tendintei de cresterea acestora nu sunt suficiente pentru identificarea cauzelor de vibratii si
efectuarea diagnozei vibratiilor masinilor.

Defectele masinilor se datoresc cauzelor urmatoare: uzura anormala, lubrifiere insuficienta
sau necorespunzatoare, supraincarcare, instalatie improprie, fabricatie sau material necorespun-
zator etc. Analiza vibratiilor identifica problemele respective sau domeniul acestora. Inginerii si
tehnicienii trebuie sa determine din timp cauzele problemelor de vibratii ivite, s3 gaseasca solu-
tiile pentru rezolvarea problemelor mentionate, sa stabileasca masuri de remedieri sau de repa-
ratu si sa controleze executarea corecta a acestora.

Analiza vibratiilor masinilor cuprinde calcularea in pralabil a frecventelor proprii pe care ma-
sina le poate genera ea insasi si mdsurarea frecventelor pe care masina le genereaza in reali-
tate. Apoi, comparand frecventele masurate cu cele calculate, raportate la componentele masi-
nii, se pot identifica cauzele de vibratii, respectiv defectele existente. Daca functia de actionare
este un soc sau un impact, acesta nu trebuie masurat, deoarece numai raspunsul masunn laim-
pact este important pentru diagnoza si acest raspuns poate fi masurat.

Tehnica de diagnoza se bazeaza pe urmatoarele patru considerente:

1) fiecare cauza de vibratii este caracterizata prin frecvente sau benzi de frecventa bine

determinate;

2) cauze de vibratii, respectiv defecte specifice referitoare la dezechilibru, aliniere
necorespunzatore, rulmenti defecti, angrenaje defectuoase etc., sunt identificabile pe
baza benzilor de frecvente respective;

3) defecte multiple constituie un caz curent;

4) operatia de diagnosticare se incepe cu identificarea frecventei celei mai importante, care
este generata in general de cea mai serioasa cauza de vibratii, respectiv de cel mai
important defect; dupa identificarea sursei si a cauzei problemen de vibratii mentionate
se continua diagnosticarea in mod similar.

Majoritatea masurarilor vibratiilor, ale caror rezultate sunt prezentate in acest capitol, au fost
executate cu un lant de masurare IRD si analizate de asemenea cu un software IRD (v. cap.
2.3, pag. 78-79). In caz c4 acestea au fost executate cu un alt lant de masurare respectiv anali-
zate cu un alt software, se va specifica in text.

In continuare se descriu cauzele principale de vibratii ale masinilor si determinarea acestora
prin diagnoza.

)

i 3.2. Cauzele si identificarea vibratiilor la dezechilibru

Cauza cea mai frecventa de vibratii ale masinilor cu piese in miscare de rotatie o constituie
dezechilibrul.

Sursele de dezechilibru ale masinilor rotative pot fi clasificate dupa cum urmeaza:

a) proiectarea defectuoasa (distributia asimetrica a maselor, a golurilor $i a alezajelor,

perturbarea simetriei de distributie datorita unor splinturi, pene etc.);

b) neomogenitatea matenalului (pnn suflur, poroznah incluziuni sau densitati diferite);

¢) erori sau defecte de executie (abateri de la tolerantele de prelucrare, deformatu produse

in timpul prelucrarii datorit4 eforturilor termice inteme etc.);

d) defecte de montaj (distributia asimetricd a maselor datorita imbinarilor bulonate ale
corpurilor compuse in miscare de rotatje, bétaie radiala datorita calarii prin pene,
alinierea incorecta a lagarelor etc.);
defecte produse in timpul exploatarii (deformatii cauzate de neuniformitatea cdmpurilor
de temperatura si de diferente dintre coeficienti de dilatatie termica a pieselor
componente, deplasarea sau ruperea unor p«ese componenete datorita fortelor
centrifuge, ca de exemplu palete, pale etc., coroziune neuniforma, uzura, defecte sub
actiunea unor factori exteriori);

f) fenomene hidraulice sau aerodinamice, ca de exemplu turbulenta sau cavitatia.

Dupa cum se stie corpul in miscare de rotatie nu are nici un fel de acuune penurbatoane asu-
pra reazemelor lagarelor cand axul de rotatie coincide riguros cu una din axele principale de
inertie ale corpului. In practica insa, nu este posibila fabricarea pieselor masinilor rotative cu res-
pectarea riguroasa a acestei conditii.

Fig. 3.1 reprezinta cazul cel mai simplu de dezechilibru si anume cénd centrul de greutate al
discului de masa M nu coincide cu centrul de rotatie, situat pe axa de rotatie. Acest gen de

€
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dezechilibru se numeste dezechilibru static. Distanta neinsemnata e a centrului de greutate in
raport cu axa de rotatle conditioneaza aparitia unei forte centrifuge de dezechilibru F, a carei
valoare este determinata din relatua

F=Mew? (3.1)
in care w este viteza unghiulara de rotatie.

Masa adaugata m

Disc de masa M

~Arbore (centrul de rotatie)

Centrul de greutate (initial)

Fig. 3.1

Eliminarea vibratiilor provocate de actiunea acestor forte se realizeaza prin echilibrarea adica
prin imbunatatirea dlstnbutlel maselor corpulu: in rotatie pnn adaugarea sau reducerea partlala a
masei in anumite locuri.

In cazul reprezentat in fig. 3.1 echilibrarea poate fi realizata prin adaugarea masei compensa-
toare m la distanta r de axa de rotatie. Valoarea masei compensatoare trebuie sé satisfaca
conditia de echilibru a fortelor centnifuge in raport cu axa de rotatie:

Mew? =mrw? (3.2
sau
m =§M (3.3

Operatia de echilibrare mentionata se numeste echilibrare statica. Aceasta echilibrare este
eficienta numai cand poate fi executata prin adaugarea sau eliminarea unei mase in acelasi plan
cu masa de echilibrat (discuri, volany rofi etc.).

In practica, de cele mai muite on, latnmea rotorului este mai mare decat diametrul sau si in
aceste cazuri pe 1anga forte centrifuge apare in majoritatea cazurilor, si un cuplu de dezechili-
bru, care face ca axa pnncupala de inertie sa nu coincida cu axa de rotatne In aceste cazuri este
necesara o echilibrare dinamica. Echilibrarea dinamica se executa uzual in doud planun dar
daca Iatlmea si forma rotorului o impun, echilibrarea dinamica poate fi executata si in mai multe
planun

Prin echilibrare dinamica este asigurata si echilibrarea statica, reciproca nu este valabila.

Operatia de echilibare dinamica se poate executa - in atelier - pe masini de echilibrat, sau - la
locul de functnonare al masinii (al carui rotor necesita echullbrare) cu ajutoml unui aparat de
masurarea vnbratulor dotat cu o celula fotoelectrica pentru masurarea fazelor.

Pentru realizarea unei echilibrari eficiente trebuie s fie indeplinite urmatoarele conditii:

1) rotorii sa fie suficient de rigizi ca sa nu apara vreo frecventa de rezonanta cuprinsa in

domeniul de functionare normala a masunu

2) deformatule de incovoiere ale rotorului, la turatii diferite de turatia de rezonanta, sa fie

suficient'de mici, in asa fel ca echilibrarea sa nu fie influentata sau ca s nu se
introduca forte mari, de ordin superior (cum ar fi reactaumle rotor-stator la pompe
§i reactiunile 'din poli ce apar la masinile electrice rotatlve)

3) dezechilibrul rezidual al rotorului s3 aiba valori minime, pentru a se usura problema

ridicata de echilibrare;
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4) ovalizarile sa fie de asemenea mici, pentru a se micsora fortele de excitatie.

Atat echilibrarea statica cat si echilibrarea dinamica nu pot fi relizate perfect. in general cu
cat masa rotorului este mai mare, cu atat valoarea dezechilibrului rezidual admisibil este mai
mare. Standardul ISO 1940/1 descrie metode de calcularea dezechilibrului rezidual si indica va-
lori maxime admisibile ale dezechilibrului rezidual specific pentru diferite grade de calitate de
echilibrare si diferite grupe reprezentative de rotori rigizi.

Pentru identificarea prin diagnoza a unui dezechilibru se descriu in continuare unele
caracteristici ale semnalului, care in urma analizarii unui numar mare de cazuri similare,
constituie criterii originale specifice de identificarea unui astfel de defect.

Dezechilibrul constituie o problema liniara. Daca rotorul este dezechilibrat, dezechilibrul se
manifesta in cursul fiecarei rotatu oomplete de 360°, in aceeasi pozitie, respectiv la aceeasi va-
loare in grade. Semnalul de tnmp trebuie s fie sinusoidal. Dezechilibrul se evndentlaza in
spectrul de frecventa printr-o frecventa egala cu frecventa de rotatie (1xfrecvent'a de rotatie,
notat prescurtat cu 1x) Valoarea amplnudmu este proportlonala cu marimea dezechilibrului.

Exista o forta de dezechilibru atunci cand vibratiile in ambele lagare, de o parte si de cealalta
parte a masmu sunt radiale si in acelasi sens, respeduv in faza, au un semnal de tnmp sinusoidal
side frecventa egala cu 1x. Vbratule sunt radiale atunci cand apar numai in spectrul de
frecventa al vubratulor masurate pe directie radiala si sunt in faza atunci cand, la masurarea
fazelor, se constata ca valoarea acestora este aproxxmatlv egala in ambele lagare. In acest caz
dezechilibrul este static si se poate remedia printr-o echilibrare statica.

Exista un cuplu de dezechilibru in cazul in care vibratiile in ambele lagare, de o parte si de
cealaltd parte a masinii, sunt radiale si in sens contrar, au semnalul de timp sinusoidal si de
frecventa 1x. La masurarea fazelor vibratiilor radiale in cele dou3 lagare, se constata cé fazele
acestora sunt defazate intre ele cu circa 180°. Deci acesta este un caz de dezechilibru dinamic
si este necesara o echilibrare dinamica.

La rotorii dezechilibrati cu lagare in consola (ambele lagare situate de aceeasi parte a rotoru-
lui) apar pe langa vubratu radiale si vibratii axiale la frecventa de rotatie.

In practica, daca dupa masurarea vubratulor si analizarea spec(ruluu de frecvents, se
recunoaste un dezechilibru, nu se mai procedeaza la masurarea fazelor, deoarece aceasta
necesita’ opriri repetate ale masinii si aparaturé suplimentara. Astfel inainte de masurarea faze-
lor, este necesara oprirea masinii, demontarea carcasei sau a aparatoarei, marcarea unui punct
pe marginea exterioara a rotorului, considerat ca avand 0°, montarea, cu ajutorul unui dispozitiv
cu magnet, a unei celule fotoelectrice la o dustanta de cel mult 1 cm de marcaj, care transmite
semnalul electric de referinta la aparatul de miasurarea vibratiilor. Apou se pune in functiune ma-
sma respectiva si se procedeaza la masurarea vibratiilor si a ‘fazelor in fiecare lagar. Dupa
gceasta se opreste din nou masina pentru demontarea dispozitivului cu celula fotoelectrica si
montarea piesei demontate antenor dupa care se pune masina din nou in funcuune pana la
oprirea ei pentru remedierea defectului.

Renuntarea la operatia de masurarea fazelor si deci la scoaterea repetata din funcuune a
masinii este posibila, deoarece in caz de dezechilibru, fard si se mai cerceteze daci este de-
zechilibru static sau dinamic, se executa echilibrarea intr-un plan daca latimea rotorului este mai
mica decét raza rotorului si turatia acestuia este <1000 min™ 1 (aceasta, deoarece la astfel de
rotori de lungime mica, echuhbrarea intr-un plan se poate realiza suficient de corect); in celelalte
cazuri echilibrarea se executa m doua planuri sau in atatea planuri, dupa cat de complicata este
forma rotorului.

In fig. 3.2 este reprezentat semnalul de timp si spectrul de frecventa al vibratiilor unui rotor de
ventilator, avéand o turatie de 1200 min~'. Semnalul de timp are aceeasu ampldudme Si este sinu-
soidal. In spectrul de frecventa apare numai o componenta la o frecventa egala cu frecventa de
rotatie (20 Hz). In acest caz smgura cauza a vibratiilor este dezechilibrul.

F|g 3.3 reprezinta semnalul de timp si spec(rul de frecventa al vibratiilor unui rotor de ventila-
tor cu o turafie de 1770 min~". In acest caz, in spectrul de frecventa apar pe langa o compo-
nenta la frecventa de rotatie de 29,50 Hz, armonici ale acestea, precum si componente la
frecvente diferite. In acest caz rotorul in afar de dezechilibru, are Si alte’cauze de vibratii. Pen-
tru astfel de cazuri complexe, inainte de executarea operatiei de echilibrare, este necesara
identificarea celorlalte cauze de vibratii si remedierea defectelor respectlve

Daca, dupa trei incercan succesive nu se realizeaza echilibrarea, inseamna3, fie ci s-a facut o
eroare la executarea echilibrarii, fie ca problema care se incearca sa se rezolve nu este o pro-
blema de dezechilibru. Rotorii la care se constata cauze de vibratii, nu inseamna ca au in mod
automat sn o problema de dezechilibru.
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Arborele incovoiat constituie de asemenea o problema de dezechilibru. Prin echilibrarea unui
rotor, al carui arbore este incovoiat, se poate reduce intr-o oarecare masura dezechilibrul, dar
echilibrarea nu poate sa indrepte arborele. Arborele incovoiat impiedica in unele cazuri alinierea
adecvatj, iar in alte cazuri cauzeaza probleme de joc intre piese, depinzand de pozitia in care
se afla incovoierea.

Din analiza vibratiilor unui numar mare de cazuri de arbori incovoiati se memloneaza ca,
caracteristic la spectrul de frecventa al acestor vubratu este aparitia distincta a celei de a doua
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armonici a frecventei de rotatie. In fig.3.4 este reprezentat semnalul de timp si speclrul de
frecventa al v1bratulor radiale ale unui rotor de ventilator, al carui arbore prezunta o incovoiere,
situati la aproxnmatnv egala distanta de cele doua lagare de o parte side cealalta parte a rotoru-
lui. Daci arborele este suficient de incovoiat ca si cauzeze o nealiniere, atunci si spectrul de
frecventa trebuie sa contina una din indicatiile pentru nealiniere, respectiv componenta de
frecventa 2x. La arborele incovoiat in mlscare de rotatie, capatul acestuia se migca dupa o or-
bita. Prin masurarea abaterii capatului arborelui fata de axa de rotatie a acestuia se identifica
usor, dacé arborele este incovoiat.
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Fig. 3.4

Semnalul de timp al arborelui incovoiat este sinusoidal (v. fig. 3.4). Aceasta se explica prin
faptul ca in cursul unei rotatii de 360° incovoierea se evidentiaza in aceeasi pozitie.

Analizarea vibratiilor unui numar mare de cazuri de arbori mcovoxatl a condus la elaborarea

e criterii originale specifice pentru identificarea unui astfel de defect, care se mentioneaza in

continuare. La arborele la care incovoierea este situata la muloc respectiv la o distanta egala de
cele doua lagére, vibratia dominanta este cea de frecventa 1x in directie radiala. Dac} incovoie-
rea se afla aprope de unul din capetele arborelui, v:braua dominanta este de frecventa 2x, de
asemenea in directie radiald. Caracteristic la arborele incovoiat este si aparitia unor vubratu pu-
temice axiale cu componente de frecventd 1x i 2x, datoritd curbarii respecuve In alte cazur, in
afara de componentele menponate apar in spec(ru $i armonici superioare. Prin masurarea faze-
lor vibratiilor radiale si axiale in cele doua lagare, de o parte si de cealaltd parte a arborelui (cu
sau fard rotor), se confirma cu precizie daca acesta este incovoiat sau avem de a face cu un caz
de dezechilibru tipic. La arborele incovoiat vibratiile radiale sunt in faza, iar cele axiale sunt de-
fazate cu 180°.

3.3. Identificarea vibratiilor |a alinierea incorecta

Alinierea incorecta constituie 0 cauza importanta a avarierii pieselor. De exemplu, daca la
cuplarea arborelui unui motor electric de actionare cu arborele pompei sau ventilatorului actionat
nu s-a executat in prealabil o aliniere conform abaterilor de aliniere prescrise, lagarele cu cuzi-
neti sau rulmentii celor doua masini cuplate se uzeaza cu atat mai repede cu céat abaterile arbori-
lor'sunt mai mari, respecuv alinierea este mai incorecta. Astfel, din cauza unei alinieri incorecte
ciclul de functionare in bune conditii al rulmentilor masinilor mentionate se poate micsora de la
35 000 - 40 000 ore de fundtonane in cazul unei alinieri corecte, chiar pana la citeva mii de ore
de functionare, in cazul unei alinieri incorecte sau chiar la o durata de functionare mai redusa, in
functie de gravitatea nealinierii.

Aliniere incorectad poate sa existe intre diferite piese ale masinilor cu miscare de rotatie. Ca
exemple se mentioneaza alinierea incorecté a rulmentilor sau a rotilor dintate pe arbore sau
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alinierea incorecta a arborilor in cutia de viteze. Alinierea incorecta apare insa mult mai frecvent
la cuplarea rigida a doi arbori.

O cuplare se considera ca este aliniata incorect atunci cand arborele conducétor (motor) al
masinii de actionare nu este coaxial cu arborele condus al masinii actionate. Exista trei tipuri
posnbule de cuplare cu aliniere incorecta:

1) nealinieritate prin paralelism, |a care cei doi arbori nu sunt coaxiali, dar sunt paraleli

intre ei; astfel prin cuplare se creiaza o solicitare suplimentara in cuplaj;

2) nealinieritate unghiular§, 1a care axele celor doi arbori se intalnesc sub un unghi; prin
cuplare se creiaza si in acest caz o solicitare suplimentara in cuplaj;

3) nealinieritate combinat4, la care axele celor doi arbori sunt deplasate una fata de
cealalta si formeaza in acelasi tlmp si un unghi intre ele; aici prin cuplare apar de
asemenea solicitar suplnmentare in cupIaJ

Tipurile de aliniere incorectd mentionate se intalnesc la cuplaje rigide. La asamblarea a doi
arbori prin cuplare flexibila sunt eliminate consecintele nedorite ale unei alinieri incorecte, dar din
considerente tehnice si economice o astfel de cuplare nu este posibila in toate cazurile. Cu-
plajele flexibile permit transmiterea cuplului motor, dar nu intotdeauna fara vibratii nedorite. La
cuplarea rigida cu cét alinierea dintre arborele conducitor si arborele condus este mai imper-
fecta, cu atat solicitarea in cuplaj este mai mare. Aceasta solicitare este cauza nivelului ridicat al
vibratiilor.
~ Din analizarea unui numar mare de cazuri de aliniere incorecta s-a constatat ca atunci cand
existd o aliniere incorecta, in spectrul de frecventa al vibratiilor se disting primele trei ammonici
ale frecventei de rotat;e (1x, 2x si 3x). In cazul unei echilibrari perfecte (cu dezechilibru rezidual
aproape mexustent) amplntudmea corespunzatoare frecventei de rotatie in spectru este foarte re-
dusa. In cazuri severe de aliniere incorecta pot apare in spectml de frecventa al vibratiilor de
asemenea si armonici superiore ale frecventei de rotatie.

Pentru a'identifica tlpul existent de aliniere incorectd se masoara vibratiile in directie orizon-
tala, verticala si axiala, in ambele lagare ale masinii de actionare si ale masunu actlonate Apoi
se analizeaza spectrele de frecventa ale vnbratnlor masurate in cele trei dlrectu Primele trei ar-
monici ale frecventei de rotatie pot apare in specirul de frecventa al vnbratulor masurate pe o
anumita directie, dupa cum urmeaza:

a) pe dlrectle orizontala; in acest caz exista o aliniere incorecta de tip nealinieritate prin
paralehsm vertical: arborele conducator este deplasat paralel si vertical fata de arborele
condus;

b) pe directie verticala: aliniere incorecta de tip nealinieritate prin paralelism orizontal;

) pe directie axiala; in acest caz exista o aliniere incorecta de tip nealinieritate unghiulara;

i d) pe toate cele trei directii; aici alinierea incorecta este de tip combinat, deci in acest caz
exista toate cele trei tipuri de aliniere incorecta (v. aliniatele mentionate a, b, c).

Daca primele trei armonici ale frecven;el de rota_t’le sunt distincte in spectrul de frecventa al
vibratiilor, exista o aliniere incorecta, indiferent daca amplitudinile vibratiilor sunt reduse. In
general se considera ca amplrtudml reduse ale vibratiilor indica masini in buna stare de
functionare. Aceasta se confirma in ma]omatea cazurilor. Totusi exista si cazuri in care chiar la
amphtudlm mici ale vibratiilor pot apare in timp probleme seriose de vubra_tu Astfel chiar daca se
constata un caz de aliniere incorectd cu amplitudini mici ale vibratiilor, acest defect conduce la o
uzare muit mai rapida a lagarelor sau a ruimentilor respectivi, decat in cazul unei alinieri
corespunzatoare. Atunci cand valorile amplitudinilor vibratiilor au ajuns destul de ridicate pentru
a putea fi remarcate si in consecinta analizate si se constata o aliniere incorecta, uzura
cuzinetilor lagarelor saua rulmentlior este deja ‘avansata. In aceste cazuri, inainte de efectuarea
allmem trebuie inlocuite piesele uzate.

In multe cazuri defecte de aliniere incorectd raman nedetectate si neremediate pana la opri-
rea agregatului pentru inlocuirea pieselor deteriorate. De aceea pentru evitarea unei uzuri pre-
mature, se recomanda ca dupa efectuierea alinierii si punerea in functiune a agregatului, sa se
masoare vibratiile. In caz ca se constata defectiuni, ‘acestea trebuie remediate imediat, pentru a
nu se ajunge la o uzare prematura a pieselor 1 in miscare de rotatie si la o scurtare nedoritd a
ciclului de functionare al agregatelor.

Existd multe tipuri, combinatii si grade de aliniere incorectd. Semnalele obtinute pot sa varie-
ze in functie de tipul cuplajului, ‘dimensiunile si diametrul arborelui, viteza de rotatle Pentru
identificarea acestui defect, autorul lucrérii de fata, pe baza observatiilor sale, prezmta in conti-
nuare criterii originale specifice de identificarea unei alinieri incorecte.

Fig 3.5 reprezinta semnalul de timp si spectrul de frecventa al unui caz de aliniere incorecta.
Se constata urmatoarele, care fiind remarcate la mai muite cazuri similare, constituie in acelasi
timp sn criterii originale specifice de identificare pentru alinierea incorecta:
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1. Primele trei armonici ale frecventei de rotatie (1x, 2x si 3x) se disting clar in spectrul de
frecventa. Relatia dintre amplitudini poate fi fi semnificativa. Daca amplitudinea celei de a
doua armonici éste mai mare decat prima si a treia armonica, arborele poate fi incovoiat.

2. Semnalul de timp contine o crestere raplda a amplitudinii pe o parte si doud varfuri in
directie pozitiva pe cealaltd parte a fiecarei perioade. In timpul rotatiei, cuplajul se
incovoaie si apoi revine in pozitia neincovoiata, o data in timpul fi jecarei rotatii complete.
Cand cuplajul se incovoaie sunt generate trei varfuri. Cand cuplajul revine in pozitia
neincovoiata este generata cresterea brusca a amplitudinii, mentionatad mai inainte.

3. Semnalul de timp este trunchiat si este in faza, dar poate fi si defazat.

4. Duratele fiecarei jumatati de rotatne nu pot fi egale intre ele. ‘Aceasta se explica prin
faptul ca viteza de rotatle a masmu descreste cand cuplajul se incovoaie si creste cand
cuplajul revine in pozma neincovoiata.
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; Fig. 3.5

3.4. |dentificarea vibrgtﬂor la insuficienta strangere sau slabire a imbinarilor mecanice

Insuficienta strangere sau slabire a imbinarilor mecanice ale ma,sinilor poate sa aiba loc sub
diferite forme in functie de tipul slabirii, marimea jocului, precum si cauzele de vibratii care se
suprapun, ca de exemplu dezechilibrul, alinierea incorecta, rulmentl defecti etc.

In continuare se descrie un prim caz, care nu prezinta in spectml de frewema indicatii tipice
unei insuficiente strangeri sau slabir a imbinarilor mecanice, dar totusi prezmta o astfel de de-
fectiune.

Ma]ontatea agregatelor, compuse dintr-o masina de actionare (motor) si 0 masina actionata
(pomp3, ventilator etc.), sunt montate pe fundament prin intermediul unei plaa metalice sau unui
cadru executat din profile metalice. Intre placa metalica sau cadrul metalic si fundament sunt
montate in cele mai multe cazuri si amortizoare tampon. Pe fundatie este montata placa sau
cadrul metalic cu ajutorul unor buloane iar pe placa sau pe cadru se fixeaza cu suruburi cele
doua masini ale agregatului. La deteriorarea fundatiei sau insuficienta strangere sau slabirea
buloanelor dintre fundatie si constructia intermediara apar in spectrul de frecventa al vibratiilor
mas:umlor agregatului o amplrtudme ridicata la frecventa de rotatie (1x). Deoarece aceasta ar
indica un dezechilibru, inainte de a se executa o ecmllbrare este necesar mai intai si se com-
pare valorile vibratiilor radiale verticale cu cele ale vnbragulor radiale orizontale Sl apoi sa se com-
pare fazele acestor vibratii. In cazul insuficientei strangeri a buloanelor de fundatne valorile vi-
bratiilor radiale verticale sunt visibil mai mari decat valorile vibratiilor radiale orizontale,
masurate in acelasi punct. Prin analizarea fazelor vibratiilor vemcale masurate pe aceeasi parte
a agregatului (din slanga sau dreapta), pe fundament, pe placa intermediara sau pe cadrul
intermediar si pe piciorul masgnu de pe partea respectivd, se poate determina mai exact daca
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cresterea aplitudinii se datoreste unui dezechilibru sau unei strangeri insuficiente a buloanelor
fundatnen Daca valorile masurate ale fazelor, in pozitiile mentionate, sunt defazate intre ele cu
aproximativ 180°, inseamni ca cresterea amphtudlnn la frecventa 1x este cauzata de strangerea
insuficienta a buloanelor fundatiei, deoarece din cauza acestui defect vibratiile nu se pot
reproduce identic la fiecare rotatle Insuficienta strangere a buloanelor de fundatu nu constituie
un caz des intalnit in practica si nu constituie un caz tipic de strangerea insufi cientd sau slibirea
imbinarilor mecanice.

Cazuri tipice de insuficienta stréngere sau sl&birea imbin&rilor mecanice se intalnesc des in
practica la suruburile de fixare a piciorelor masinilor, la suruburile de fixare a carcaselor lagare-
lor pe supom etc. In toate aceste cazuri se constata, in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale,
cresterea ampl:tudmu corspunzatoare frecventei de rotatie si a armonicelor ei, ca in fi ig. 3.6. In
aceast fi igurd este reprezentat semnalul de tlmp Si spectrul de frecventa al vibratiilor verticale,
masurate pe carcasa lagarului unui ventilator cu o turatie de 1780 mln‘1 la care, prin functio-
nare, s-a slabit un surub de fixare a carcasei lagarului de suport. Prezenta in spectml de '
frecventa a unei amplrtudnm ridicate la frecventa de rotatie de 29,67 Hz ne-ar tenta sa incercam
s3 reducem vibratiile prin echilibrare. In acest caz o astfel de operatie nu poate conduce la suc-
ces. Cu cét slébirea, respectiv jocul imbinarii, este mai mare, cu atat amplitudinile armonicilor
cresc, iar amplitudinea corspunzatoare frecventei de rotatie si valoarea nivelului global efectiv
(RMS) al vibratiilor pot sa descreasca.
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Un stadiu mai avansat de sl&birea imbindrilor mecanice se constata prin aparitia in spectrul
de frecventa al vibratiilor radiale ale masinii a unor linii spectrale (amplitudini) la valori
fracttonale ale frecventea de rotatie. Deci pot apare linii spectrale la valori egale cu 1/2, 1/3, 1/4
din frecventa de notahe depmzand de lnpul si gradul de slabire al imbinarii. Frecventa fractionala
este generata atunci cand rotorul se misca neuniform la fiecare rotatie x. Un astfel de exemplu
este ilustrat in fig. 3.7. In acest caz surubul de fixare al carcasei lagamluu aceluiasi ventilator cu
turatia de 1780 min~", prezentat in paragraful anterior, a fost slabit cu circa 11/2- 2 rotatii.
Datorit acestei slabnn efectuate in continuare, la fiecare a doua rotatie apare 0 deplasare
unghiularé suplimentara mica, ca un fel de impuls, care determina apanpa in spectrul de
frecventa a unei amplitudini la frecventa de 1/2 din frecventa de rotatie, ca in fig. 3.7. Acest
fenomen este ilustrat §| la semnalul de timp din fig. 3.7, unde se observa ca, la fiecare a doua
rotatie, valoarea amplitudinii este mai mare decat la rotatia anterioara.

La sl&birea fixarii inelului interior al unui rulment pe arbore tipul de semnal generat depinde
de tipul transmisiei cuplului motor de fa motorul electric la masina actionata. Daca inelul interior
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al rulmentului nu este fix pe arborele motorului electric de actionare, iar acesta transmite cuplul
motor la masina actionata (de ex. ventilator) prin curele trapezoudale in spectrele de frecventa
ale vubratulor radiale ale celor doud masini, masurate pe carcasele lagarelor cu rulmenti ale
acestora apare o amplitudine mare la frewenta de rotatie a arborelui, ca in cazul unui dezechi-
libru (v. fig. 3.2). Totusi semnalul de timp este 'distorsionat intr-un anumit fel sn nu arata ca cel
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din fig. 3.2. Astfel amplitudinea semnalului de timp poate sa varieze, sa fie trunchiata, sa contma
armonici, sa contlna batai sau durata sa difere la fiecare jumatate de perioada.
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La cuplarea directa a celor doua masini, daca inelul interior al ruimentului, nefiind perfect fix
pe arbore se roteste pe acesta ori cat de putin, spectrele de frecventa ale vibratiilor radiale,
masurate pe carcasele lagarelor masinilor, pot contine o linie spectrala la frecventa de rotatie a
arborelui §| o alta linie spectrala de amplnudme putln mai redusa. Frecventa la care apare finia
spectrala mai redusa este chiar frecventa de rotatle a inelului interior al rulmentului. Diferenta
dintre valorile frecventelor celor doua finii spec(rale mentionate indica frecventa de rotatie
relativa a inelului interior al rulmentului fata de arbore, cain fi 9. 3.8, pentru cazul unui motor
electric de 115 kW, cuplat direct cu o pompa centrifuga pentru apa de racire. Semnalul de timp
contme batai, cauzate de cele doua frecvente care sunt pe rand in faza apoi defazate, una fata
de cealalta.

Din analiza unui mare numar de cazuri de slabirea fixani inelului exterior al rulmentului in
carcasa lagarului, s-a constatat ca in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale, masurate pe
carcasele lagarelor celor doua masini cuplate, apare distinct sn armonica a patra (4x) a frecventei
de rotatie. In fig. 3.9 este prezentat semnalul de timp si spec(rul de frecventa al vibratiilor radiale
ale unui motor electric de 5 kW cu frecventa de rotatne de 29,6 Hz, in functnune necuplat la care
inelul exterior al unui rulment nu era fix in carcasa Iagarulun respectiv. Nivelul global masurat al
vibratiilor acestui motor era de numai 2,5 mmys si totusi exista o problema serioasa de vibratii. In
spectrul de frecventa din fig. 3.9 se distinge clar 0 linie spectrala la a 4-a armonica a frecventeu
de rotatie, dar in spectru sunt prezeme si linii spectrale la a 2-a doua si a 3-a armonica a
_fnecventel de rotatie. Aceste armonici, in mod normal, nu trebuie sa apara in spectrul de
frecventa decat numai cand motorul are defectul mentionat. Stabilirea diagnozei in cazul slabi-
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rii fixani inelului exterior al unui rulment in carcasa lagérului trebuie facuta cu mare atentie,
deoarece si la vibratiile radiale ale altor masini poate apare in spectrul de frecventa al acestora
armonica a patra a frecventel de rotatie, fara sa existe defectul mentionat. Astfel daca o pompa
centrifugala sau un ventilator are patru palete montate pe rotor, in spectrul de frecventa al vibra-
tiilor radiale ale pompei sau ale ventilatorului apare de asemenea armonica a patra a frecventel
de rotatie, care reprezina frecventa de trecere a paletei. Armonica a patra poate apare si in
spectrul de frecventa al vibratiilor radiale ale unui vaLt de presiune cu patru portiuni cu prof' il mai
inalt etc. Smgura cale de a determina daca intradevar exista o slabire a fixarii inelului exterior al
rulmentului in carcasa este de a masura fazele si a analiza relatia dintre faza celei de a patra
armonici a frecventei de rotatie (4x) si faza frecventel de rotatJe (1x). Daca faza ammonicii a
patra este in faza cu faza frecventei de rotatie sau se mentin intr-o relaye constanta, inseamna
ca fixarea inelului exterior al rulmentului in carcasa nu este slabita.

Alte indicatii de duagnoza pentru confirmarea existentei unui defect de siabirea inelului exte-
rior al unui rulment in carcasa lagarului sau a unui defect de siabirea inelului interior al unui rul-
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ment pe arbore se obtin prin calcularea si analizarea frecventei caracteristice a inelului exterior,
a inelului interior sia frecventex de rotatie a corpului de rutaré (bila, rola, butoias) a rulmentului.
Calcularea frecven;elor caracteristice ale componentelor rulmentului se executa pe baza relatii-

lor geometrice si cinematice ale rulmentului, in functie de frecventa de rotatie a arborelui (v. cap.

3.8). Frewent‘ele caracteristice mentionate ale rulmentului sunt determinate de frecventa de
rotatie relativa dintre inelul interior §| inelul exterior. Daca inelul interior se roteste pe arbore sau
fixarea inelului exterior in carcasi este slabit, frecventele caracteristice ale acestor compo-
nente, care apar in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale ale lagarului cu rulmenti, au valori
mai mici decét cele rezultate din calcul’ Aici trebuie acordati o atentie deosebita la anahzarea
rezultatelor si la tragerea concluziilor, deoarece daca unghiul de contact dintre corpul de rulare si
inel creste, frecventa de rostogolire a corpului de rulare pe inelul interior descregste. Astfel prin
analizarea corecti a frecventelor caracteristice ale oomponentelor rulmentului se pot identifica
de asemenea rulmenti care nu sunt bine fi xap in carcasa sau pe arbore.

Uttimul stadiu de sl&birea imbingrilor mecanice se constati adesea prin zgomot. Zgomotul
poate fi de de banda larga de frecventa ca de exemplu "zgomot alb" sau de banda mgusta ca
de exemplu "zgomot roz". In acest caz rotorul se roteste de o maniera neprevazuta si in spectrul
de frecventa al vibratiilor sale apar toate frecventele posublle cain fig. 3.10. In aceastd figura
este reprezemat spectml de frecventa al wbratulor unui rotor de ventilator, actionat de un motor
electric de 5 kW, la care suruburile de fixare a carcaselor lagarelor ventilatorului erau vizibil
slabite. Din cauza acestei slabiri excesive ventilatorul producea si zgomot. Un astfel de spec-

/s Peak Lin

5.0
4.0
3.0
2.0
)
,i
&A
e Mw 1 .
Q. 100. 00 HZGG 00 3Q00.00 40Q.@0 509. 00
z
Fig. 3.10

tru de frecventla apare numai la masini, care prezintd slabiri excesive ale imbinarilor mecanice
sau la pompe cu cavitatie. Daca la 0 pompa apare fenomenul de cavitatie, in spectrul de
frecventa al vibratiilor acestei pompe se observa un zgomot de banda larga evidentiat prin
departarea curbei din spectru de axa frecventelor, iar deasupra curbei apare frecventa
caracteristica de trecere a paletelor. Cavrtagla este caracterizata sn prin alte indicatii de diagnoza,
care vor fi prezentate in cap. 3.11.

Daca o masina incepe sa functioneze cu zgomot, inseamna ca aceasta se va deteriora intr-
un interval de timp scurt (ore, zile, saptamani), dar nu luni sau ani.

Diagnosticarea strangerii insuficiente sau a sl&birii imbinarilor mecanice cu cat este facuta mai
din timp, cu atat diagnoza este mai exacta. Cu cat aceasta se efectuiaza mai tarziu, cu atat
diagnoza este mai generala si mai putin precisa. Astfel cu cat mai devreme sunt analizate de-
fecte incipiente, ca de exemplu strangerea insuficientad a imbinarilor mecanice, aliniere inco-
recta, rulmentl defecti etc., cu atat diagnosticarea acestora este mai exacta. In stadii avansate
de defectare, cand apare si un zgomot de banda larga, chiar daca prin diagnoza s-ar stabili ca
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defect o strangere insuficientd a imbinarilor mecanice, pot de fapt sa existe si alte defecte, ca de
exemplu arbore incovoiat, aliniere incorecta sau ruimenti defecti, ale caror frecvente specifice nu
pot fi observate in spectrul de frecventa, din cauza mascarii lor de cétre frecventele multiple
existente in acest spectru. Printr-o diagnoza exacta se identifica intotdeauna cea mai serioasa
cauza de vibratii, care adesea este o strangere insuficienta a imbinarilor mecanice.

3.5. Identificarea frecvent‘elor de rezonanta

Rezonanta are loc atunci cand frecventa unei forte de excitatie, aplicata unui sistem, se acor-
dacuo frecventa proprie a sistemului, cauzand o amphﬁcare mare a vnbratulor sistemului.
Aceasta ampluﬁcare depinde de amortizarea sistemului.

Frecventele proprii pot fi excitate de o osc:latlle ammonica daca aceasta are suficienta energie
s3 excite sistemul si daca frecventa de excutatne a acesteia are o valoare cuprinsa in banda de
frecvem,a dintre cele dou3 puncte de putere Jumatate ale frecventei proprii a sistemului.

In fig. 3.11 este prezentata schematic curba de raspuns X(w) a unui oscilator liniar cu pulsa-
gia proprie w,, cu indicarea puncteior de putere jumatate la pulsatiile w, respectiv w, ; punctele
de putere jumatate au amplitudinea redusa la 1/ J2 din valoarea ei maxima, respectiv X,,, /Jf
[sau punctele a caror amplitudine este mai mica cu 3 dB decét valoarea ei maxima, conform

relatiei 20log,o (1/ fi)] Latimea benzii de frewent.é dintre punctele de putere jumatate este no-
tatd cu Aw si se calculeaza cu relatia Aw =w, —w4 [164].

L

[X(w )I punct de putere jumatate

Fig. 3.11

Amortizarea sistemului poate fi determinata cu ajutorul factorului Q, denumit in electrotehnica
si factor de calitate, dat de relagia:

1
= 3.4
°=25 e

unde D este factorul de amortizare al lui Lehr [v. relatia 1.36, pag. 15] si este raportul dintre coe-
ficientul de amortizare véscoasa c si coeficientul de amortizare critic c...

Amortizarea aproximativa a sistemului poate fi determinata cu ajutorul punctelor de putere
jumatate (v. fig. 3.11)[164], deoarece

=¥n (3.5)
Aw
respectiv
20 =2 36)
w

n
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relatie valabila pentru D <0,1.

Rezonanta se recunoaste prin amphf icarea mare a amplitudinii si schimbarea unghiului de
faza al vubratulor Astfel la' rezonanta, in punctul in care frecventa de excitatie coincide cu
frecventa de' rezonania, se observi o schimbare a fazei cu 90° 5| valorea acestei variatii se
apropie ‘de 180° cand masina a trecut prin rezonanta (deplnzand de amortizarea s«stemuluu)

Frecventele de rezonanta pot fi determinate pe trei cai:

1. Prin calcul, cu ajutorul analizei modale respectiv a unor programe pe calculator. Un astfel
de program este, de exemplu, programul american "Resonance and Deflection Calculator
Program®. Frecventele de rezonanta calculate nu sunt exacte, dar valorile lor sunt foarte
apropiate de cele reale.

2. Prin test practic cu ajutorul unui ciocan pn'n impact. La acest test se loveste arborele unui
rotor cu un ciocan (v. fig. 1.2, pag. 3) §| in acelasi timp se masoard raspunsul la impact al
sistemului. Prin analizarea datelor obtinute se determina deobicei prima frecventa de
rezonanta.

3. Prin analizarea datelor vibratiilor masurate in timpul demararii sau a scoaterii din
funquonare a masinii respecuve la masinile care funqloneaza in regim stationar cu o
turatie mai mare decat turatia sau turatule critice.

In fig. 3.12, a si b, se prezinta 'diagrama elongatiei si diagrama fazei vibratiilor arborelui tur-
bogeneratorului Centralei nucleare Leibstadt (1 100 MW) masurate, in timpul demararii, in planul
de masurare 2B, in partea dreapta a turbinei (v. fig. 2.40, pag. 78); diagramele prezentate au
fost inregistrate cu sistemul de monitorizarea vibratiilor Vibro-View ABB descris in cap. 2.3 (v.
pag. 76). Diagramele din fig. 3.12, a, sunt identice cu cele din fig. 3.12, b, cu singura deosebire
ca in diagramele din fig. 3.12, a, este marcata cu cursorul turatia la 720 min™", iar in cele din fig.
3.12, b, este marcata o a doua turatie la 2454 min~"., Turatia de functionare in regim stationar a
turbogeneratorului este de 3000 min™".

In diagrama elongatiei din fig. 3.12, a, se observa ca la turatia de 720 min™" elongatia este de
circa patru ori mai mare decat cea la turatie de reglm de 3000 mm'1 In diagrama corespun-
zatoare a fazei se observa la turatia de 720 min~" o schimbare a fazei cu arca 90°. Ambele
caracteristici, respectiv cresterea mare a elongatiei la turatia de 720 min~ ' cu schimbarea con-
comitenta a fazei cu 90°, confirm c3 la aceasta tural:e existd un fenomen de rezonanta deci
turatia de 720 min~ ! este prima turatie critica.

In diagrama elongatiei din fig. 3.12, b, la turagia de 2454 min~"' se observa de asemenea o
crestere a elongatiei de circa trei ori fata de elongatia la regim stationar. In diagrama din partea
de sus a acestei figuri se observa mai clar schimbarea fazei, deoarece curba de raspuns fiind
mai aplatizaté punctele de putere jumatate sunt mai depértate unul de celalalt. Astfel la incepu-
tul curbei de raspuns valoarea fazei este de circa 24°, in punctul in care frecventa de excitatie
coincide cu frecventa propne respectiv la turatia de 2454 min~', faza are valoarea de 114°, ia
la terminarea curbei de raspuns faza are valoarea de circa 204°. Deci de la inceputul pana la
sfarsitul curbei de raspuns valoarea fazei variaza cu 180°, caracteristica cu care se identifica un
fenomen de rezonama Cresterea mare a elongatiei si variatia caracteristica a valorii fazei in
jurul turatiei de 2454 min~ oonf rma c3a aceasta turatue este de asemenea o tumtne critic3, deci a
doua turatne critica.

La demararea turbogeneratorului dupa revizie, deci in stare rece, turatia nu poate fi marita
continuu pana la turatia de regim, deoarece astfel sistemul nu ar avea tnmp sa se incalzeasca
uniform §| s-ar produce incovoieri cu avarier grave. De aceea la demararea turogeneratorului, in
stare rece, marirea turatiei se executa in trepte, pentru a da posibilitate intregului sistem (lagare,
arbori, roton, staton) sa atmga uniform temperaturile de regim, sa se asigure o ungere core-
spunzatoare si sa se evite astfel eventuale deteriorédri. Pentru aceasta treptele de turatie inter-
mediar3, la care turatia arborelui turbogeneratorului se mentine constanta o anumita penoada de
timp pentru atmgerea temperaturilor respective, trebuie astfel alese pentru a nu coincide cu una
din turatiile critice. Pentru tubogeneratorul mentionat, aceste trepte de turatie intermediara sunt
urmatoarele 600 min~" timp de circa 1/2 h Si 2000 min~' de asemenea tlmp de circa 1/2 h. S-a
ales prima treapa la turatia de 600 min~", deoarece in alte planuri de masurare a vibratiilor
arborelui turbogeneratorului s-au constatat turatii critice in jurul turatiei de 500 min~". Desigur
marirea turatiei de la treapta intermediara de turatie mica de 600 min~' pan3 la treapta interme-
diara de turatie mare de 2000 min~', respectiv pana la turatia de regim de 3000 min~', nu se
continua decit daca temperaturile lagarelor si ale celoralte’ organe ale sistemului la turatule
mentionate au fost atinse.
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Fig. 3.12

In general, dacd in cursul functionérii in regim stationar a unei masini cu piese in miscare de
rotatie se constata ca frecventa de rotatje. din diferite cauze, este foarte apropiata de o frecven'té
proprie a sistemului §i poate sa conduca la rezonanta, este necesar sa se modifice frecventa
proprie respectiva pnntr-una din metodele cunoscute ale analizei modale (modificarea n'giditégii,
a masei etc.). Prin modificarea frecventei de rotatie este de asemenea posibila evitarea unei zo-
ne de rezonant'é, dar in majoritatea cazurilor aceasta nu poate fi realizata din motive tehnice.
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3.6. Identificarea vibratiilor |a frecare, vibratii cu impulsun

La frecarea a doua suprafete in contact cu degajare de caldura zgomotul generat, respectiv
vibratiile generate, sunt de band larga.

O'forma de frecare intalnita in activitatea de monitorizarea vibratiilor este frecarea rotorului.
Cand piese in miscare de rotatie lovesc putemic piese fixe, o datd sau de mai multe ori in timpul
fiecarei rotatii, spectrele vubratnlor radiale ale acestora sunt similare cu cele existente la insu-
ficienta strangere sau slbirea imbinirilor mecanice (v. cap. 3.4). Cand la fiecare rotatie are loc
o atingere sau un impact este generat adesea si un impuls. Valoarea inversa a perioadei dintre
impulsuri este frecventa de rotatie.

O frecare poate astfel avea loc la multiplii ai frecventei de rota}ie De exemplu, daca fiecare
paleta a unui rotor in miscare de rotatae atinge/loveste o alta piesa, v:brc!’tnle generate vor avea
frecventa de trecere a paletelor care'este egala cu produsul dintre numarul de palete de pe rotor
si frecventa de rotaye a rotorului. Linia spectrala la frecventa de trecere a paletelor poate avea
benzi laterale de frecventa, depinzand de caracteristicile semnalului de timp. Daca semnalul de
timp contine impulsuri, amplitudini si/sau frecvente de modulatie, benzi laterale vor fi prezente in
spectru.

Frecarea, produsa prin atingerea/lovirea unei piese fixe de catre o piesa in miscare de rotatle
se ewdemlaza in spectrul de frecventa al unor astfel de vibratii printr-o serie de finii spectrale.’
Diferenta dintre frecventele a doua linii spectrale alaturate este egala cu frecventa de rotatie a
piesei in rotatie. Linia spearala care are cea mai mare amplitudine, poate avea ‘de aseménea
frecventa ega!a cu produsul dintre numarul de atingeri/loviri intr-o perioada si frecventa de rota-
tie sau 0 frewema proprie excitata. In fig. 3.13 este reprezentat semnalul de timp si spectrul de
frecvema ale vnbratnlor radiale ale unui ventilator de racire al unui motor. Rotorul ventilatorului
are 19 palete si frewenta de rotatie de 20 Hz. Fiecare paleta atinge rama ventilatorului in timpul
unei rotatii oomplete a rotorului. In acest caz linia spectrala ar trebui sa fie la 380 Hz, dar, dupa
cum se vede in fig. 3.13, ea se afld la 372,5 Hz, care este o frecventa proprie/rezonanta a siste-
mului. Diferenta dintre frecventele a doua linii spectrale alaturate este chiar frecventa de rotatie

a rotorului. Daca apar in spectru doua serii de linii spectrale, inseamna ca doua frecvente prdpm
au fost excitate.
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Un impuls este cauzat de o atingere sau un impact. Caracteristicile unui impuls, care pot fi
masurate si care prezinta interes in acest capitol, sunt urmatoarele: periodicitatea (numarul total
al repetitiilor impulsurilor in timpul unei periode); amplitudinea; durata de amortizare.

Numarul total al repetitiilor indica cat de des are loc un impuls. Daci in timpul unei perioade
are loc un singur impuls, frecventa acestora este egala cu frecventa de rotatie. Cand are loc mai
mult de un impuls la fiecare perioada, impulsurile pot apare aleator in domeniul de timp.
Spectrul de frewenta va contine o serie de linii spectrale §| diferenta dintre frecventele a doua
linii spectrale aldturate va fi de asemenea egala cu frecventa de miatle Daca dou3 impulsuri au
locin tlmpul unei rotatii, fiecare a doua linie spectrala va avea amplltudmea mai mare, asa cum
se vede in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale ale ventilatorului din fig. 3.14. Daca patru
impulsuri au loc la fiecare rotatue fiecare a patra linie spectrala va avea amplitudinea mai mare
s.a.m. d.
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. Impulsuri pot avea loc si la alte frecvente, ca de exemplu la frecventa de rostogolire a bilelor
unui rulment pe inelul interior sau exterior al acestuia, la frecventa de angrenare adoud roti din-
tate etc.

Impulsuri pot avea loc si aleator. Cand au loc impulsuri aleatore, in spectrul de frecventa apar
vibratii de banda larga, puesa in rotatie fuleaza si produce zgomot; in acest caz avarierea este
iminenta.

Ampmudmea impulsurilor depinde de intensitatea acestora, de rezonanta, de amortizarea si
de incarcarea sistemului. Amplitudinea impulsurilor in domeniul de timp poate fi foarte mica sau
foarte mare, depinzand de caracteristicile mentionate. In domeniul de frecventa, liniile spectrale
pot fi de amplitudine foarte joasa pana la o valoare invisibila din cauza enelguel reduse sau a lip-
sei de energie intre impulsuri. Din aceasta cauza, impulsurile sunt adesea |gnorate daca dome-
niul de timp nu este analizat. Daca se presupun impulsuri, este necesara masurarea vibratiilor cu
un accelerometru, care poate capta mai bine impuilsurile si trebuie efectuata sn o analiz a sem-
nalelor de timp.

Un impuls poate fi "gol” numit si "vid", ceea ce inseamnd ca nu contine nici o frecventa. Un
impuls "gol” are loc cand o frecventa proprie nu este excitata. In acest caz frecventa fundamen-
tala (prima armonic3) in spectrul de frecventa va avea o amplitudine foarte redus3 sau chiar in-
visibila. Aici armonica a doua, a treia, a patra, a cincia etc., poate avea o amplitudine mai ridi-
cata, ca de exemplu in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale ale unui ventilator, al carui rotor
are o frecventa de rotatie de 19,67 Hz, din fig. 3.15. baca impactul excita o frecventa propne
impulsul contine frecventa excitata si in spectrul de frecventa apar o serie de linii spectrale in ju-
rul frecventei excitate (v fig. 3.13). Amplitudinea poate fi foarte mica, daca semnalul este amor-
tizat, deoarece in acest caz energia este mica sau nu exista deloc energie intre impulsuri.

BUPT



-100 -

s Peak Lin

S.8 T T
a.a : :
P T O 7 S S SO T WU O W O S SO O S
ol il kil il
1@ AT \
-3.e B 2 .
-s.e T ] - T T
a.e 1@Q.Q0 2@0.8a 300.60 40@0.Q0 Sea.aa
Sekunden
ne/s Peak Lin
S.e : : g
a.e : : :
S A
i & B
E. [ [}
s i L
o a ‘ ; '
83.00 12@.QG43 160G.Q@Q 2Q4.e9
Hz
Fig. 3.15

De indata ce parametrii impulsurilor au fost determinati, in anumite cazuri poate fi dificil de
identificat defectul respectiv. Aceasta, deoarece mai multe defecte pot cauza impulsuri la
frecventa de rotatie. In continuare se mentioneaz4, ca exemple, cateva defecte care cauzeaza
vibratii cu impulsuri:

- cand cele doua jumatati ale unui cuplaj nu sunt perfect aliniate si se lovesc intre ele o

data la fiecare rotatie;

- strangeri insuficiente sau slabiri ale imbinarilor lagarelor;

- o fisura de-alungul circonferintei unei role;

- rulment cu un inel interior fisurat;

- - un dinte rupt, fisurat sau stirbit al unei rofi dintate;
} - o fanta prin care iese abur;

- capace de canale insuficient strase sau slabite etc.

De aceea in cazul aparitiei de vibratii cu impulsuri, trebuie analizate cu atentie caracteristicile
semnalului de timp si ale liniilor spectrale in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale si axiale,
precum si valorile corespunzatoare ale unghiurilor de faza. Astfel se pot identifica corect cauzele
vibratiilor, se poate efectua o diagnoza exacta a defectelor si o estimare cat mai reala a gravitatii
acestora, in vederea prevenirii unor avarii grave.

3.7. Cauzele si identificarea vibratiilor la lagare cu alunecare

Cauzele vibratiilor lagarelor cu alunecare, in afara de frecarea, care a fost tratata in subcapi-
tolul anterior, sunt vartejul sau turbionul! de lubrifiant (in I. engleza "oil whirl™) si galopul de rezo-
nanta (in |. engleza "oil whip").

Vartejul de lubrifiant este un fenomen, care apare la anumite lagare cu alunecare cu o in-
carcare ugoara. Acesta este cauzat atunci cand componenta rotitoare impinge filmul de lubrifiant
in sus i in fata fusului arborelui. In acest caz, fusul tinde sa se rostogoleasca peste frontul filmu-
lui de lubrifiant si executa o miscare suplimentaré sub forma de vartej in directia de rotatie, in
timp ce se roteste in jurul axei sale cu frecventa de rotatie.

La o incarcare F a lagarului cu alunecare, de valoare mica, presiunea filmuiui de lubrifiant
este neinsemnata si centrul de masa al fusului ramane apropiat de centrul lagarului, excentricita-
tea e fiind foarte mica in comparatie cu jocul radial ¢, asa cum se vede in fig. 3.16 a, in care
O, este centrul lagarului, O, - centrul fusului, L - lungimea lagarului, R - raza fusului, @ -

viteza unghiulara a fusului, » - viteza de rotatie a centrului fusului, ¢ - unghi de deplasare.
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Ix(a)

_-~" Vartej de| Gaiop de
ubrifiant| coor

b)
Fig. 3.16

1 Debitul de lubrifiant (intre fus si lagar) in spre si din spre spatiul convergent al jocului fusului,
Q, si Q.,, se calculeaza cu urmatoarele relatii, cunoscute din teoria mecanicii fluidelor [49]:

Q, =%LRO (c+e)

3.7

Q, =%LRO (c-e).

Deoarece presiunea dezvoltata in filmul de lubrifiant al lagarului cu incarcare mica este nein-
semnata, un vartej mic de viteza redusa este indus pentru echilibrarea curentilor in spre si din
spre spatiul jocului fusului. Fusul este impins din pozitia lui stationara de forta ev; echilibrul cu-
rentilor este dat de relatia urmatoare:

Q,=Q, +2LRer (3.8)

Inlocuind relatiile (3.7) in relatia (3.8) se obtine:

v =§ Q. 3.9)
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Deci fusul se roteste, sub forma unui vartej in sensul de rotatie al fusului, cu o viteza unghiulara
egala cu 1umatatea vitezei unghiulare a fusului, pentru a mentme echilibrul lubrifiantului; acest
fenomen este cunoscut sub numele de vartej de lubrifiant. In pracuca frecventa vartejului de lu-
brifiant £, in lagarele cu alunecare este mai mica decat jumatatea frecventei de rotatie a fusului
f,. respectiv f, =(0,42---0,48)f, . Valoarea frecventei vibratiilor cauzate de vartejul de lubrifiant
este data de viteza medie a lubrifiantului, cu o oarecare alunecare.

La un rotor flexibil, instabilitatea cauzata de vartejul de lubrifiant cauzeaza vibratii excesive,
datorita conditiilor de rezonanta generate de viteza de rotatie a rotorului, cand valoarea acesteia
este mai mare decat prima viteza critica Q. acest fenomen este cunoscut sub numele de galop
de rezonanta. Limita de instabilitate este la circa 20, si galopul de rezonanta are loc atunci
cand viteza unghiulara a rotorului, respectiv a fusului, @ , atinge valoarea egala cu 2Q ,, asa
cum se vede in fig. 3.16 b, rotorul vibrand foarte putemic cu frecventa si modul corespunzétor
primei viteze unghiulare critice, chiar daca viteza de rotatie creste in'continuare. In fi ig.3.16 bs-
a notat cu |X Q )| elongatia vibratiei. In acest caz frecvema vubratulor este mai mica decat
frecventa de rotatle aceste vibratii se numesc de cétre unii cercetatori _§| vartej subsincronic.

In fi g 3.17 sunt prezentate semnalul de timp si spectrul de frecventa al vibratiilor radiale ale
unei turbine, in ale carei Iagare cu alunecare are loc un vartej de lubrifiant. Aceast3 turbina cu
abur actioneaza o pompa de racire cu apa a izolatiei reactorului nuclear, puterea pompei fiind de
610 kW. Turbina are o frecventa de rotatie de 93 Hz si vubratnle cauzate de vartejul de lubrifiant
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au frecventa de 43 Hz. La majoritatea masinilor la care au loc vartejuri de lubrifiant poate fi auzit
un zgomot ‘asemanitor unor ciocanituri. Acest tip de zgomot este generat din cauza ca vartejul
de lubrifiant nu are loc in mod continuu. Astfel fusul arborelui executa cateva vartejuri, apoi se
roteste fara vanejun si dupa citeva rotatii executd din nou cateva vartejuri. Aceasta miscare in-
termitenta poate sa p'roduca un zgomot asemanator unor ciocnituri. Perioada de timp dintre
punctele 1 si 2 din diagrama semnalului de timp din fig. 3.17 este de 0,02325 s sau

43 Hz, care'indici un vartej de lubrifiant; fnecven}a acestuia de 43 Hz reprezinta 46,24 %

din valoarea frecventei de rotatie a turbinei. Perioada de timp dintre punctele 3 si 4 este de
0,01075 s sau 93 Hz care este frecventa de rotatie a turbinei. Perioada de timp 'dintre punctele §
si 6 este de 0,1428 s sau 7 Hz. In spectrul de frecvent'a se vede o linie spectrala la 50 Hz, res-
pecllv 43 Hz + 7 Hz. La aceasta frecventa avem valoarea maxima a vartejului de lubrifiant, care
reprezinta banda laterala de frecventa dé 7 Hz din dreapta frecventei propriu- zise a vartejului. In
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spectrul mentionat se observa si o linie spectrala la 36 Hz, respectiv 43 Hz - 7 Hz, care indica
banda laterala de frecventa din stanga frecventei vartejului de lubrifiant.

Linia spectrala la frecventa de rotatie a turbinei de 93 Hz are de asemenea benzi laterale de
frecventd de 7 Hz, indicate de liniile spectrale la 100 Hz si 86 Hz. O alta linie spectrala apare la
136 Hz, adici la 43 Hz + 93 Hz, care este suma dintre frecventa vartejului de lubrufiant si
frecvenga de rotatie a turbinei. Frecventa de 136 Hz are de asemenea benzi laterale la plus si
minus 7 Hz, marcate pnn liniile spectrale la 143 Hz si 129 Hz.

Trebuie remarcat ca linia spectrala la 50 Hz, care indic o band3 lateral de frecventad a
frecventei vartejului de lubrifiant, are o amplitudine mai mare decat cea la frecventa discreta de
43 Hz. Amplnudmea liniei spectrale a unei benzi laterale de frecventa nu poate f mai mare decat
benzii laterale coincide cu o frecventa de rezonanga sau conpne mai multa energie decat
frecventa discreta.

Lagarele cu alunecare, care prezinta fenomene de vartej de lubrifiant si galop de rezonanta,
trebuie reproiectate, pentru eliminarea unor astfel de fenomene periculoase in functionarea ma-

inilor.
? Exista ins si masuri temporare, care pot fi luate numai ca masuri de urgenta si pe un interval
scurt de timp pentru reducerea fenomenelor distructive mentionate. Ca masura temporara se
mentloneaza schimbarea vascozitatii lubrifiantului prin reglarea temperatum acestuia sau utiliza-
rea unui att lubrifiant. O alta masura temporara este de a mari incarcarea lagarelor prin diverse
metode. Astfel prin introducerea unei mici neliniaritati la alinierea componentelor se poate marni
incarcarea in Iagare si se pot reduce vibratiile nedorite cauzate de vartejul de lubrifiant, masura
aplicata cu succes in practlca dar care nu'se recomandi dect pe perioade foarte scurte.

Vartejul de lubrifiant se agraveaza in cazul unui joc excesiv in lagar. Caracteristicile vibratiilor
intr-un astfel de caz sunt identice cu cele cauzate de insuficienta strangere sau slabirea imbinari-
lor mecanice. Miscarea suplimentara a fusului arborelui in lagar poate fi redusa prin cresterea
incarcarii arborelui. Incarcarea impinge fusul spre o parte a lagarului si limiteza libertatea
acestuia in miscare, dar in anumite cazuri poate conduce la frecani din cauza intreruperii filmului
de lubrifiant, respectiv la avarieri grave.

Pentru eliminarea fenomenelor de vartej de lubrifiant §| galop de rezonanta la masini cu
miscare de rotatie si lagare cu alunecare, incarcare fixa si viteza de rotatie constanta se pot lua
urmatoarele masuri [129]:

1. Marirea vitezei critice _, prin marirea diametrului arborelui.

2. Mérirea excentricitatii fusului la echilibru prin:

| - scurtarea efectiva a lungimii lagarului, L , prin executarea unui canal circonferential de
i lubrifiant la mijlocul dimensiunii L;
- marirea jocului ¢ in lagar;
- micsorarea vascozitatii lubrifiantului.
3. Executarea unui lagar cu cuzineti cu buzunare pentru lubrifiant sau cu cuzineti mobili,
tip segment.
4. Marirea sistemului de amortizare prin executarea de amortizoare a presiunii lubrifiantului.

3.8. Cauzele si identificarea vibratiilor la lagare cu rostogolire, rulmen}i

Una dintre sursele frecvente de vibratii la masini cu componente rotitoare o constituie
lagarele cu rostogohre respectiv mlmemn care pe masura deteriorarii starii lor tehnice, gene-
reaza vibratii din ce in ce mai putemice [217]

Pentru detectarea rulmentilor defecti ai agregatelor in functionare se utilizeaza in practica
diferite metode. Astfel un mecanic cu expenenta in repararea sn intretinerea umajelor prin sim-
pla ascultare a zgomotului unui rulment, prin intermediul unei surubelnrte poate sa aprecieze in
mod aproximativ, daca un ruiment este defect.

Ca metode de determinarea rulmentilor defecti, prin masurarea si analizarea semnalelor obti-
nute, pot fi mentionate cateva dintre acestea cade exemplu:

a) metoda pnn masurarea impulsurilor SPM (SPM = Shok Pulse Method);

b) metoda Kurtosis;

c) metoda prin masurarea asa-numitei "Spike Energy ;

d) metoda prin identificarea frecventelor cinematice in spectrul de frecventa al vibratiilor

rulmentilor.

In continuare se descrie ultima metoda mentionata si anume metoda de determinarea de-
fectelor rulmentilor prin calcularea frecventelor cinematice ale componentelor rulmentului si
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identificarea acestora in spectrul de frecventa al vibratiilor, masurate intr-un punct cat mai apro-
piat de pozitia rulmentului in cauza. Din identificarea mentionata rezulta diagnoza respectiva, ca-
re, pe baza experientei acumulate, poate fi considerata ca cea mai precisa.

Moduri de vibratii. Cand un rulment se roteste, in inelul exterior iau nastere vibratii, deoa-
rece fortele care ac(foneaza asupra acestuia nu sunt constante si variaza in timp. Aceast3 varia-
tie este functle de frecventa de rotatie a unei sau a altei componente a rulmentului, frecvente
calculate in cadrul acestui’ subcapitol. Fortele care actioneaza asupra inelului exterior sunt con-
centrate in punctele de contact dintre oorpunle de rulare si inelul exterior. Moduri de vibratii de
extensiune iau nastere cind suma valorilor absolute ale fortelor radiale variaza in timp (ﬁg 3.18
a); vibratji ale corpuluu rigid au loc cand rezuitanta fortelor radiale este diferita de zero (fig. 3.18
b); vibratii de incovoiere se produc cénd fortele nu sunt uniform distribuite (fig. 3.18 c). Se preci-
zeazi c3 acestea sunt vibratii forgate si nu sunt vibratii proprii. In fig. 3.18 s-a notat centrul inelu-
lui exterior al rulmentului cu Om, centrul inelului interior - cu Oy, timpul - cu £y, t, respectiv t,,
unghiul de rotatie - cu g, respectiv 8,, in rad.

Timp

—_—— —_—
t2
ty t3
a) . .y
t 4 ts
i ‘ ‘
b)
ty t t3
)

Fig. 3.18

Vibratiile care iau nastere la rotirea unui rulment nu pot fi anulate complet. Chiar daca rul-
mentul este perfect in céea ce priveste forma (spre exemplu, ambele inele si corpurile de rulare
sunt perfect circulare, corpunle de rulare au exact acelasi diametru si sunt perfed snmetnce)
totusi iau nastere vibratii de incovoiere, deoarece fortete radiale sunt concentrate in punctele de
contact si deci nu sunt ‘uniform distribuite; ineful exterior se incovoaie in afard exact in partea
opusa a corpunlor de rulare si se incovoaie in spre interior inspre acestia. Oricum ciile de rulare
pot avea defecte locale, ca de exemplu zgarieturi sau razuir, fmgmentan sau exfolieri etc. De
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asemenea pot exista murdarii in lubrifiant sau corpurile de rulare nu se mnsca regulat din cauza
unei ungeri insuficiente.

In consecinta vibratiile unui ruiment constau din totalitatea vibratiilor fortate si elastice ale
componentelor lui. Aceste miscari iau nastere in urma excitatiilor exterioare si a actiunii fortelor
opuse, care apar datorita propnetatllor elastice. Excitatia pnncupala o constituie miscarea de ro-
tatie a arborelui. Prin rostogolirea corpurilor de rulare pe ciile de rulare cu abateri reale de la
geometna ideald neteda, ca de exemplu ovalizare, ondulatii, rugozitati etc., se induc excitatii
suplimentare. Astfel vibratiile unui rulment sunt mﬂuentate mai ales de urmatoarele

- constructia si calitatea finisarii rulmentului;

- calitatea montajuluu

- modul de incarcare;

- turatia;

- condnule care rezulta din mediul inconjurator la locul de functionare al masinii,

- murdaria din lubrifiant;

- ungerea insuficienta;

- defectele, adica tipul si gradul procesului de deteriorare, care este in curs de desfasurare.

Cinematica si relatiile cinematice. In functie de excitat‘ii se produc vibratii periodice, pseu-
doperiodice si aleatoare intr-un domeniu de frewenta de la 0 Hz pana la 300 kHz care sunt
transmise carcasei de citre inelul exterior al rulmentului.

Frecventa caracteristic a mu§can| de rotatie a arborelui este frecventa de rotatie:

n
fo =k-6—on (k =1,2,3..) (3.10)

.unde n, in min~", este turatia arborelui, iar k - ordinul armonicii.

Rotorul, datoritd proprietatilor sale elastice, este excitat de catre componentele fortelor sin-
crone cu turatia arborelui, ca de exemplu cele rezultate din dezechilibrul rezidual sau cuplaj cu
ajustare necorespunzatoare (excentric sau semideschis), rezultand o vibratie prin incovoiere,
armonica forfata, a arborelui. Vibratia sinusoidala ideala este perturbata de neliniaritati ale feno-
menului tensiune-intindere al arboreluu de neliniaritati ale rigiditatii suporturilor, de vanatu ale
momentului de actionare si in special de un mare numir de alte solicitari nedorite. Astfel sunt
determinate armonici ale frecventeu de rotatie. A doua armonica a frecventei de rotatie, fo,

zultd in general din partea motorului de actionare. Armonici superioare fo (k=3,4, 5) rezulta

din cauza unor deformatii simetrice ca armonici de ordin impar ale frecventei de rotatie, iar la
deformatii asimetrice, ca armonici de ordin par. Aceste armonici se micsoreaza - in functie de
‘gradul de distorsiune - mai putin liniar, de cele mai multe ori patratic, astfel incat actiunea lor
este usor detectabila pana la a cincea armonica.

Mlscarea corpurilor de rulare in colivie si pe céile de rulare, care caracterizeaza tipul si nivelul
vubratulor ciclul si durata de solicitare, genereaza pe cdile de rulare forte de compresiune perio-
dice. Aceste forte de compresiune ale rulmentului cauzeaza deforrnatu care la randul lor gene-
reaza vibratii penodtce

Determinarea vitezelor periferice si a vitezelor de rostogolire ale corpurilor de rulare pe caile
de rulare, precum si a frecventelor cinematice rezultante este de importanta deosebita pentru
tehnica de diagnoza, deoarece aceste frecvente sunt componente ale spectrulw de frecventa al
vnbrat'ulor ruimentului si ale arborelui motor si pot fi inregistrate cu ajutorul tehnicii de masurare.
Prin determinarea relatulor cinematice se obtm informatii esentiale privind solicitarea si starea de
deteriorare, ca de exemplu

- miscarea oorpunlor de rulare in raport cu caile de rulare;

- mlscarea coliviei in raport cu corpurile de rulare;

- felul si marimea momentelor de frecare.

Relatule miscarii vor fi tratate pentru cazul general al unui rulment radial-axial cu bile, la care
inelul exterior st fi ix, iar cel interior se misca cu turatja n. In fig. 3.19 se prezinta geometria si
relatiile de miscare ale unui rulment radial-axial cu btle in care 1 este inelul exterior, 2 - bula 3-
inelul interior; D - diametrul cii de rulare a inelului exterior, d,,, - diametrul mediu al
rulmentului, D; - diametru! c3ii de rulare a inelului interior, Dy, - diametrul corpului de rulare W;
Vg - viteza periferica a punctului de contact E; vy, - viteza centrului corpului de rulare; v, - viteza
periferica a punctului de contact I; v|; - viteza periferica a caii de rulare a inelului interior; w; -
viteza unghiulara a inelului interior; « - unghiul de contact; n - tura;iaA
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Relatiile geometrice si cinematice ale unui rulment depind esential de incarcare. Ele deter-
mina fenomenele care se produc la suprafetele in contact. Mis?care'a reala pe care o efectuiaza
un rulment radial-axial cu bile este suma dintre o miscare pura de rostogolire si 0 miscare elicoi-
dala in punctele de contact. O miscare pura de rostogolire in rulment are loc numai cand pre-
lungirile liniilor de contact ale corpurilor de rulare cu caile de rulare se intretaie intr-un punct si-

tuat pe axa de rotatie a rulmentului (in cazul limita la infinit).
Pentru simplificarea deducerii relatiilor cinematice se fac urmatoarele premize:
1) in punctul de contact are loc o rulare ideala fara alunecare;
2) influenta fortelor de inertie este neglijabila;

3) unghiul de contact « are aceeasi valoare pentru inelul exterior §i pentru inelul interior.

Fiecare punct de contact al bilei cu ambele cai de rulare are aceea§i viteza unghiulard « in

raport cu axa de rotatie a ruimentului ca s:i centrul corpului de rulare:

Wgo TWwo TWo-
|

Ih consecinta viteza periferica a acestor puncte de contact se calculeaza cu relatiile:

Ve =%“’wo -(d,, +Dy -cosa),

1
vy =5 “wo -(dpm —Dw-cosa).

Indroducand
Vw
©wo =73
—-d,
2

in relatiile (3.12) si (3.13), se obtine:

VE =V ~(1 +Dw 'COSa],
dm

vy =V ( —-%’l~005a].
m

(3.11)

(3.12)

(3.13)

(3.14)

(3.15)

(3.16)
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Punctul E este polul momentan al corpului de rulare, in jurul caruia fiecare punct al corpului de
fulare se roteste cu viteza unghiulard w . Deci se poate scrie

Ve =%w5 -Dy- (3.17)

Punctul corpului de rulare, care atinge calea de rulare a inelului interior, are viteza momentana:

Vw = wg "Dy (3.18)
Aceasta este insa egala cu viteza periferica a caii de rulare a inelului interior:

vi =7-f, -(d, — Dy -cosa). (3.19)
Din ecuatiile (3.18) si (3.19) se deduce wg, care se inlocuieste in ecuatia (3.17) sise obtline:

vw =%r~f,, -dp (1 ~%m"i~005cx]. (3.20)
Viteza periferica v a coliviei este egala cu viteza de rotatie vy, a centrului corpului de rulare.

Prin introducerea ecuatiei (3.20) in ecuatiile (3.15) si (3.16) se obtin vitezele periferice ale
punctelor de contact:

2
1 D,
Ve =51~f,, dp, -[1 —(ﬁ'COSa] } (3.21)
1 2
vi=—x-f, -dp - 1—2W—~005a . (3.22)
2 d,

Daca se considera centrul bilei ca un punct fix, punctele de contact ale bilei cu caile de rulare se
risca cu aceeasi viteza periferica. Deoarece viteza de rostogolire pe inelul exterior este egald
insa cu viteza periferica a punctului de contact E, se poate scrie:

Vre =Vmi =Vg- (3.23)

Pe baza relagiilor ment'ionate rezultd urmatoarele frecvente caracteristice ale rulmentului radial-
axial cu bile:

- Frecventa de rotatie a coliviei:

1 D,
o -1 .(1 D .cos,a]; (3.24)

m

- Frecvent‘a caracteristica (frecventa de rostogolire) a inelului exterior:

1
k=sh .z.(1 _%.ww]; (3.25)

unde z este numarul corpurilor de rulare pe un rand.
- Frecventa caracteristica (frecventa de rostogolire) a inelului interior:

1
b=, .z.(1 +;i.coSaJ; (3.26)

m
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- Frecventa de rotatie a corpului de rulare, respectiv a bilei:

2]
fwe = lfn . d_’" . "1 _[D_w . COSQJ |; 3.27)
2 Dy L dn, |

- Frecventa de rostogolire a unei neregularitégi a bilei pe ambele cai de rulare:

dm

[ (d
fw = 2fwe =fn'_'[1 - ="

\2]
Gm °°S°J | (3.28)

Dy  Dw

Ecuatiile (3.24) - (3.28) fumizeza informatii esentiale pentru tehnica de diagnoza. Aceste ecuatii
sunt general valabile pentru toate tipurile de rulmenti radial-axiali (bile, role, butoiase, ace).
Pentru identificarea componentelor din spectrul vibratiilor rulmentului, care constituie indicatii
asupra starii tehnice a acestuia, este necesar ca ecuatiile mentionate sa fie astfel completate,
incat s3 se poati calcula si armonicile de ordin superior, precum si frecventele benzilor laterale.
Pentru aceasta ecuatiile caracteristice (3.25), (3.26) si (3.28) se completeaza dupa cum urmea-
za:
.- Frecventele caracteristice ale inelului exterior defect :
koy,, =12 e —mf,

(t=0,123...; m=0,12.); (3.29)
ko, ="z -fc+mf,

- Frecventele caracteristice ale inelului interior defect:

le!,.,,, =l-z '(fn - fc) - mf,
(1 =0,123...; m=012.); (3.30)
fioy,., =1-z-(f, = fc) + mf,

!
1 Frecventele caracteristice ale corpului de rulare defect:

oy, =!-fw —mfc
(1 =0,1,2,3...; m=0,12...). 3.31)
favz,,, =!*fw+mfc

Pentru rulmentii radiali, fard sarciné axiala, unghiul de contact are valoarea « =0°, valoare
cu care se calculeaza frecventele caracteristice, conform ecuatiilor (3.24) - (3.31).

Pentru rulmentii axiali, fara sarcina radiala, unghiul de contact este « =90°. In acest caz,
deoarece valoarea raportului Dy, /d,,, fiind foarte mica si poate fi neglijata, relatiile (3.24) - (3.26)
si (3.28) iau urmatoarea forma:

fon =1, (3:32)
2
fea =fip =2 -foq, (3.33)
d
fa =f, - =M, (3.34)
BA n Dw

iar ecuatiile (3.29) - (3.31) devin:

BUPT



-109 -

o, =fo1, =2 fca — mf,

(m=0,12.) (3.35)
feo2a,, =fp2, =Z-fca + mf,
Si
d,
ko, =h E’" — Micp
(m =0,12..). (3.36)

d
fao2a,, =h Ea‘ + Mmfca

Cu ajutorul relatiilor mentionate si a tehnicii de diagnoza, se pot determina cauzele, respectiv
defectele componentelor rulmentilor.

Cresterea excesiva a vnbratulor rulmentilor se datoreste deteriorarii lor. Astfel se pot produce
defecte ale cailor de rulare, ale corpurilor de rulare, a coliviei sau a oricarei combinatii ale
-acestora. La identificarea cauzelor vibratiilor rulmentilor este necesara cunoasterea tlpulul
acestuia, deoarece rulmenti de tipun diferite genereaza semnale diferite in functle de incarcare,
de jocul in ruiment si de construclla acestuia. Din analizarea vibratiilor unui numir mare de rul-
menti defecti s-a constatat ca la rulment.ii cu bile, cu role cilindrice sau la alte tipuri de ruimenti,
la care unghiul de contact are valoarea zero, defectele pe caile de rulare pot fi identificate printr-
o linie spectrala de banda ingusta, la frecventa de trecere a corpului de rulare pe calea de rulare
cu defect. La ruimentii cu bile, cu role sferice (butoiase) sau cu role conice, la care valoarea
unghiului de contact este diferita de zero, un defect pe calea de rulare a inelului exterior gene-
reaza frecventa caracteristica fundamentala fep,  cu (1 =1;m =0), armonici superioare feps, .

cu(l =2,3,4...;m =0), precum si frecvente ale benzilor laterale de frecventa, v. relatiile (3.29).
Armonicile sunt generate din cauza ca o mare suprafata a cdii de rulare a inelului exterior se afla
in zona cu incarcare a rulmentului.

In mod similar ca la inelul exterior, defecte pe calea de rulare a inelului interior genereaza de
asemenea frecventa fundamentala fpy,, cu (1 =1;m =0), armonici superioare fpy,,, CU

‘(l =2,3,4...;m =0), precum si frecvente ale benzilor laterale de frecventd, v. relatiile (3.30). La

rulmentii cu corpuri de rulare sferici sau conici defectele caii de rulare ale inelului mtenor pot ge-
nera un semnal unic, dearece aceste tipuri de rulmenti au joc in partea opusa a zonei cu in-
carcare. Acest joc depinde de tipul si dimensiunile rulmentului si poate ajunge pana la circa

300 um. Daca inelul interior se roteste, rolele se pot opri din rostogohre daca defectul se afla in
afara zonei cu incarcare. Frecvenga fundamentala mentionata este generata, in decursul fiecarei
rotatii, numai cand defectul se afla in zona cu incarcare a ruimentului.

Inel exterior defect. In fig. 3.20 se prezinta spectrul de frecventa al vibratiilor radiale,
masurate pe directie orizontala la tagarul unui ventilator radial, situat pe partea rotii de curea.
Ventilatorul este actionat cu curele trapezoidale de un motor electric de 128 kW. In lagar este
montat un ruiment de tip NU319, al carui inel exterior este fixat in carcasa lagarului, iar inelul
interior, fiind montat fix pe arborele ventilatorului, se roteste impreuna cu acesta cu o turatie de
1776 min~' (29,6 Hz). Rulmentul tip NU319 cu 14 role cilindrice pe un singur rand (z = 14) are
diametrul mediu d,, =148 mm, diametrul rolei Dy, =26 mm i unghiul de contact o =0°.

Calculandu-se frecventa de rotatie a coliviei si frecventele caracteristice ale inelului exterior
defect cu ajutorul nelatulor (3.24) si (3 29), se obtm urmatoarele valori, care pot fi identificate in
spectrul de frecventa (v. fig. 3. 20)

- pentru frecvenga de rotatie a coliviei: fe =12,2Hz;

- pentru frecventa caracteristica a inelului exterior defect:  fgp,,, =170,8 Hz;

fepr,. =170,8 —29,6 =141,2Hz;
AS)

feor,, =341.6 Hz;

fED15° =854,0Hz.
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Privind spectrul de frecventa din fi ig. 3.20 se fac urmétoarele observatii:

1. Frecventa coliviei este prezenta in spectru (12,5 Hz); de asemenea armonica de ordi-
nul 3. Aceasta indica slabiri mici ale imbinarilor mecanice.

2. Frecventa de rotatie a ventilatorului este prezenta in spectru (30 Hz). Aceasta indica
dezechilibru rezidual, sarcina exterioara etc.

3. Linia spectrala la 170 Hz este valoarea masurata a frecventei caracteristice a inelului
exterior, care indica un defect pe calea de rulare a acestui inel si care poate fi
identificatd cu valoarea calculata de 170,8 Hz. Banda lateral de frecventa din partea
stanga a liniei spectrale mentionate este diferenta dintre valoarea masurata a frecventei
caracteristice a inelului exterior defect si cea a frecventel de rotatie (170 -30 =140 Hz)

valoarea calculata fiind 141,2 Hz. Banda de frecventd indica, ca defectul este destul de
mare ca sa permita miscarea arborelui si aproximeaza marimea defectului.

4. Linia spectrala la 340 Hz se poate identifica cu armonica de ordinul 2 a frecventei
caracteristice a inelului exterior defect, valoarea calculata fiind 341,6 Hz. Aceasta
armonica este cauzata probabil de rugozitatile sa/sau de adanciturile de pe portiunea
deteriorata a cii de rulare a inelului exterior.

5. Linia spectrala la 852,50 Hz poate fi identificata cu armonica de ordinul 5, valoarea
calculata fiind 854.0 Hz. Ea indica aceleasi cauze ca in aliniatul anterior.

/s Peak Lin

17.59 T T T ) T T T
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: 6 : : : : :
. N - - - o -
: e : : : : :
10.50 e : :
e e :
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3 H : e : H H H H
Q. I 6 H ) H : H g :
3.59 ] Ea -l Caari t g I
o iell: iy i : : fi_:
Jq HIRE | H : : H P
e.0 s oa e : A : | : : ) Wt

.e -

ela 200.00 40a.00 6cea.aa 80G.00 10Q0.00
Hz
Fig. 3.20

6. O singura linie spectrala la 170 Hz, cu o amplitudine de 9,5 mm/s, este generata in
mod normal de cétre un defect al inelului exterior la rulmentii al caror unghi de contact
are valoarea zero. Aceasta este corect din urmatoarele considerente:

a) defectul se afla intotdeauna in zona cu incarcare;

b) semnalul se transmite foarte bine de la inelul exterior la carcasa, din cauza distantei
foarte mici dintre suprafetele in contact ale acestora;

c) deteriorarea pe calea de rulare a inelului exterior se datoreste unor cauze exteme
ventilatorului; in acest caz, deteriorarea a fost cauzata de curelele de transmisie
trapezoidale, care au fost tensionate peste limita admisibila.

Fotografia din fig. 3.21 reproduce defectul pe calea de rulare a inelului exterior al rulmentului

tip NU319, care a generat spectrul din fig. 3.20. La analizarea acestui defect s-au costatat
urmatoarele:

1. Defectul are o lungime de 18,1 mm.

2. Partea dreapta a deteriorarii are pe suprafagé fisuri si fulgi metalici plati (exfolieri). Partea
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stanga a deteriorarii nu are pe suprafata fisuri, deteriorarea este mai adanca si marginea
ei este abrupta. Aceasta indica, ca rolele se deplaseaza de la dreapta la stanga
3. Suprafata cu rugozitati Si cu mici adancituri de pe partea stinga a defectiunii este mai
putemlc deteriorata decat partea dreapta. Aceasta indica de asemenea ca rolele se
deplaseaza de la dreapta la stanga.
Inel interior defect. In fig. 3.22 se prezinta spectrul de frecventa al vibratiilor unui alt ventila-
tor radial, actionat prin curele de un motor electric de 68 kW. Vlbratule in acest caz - au fost de
asemenea masurate pe directie orizontal3, la lagarul situat pe partea curelelor de actionare,

Fig. 3.21

care este mai solicitat decat cel din partea opusa. In acest lagar este montat un rulment cu bile
tip 6313. Turat'ia ventilatorului, respectiv a inelului interior, este de 1176 min™ (19,6 Hz).

new/'s Peak Lin
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Fig. 3.22

Rulmentul tip 6313 are urmatoarele dimensiuni: diametrul mediu d,, =103 mm, diametrul
bilei Dy, =23,81mm, numarul de bile pe un singur rand z =8 §i unghiul de contact o =0°.
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Calculandu-se frecventa de rotatie a coliviei si frecventele caracteristice ale inelului interior
defect cu ajutorul relatnlor (3.24) si (3 30), se obtm urmatoarele valori, care pot fi identificate in
spectrul de frecventa (v fig. 3. 22)

- pentru frecvenga de rotatie a coliviei: fo =7,5Hz;

- pentru frecventa caracteristica a inelului interior defect: fior,, =96,523 Hz;
fio1,, =193,047 Hz.

Referitor la spectrul de frecventa din fig. 3.22 se pot face urmatoarele observatii:

1. Liniile spectrale de frecventa de amplitudine micé la frecventa de rotatie masurata de
19,5 Hz si la armonici indica joc intre componente (slabiri ale imbinarilor mecanice).

2. Linia spectralé la 96 Hz se identifica cu frecventa caracteristica a inelului interior defect,
care insa nu este modulata de frecventa de rotalle Aceasta indica, ca deteriorarea este
mica.

3. Linia spectrala la 193 Hz este atmonica de ordinul 2 a frecventei caracteristice a inelului
interior defect si este probabll cauzata de rugozitatile si/sau de micile adancituri de pe
portiunea deteriorata a c3ii de rulare a inelului interior.

Fig.3.23 reproduce o fotografie a defectului cdii de rulare a inelului interior al rulmentului tip
6313, care a generat spectrul de frecventa din fig. 3.22. Rulmentul a fost montat de peste zece
ani si este un exemplu concludent de defectare la sfarsitul duratei de serviciu al acestuia. Dete-
riorarea este de suprafatd, avand fulgi sub forma de exfolieri metalice plate. Deteriorarea, la
marginea ei din dreapta, pomeste lin §i este foarte putin adanca, spre deosebire de partea
stanga, unde marginea este abrupta si deteriorarea este mai adanca. Deci adanciturile prin
fragmentare si rugozitatile sunt mai pronuntate in partea stanga. Aceasta indica, ca bilele se de-
plaseaza de la dreapta la stinga. Capacitatea de a defini directia de deplasare a bilelor este utild
la determinarea modului de montare a rulmentul pe arbore si la determinarea sarcinilor axiale.

[

Fig. 3.23

Trebuie remarcat ca amplitudinea vibratiilor inelului interior la frecventa de 96 Hz, in spectrul
de frecventa din fig. 3.22, este de 2.6 mms. Amplitudinea vibratiilor inelului exterior la frecventa
de 170 Hz, in spectrul de frecventa din fig. 3.20, este de 9.5 mmJs. Defectul inelului exterior este
mai mare decét cel al inelului interior. Autorul a constatat defectul pe calea de rulare a inelului
interior al rulmentului ventilatorului de 68 kW, cu toate ca in momentul constatarii defectul a fost
destul de mic, dar daca rulmentul nu ar fi fost inlocuit la timp, defectarea ar fi putut creste rapid
si conduce inevitabil la avarierea rotorului. Cauzele care contribuie ca amplitudinea vibratiilor la
defecte pe calea de rulare a inelului interior sa fie mai mica decét cea la defecte pe inelul exte-
rior sunt urmatoarele:

- Functia de transfer. Cand bilele sau corpurile de rulare trec peste un defect pe inelul
extenor vibratia produsa trebuie sa fie transmisa prin inelul exterior, prin spatlul dintre
inelul exterior si carcasa, prin peretele carcasei, prin spatiul dintre carcasa si traductor
cain final sa p'oata fi transformata in semnal electric. Cand defectul este pe inelul interior
vibratia trebuie sa se transmita prin filmul de lubrifiant dintre inelul interior si corpurile de
rulare prn corpunle de rulare, prin filmul de lubrifiant dintre corpurile de rulare si inelul
exterior si de aici in continuare pana la traductor, asa cum s-a mentionat la defectul pe
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inelul exterior, pentru a putea fi transformata in semnal electric; deci calea de transmitere
a vibratiilor este mai lunga. De aceea amplitudinea vibratiilor cauzate de un defect pe
calea de rulare a inelului interior apare mai redusa in spectrul de frecventa decat amplitu-
dinea vibratiilor unui defect pe inelul exterior.
- Incércarea Iagarulu: Cand un defect se produce pe inelul exterior, acesta se afla tot
timpul in zona cu incarcare a rulmentului si astfel frecvent‘a caracteristica a inelului
exterior defect este generata de asemenea tot timpul. De aceea amplitudinea vibratiilor in
cazul unui defect pe inelul exterior poate fi relativ mare, chiar peste 12 mmvs. Cand
defectul se afla pe inelul interior, defectul poate ajunge in zona cu incarcare numai o data
la fiecare rotatie. Cand defectul se afla in afara zonei cu incarcare, amplitudinea vibratiilor
la frecventa caracteristici a inelului interior defect este mai mica. In general la rulmentu cu
role sferice sau similare vibratii cu frecvente caracteristice ale inelului interior defect nu pot
fi generate deloc cand defectul se afla in afara zonei cu incarcare. Aceasta se confirma,
deoarece unii rulmenti pot avea un joc pana la 0,35 mm si in acest caz corpurile de rulare
pot sa se opreasca din rostogolire cand se afla in afara zonei cu incrcare. Cand frecventa
caracteristica a inelului interior defect este generata numai daca defectul se afla in zona cu
incarcare o data la fiecare rotatie, analiza Fourier evidentiaza frecventa caracteristica a ine-
lului defect cu armonici modulate de frecventa de rotatie a masinii.
Corpuri de rulare defecte. Cand un rulment are o bild/rol defecta, poate fi generata
frecventa de rostogolire a acestea pe cdile de rulare, numai daca ea se roteste in asa fel incat
“defectul sa poata sa loveasca inelul exterior si inelul interior, v. relatia (3.31). Vibratiile astfel
produse, trebuie sa se transmita prin mai multe spatii si componente, pana sa poata fi captate de
traductor si de aceea, in anumite cazuri, nu pot fi masurate. Defecte de pe bile/role lovesc sau
opresc collvna ceea ce conduce la generarea frecventei de rotatie a coliviei. Frecventa de rotatie
a coliviei, generata de un corp de rulare defect, este rareori prezenta ca valoare discreta in
spectrul de frecventa al vibratiilor rulmentului respectiv. Frecvente generate in acest fel modu-
leaza alte frecvente prezente, ca de exemplu frecventa de rostogolire a bilei/rolei pe calea de
rulare, frecventa de rotatie a arborelui etc. Modulatie intensa de citre frecventa de rotatie a coli-
viei si zgomot de banda larga indica de obicei ca mai multe bile sau role sunt defecte. '
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Fig. 3.24

Fig. 3.24 prezinta spectrul de frecventa al vibratiilor radiale, masurate in directie orizontala pe

lagarul unui ventilator radial, care are o turatie de 1799 min~' (29,98 Hz). Ventnlatorul este
actionat cu curele trapezoidale de un motor ‘electric de 0,75 kW. In lagar este montat un rulment
cu bile tip 6202.
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Rulmentul tip 6202 are urmatoarele dimensiuni: diametrul mediu d,, =25 mm, diametrul bilei

Dy, =6 mm, numarul de bile pe un singur rand z =8 si unghiul de contact « =0°.

Cu ajutorul relatiilor (3.24), (3.27) si (3. 29) se calculeaza frecventele respective, rezultdnd
urmatoarele valori, care pot fi identifi cate in spectrul de frecventa (v fig. 3.24):

- pentru frecventa de rotatie a coliviei: 'fo =11,394 Hz;

- pentru frecventa de rotatie a bilei: fwe =58,867 Hz;

- pentru frecventa caracteristica a inelului exterior defect: feps,, =182,299 Hz.

Referitor la spectrul de frecventa din fig. 3.24 se fac urmatoarele observatii:

1. Frecventa de rotatie a ventilatorului este prezenta in spectru ( =30 Hz). Amplitudinea
foarte mica a acestea indica un dezechilibru rezidual foarte redus.

2. Linia spectrala la 58,75 Hz reprezinta valoarea masurata a frecventei de rotatie a bilei
si se identifica cu valoarea calculatéa de 58,867 Hz, indica defect pe bile. In acest caz,
in timpul rotatiei bilei defectul ei loveste numai o cale de rulare si genereaza astfel
frecventa de rotat‘ie a bilei. Amplitudinea acestea nu este prea mare, deoarece bila cu
defect nu se afla intotdeauna in zona cu incarcare a rulmentului, cand defectul loveste
calea de rulare.

3. Linia spectrala la 182,50 Hz se poate identifica cu armonica a doua a frecventei caracte-
fistice a inelului exterior defect, valoarea calculat3 fiind 182,299 Hz. Ea este modulata de
frecventa de rotatie a coliviei, evidentiata prin linia spectrala la 170 Hz. Aceasta poate fi
usor identificata cu valoarea rezultata prin calcul (182,299 —11,394 =170,905 Hz).

4. Spectrul de frecventa analizat prezint si alte linii spectrale (v. fig. 3.24). Frecventa de
243,75 Hz, precum sn liniile spectrale din banda de frecventd din stanga si din dreapta
frecventei menuonate reprezinta frecvente proprii excitate. leerenta dinire frecventele
acestor linii spectrale se poate identifica cu frecventa de rotatie a coliviei.

5. Zgomotul de banda larga, care se observa in spectrul de frecventa analizat, indica uzuri
pronuntate in rulment.

Intradevar la demontarea rulmentului, al caror vibratii sunt reprezentate prin spectrul de
frecventa din fig. 3.24, s-a constatat ca trei bile au fiecare cate un defect, sub forma unei dete-
riorari cu mgozntatn pronuntate si fragmentari pe o suprafata cu un diametru de circa 2 mm si o
usoara uzura pe cale de rulare a inelului exterior, evudentlata pnntr—o suprafata mata.

Din analizarea vibratiilor cazului prezentat, precum si a unui numar mare de cazuri de rul-
menti cu defecte snmllare s-au stabilit urmatoarele criterii originale specifice de identificarea
‘rulment.ilor cu corpuri de rulare defecte:

1. Frecventa de rotatie a corpului de rulare este generata cand un defect al acestuia
loveste o cale de rulare.

2. Frecventa generata este egalé cu de doua ori frecventa de rotatie a corpului de rulare,
cand defectul Ioves,te ambele cai de rulare.

3. Frecventa de rotatie a corpului de rulare sau frecventa egala cu de doud ori frecventa de
rotatie a corpuluc de rulare pot sa nu fie masurabile din urmatoarele trei cauze:

- un'defect al bilei/rolei poate sa nu genereze frecventa de rotatie a ei, cand aceasta se

roteste in asa fel incat defectul ei nu loveste calea sau ciile de rulare;

- la deteriorari pe suprafete mari ale bilei/rolei nu mai este generata frecventa de rotatie

a corpului de rulare, ci un zgomot de band3 Iarga

« daci o bila/rola are un defect, defectul poate sa loveasca calea de rulare numai in

timpul cand corpul de rulare se afla in zona cu incarcare a rulmentului; o bila/rola poate

fi in zona cu incarcare numai o data la fiecare rotatie a coliviei; nivelul de energie este
destul de redus, doarece perioada de timp intre loviturile defectului este relativ lunga.

4. La aparitia unui defect pe corpul de rulare apare deobicei si un defect pe inelul exterior
sau interior.

5. Frecventa de rotatie a coliviei poate fi generata cand defecte ale corpurilor de rulare
Jovesc colivia sau colivia este rupta.

6. Cand frecventa caracteristica a inelului exterior defect sau a inelului interior defect este
prezenta in spec(rul de frecventa al vibratiilor unui rulment cu corpuri de rulare defecte,
frecventa de rotatie a coliviei poate s3 moduleze aceste frecvente.

7. In cazuri cu uzur pronuntate frecventa de rotatie a coliviei poate s3 excite una sau mai
multe frecvente proprii; cand aceasta'are loc, frewentele proprii sunt modulate de
frecventa de excutatle care in acest caz este frecventa de rotatie a coliviei.

8. La uzur pronuntate ale corpurilor de rulare este generat un zgomot de banda larga.
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9. La un rulment incarcat axial, corpul de rulare se poate afla in zona cu incarcare a
rulmentului pana la 360° la fiecare rotatie; in acest caz defectul poate sa loveasca calea
de rulare de mai multe ori; aceasta face ca sa creasci energia vibratiilor si in consecinta
si amplitudinea acestora in domeniul respectiv de frecventa.

Ungerea inadecvata. Una dintre diagnozele importante, care pot fi efectuate la analizarea

rulmentilor, este ungerea inadecvata.

In ﬁg 3.25 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor masurate pe directie orizontala
la lagarul unui ventilator radial, situat pe partea rotu de curea a acestuia. Ventilatorul este actio-
nat prin curele trapezoidale de un motor de 70 kW. In lagar este montat un ruiment radial- axial
cu bile tip 6313. Inelul interior al rulmentului se roteste cu turagia de 1176 min~" (19,6 Hz).
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Rulmentul tip 6313 cu 8 bile (z =8) are dimetrul mediu d,,, =103 mm, diametrul bilei
Dy =23,81 mm si unghiul de contact « =0°.

Calculandu-se frecventa de rotatie a coliviei si frecventele caracteristice ale componentelor
defecte ale rulmenului cu ajutorul relatiilor (3.24) si (3.29) - (3.31) se obtin urmatoarele:

- pentru frecventa de rotatie a coliviei: fc =7,535Hz;

- pentru frecventa caracteristica a inelului exterior defect:  fgpy,, =60,277 Hz;

- pentru frecventa caracteristica a inelului interior defect:  fip, =~ =96,523 Hz;

- pentru frecventa caracteristica a bilei defecte: feoy,, =80,257 Hz.

In spectrul de frecventa din fig.3.25 apare o linie spectrala la frecventa de rotatie (=20Hz) si

linii spectrale la frecvengele 920 Hz, 1020 Hz, 1120 Hz si 1220 Hz. Diferenta dintre frecventele a
dous linii spectrale alaturate este de 100 Hz, care in cazul unei prelucrari sa vizualizari mai precn-
se ar fi chiar frecventa caracteristica a inelului interior defect, respectiv f,mw Linia spectrala la

1020 Hz reprezinta o frecventa proprie excitata, deoarece nu poate fi identificata cu una din ar-
monicile sau frecventele benzilor laterale cu valori apropiate ale frecventelor caracteristice ale
componentelor defecte ale rulmentului. Armonicile de valori apropiate sunt fio1,,, =965.233Hz

si fipy,,, =1062Hz, iar frecventele benzilor laterale respective sunt f,mm1 =945,633 Hz si
fio2,,, =984,833 Hz respectiv fipy =1042Hz si fip; | =1081Hz. Aceasta confirma faptul ca
nu exista un defect pe ciile de rulare sau pe bile.
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Deoarece ventilatorul lucreaza cu aer cald, lagarul in care este montat rulmentul are un re-
zervor de lubrifiant, care asigura o ungere continua. La analizarea ansamblului mentionat s-a
constatat ca rezervorul nu mai era etans si lubrifiantul se scursese din rezervor.

Dupa repararea rezervorului si umplerea acestuia cu lubrifiant s-au mésurat din nou vibratiile,
obtinandu-se spectrul de frecventa din fig. 3.26. Amplitudinile liniilor spectrale s-au redus sub-
stantlal si numai trei linii spectrale au ramas in spectru. Amplitudinea liniei spectrale la frecventa
de rotatle a crescut, deoarece in timpul cand ventilatorul nu a functionat, s-a depus praf pe pale—
tele venu!atorulun oprite in dreptul deschiderii de aspiratie a acestuna cauzand un dezechilibru
temporar. Dupa circa 30 de ore de functionare, praful s-a scuturat de pe paletele ventilatorului,
fiind retinut de filtrul existent, iar ampmudmea s-a micsorat la valoarea mmala
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Din analizarea cazului prezentat, precum si a unui numar mare de rulmenti cu ungere ina-

decvata, s-au stabilit urmatoarele criterii ongmale specifice de identificarea acestui tip de defect:

1. Cand ungerea unui rulment devine insuficienta, contactul dintre componentele
rulmentului nu se mai face continuu prin intermediul filmului de lubrifiant; in acest caz
impactul corpurilor de rulare excita frecventa proprie a ansamblului inelului interior;
sursa de excitatie este frecventa caracteristica fundamentala a inelului interior defect;
filmul de lubrifiant pe calea de ‘rulare a inelul interior devenind mai subtire, corpurile de
rulare se freaca mai putemlc de inelul interior, producand excitatia mentionata.

2. Frecventele generate in cazul unui ruiment cu ungere inadecvata se evidentiaza in
spectrul de frecventa printr-o serie de linii spectrale situate in stanga si in dreapta
frecventei proprii excitate; frecventa proprie are deci benzi laterale de frecventa sau
modulatn egale cu frecventa caracteristica fundamentala a inelului interior defect.

3. Ungerea inadecvata a unui rulment este caracterizata deci prin apamla in spectrul de
frecventa al vibratiilor acestui rulment a circa patru linii spectrale cu frecvente intre circa
500 si 2500 Hz, in functie de frecventa de rotatie; linia spectrala cu amplitudinea cea
mai mare este cea a frewenten propm si dnfenenta dintre frecventele a doua linii spectrale
alaturate este in ma}ontatea cazurilor egala cu frecventa caracteristica fundamental3
a inelului interior defect; in mod normal frecventa propne nu este exact divizibila cu
frecventa caracteristica fundamental a inelului interior defect.

4. Cand ungerea devine adecvata liniile spectrale mennonate dispar sau amplitudinile lor
se reduc foarte mult.
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Defecte muitiple. La ruimenti cu defecte multiple frecvent.ele generate de aceste defecte
sunt dificil de identificat. Aceasta, deoarece in aceste cazuri nu apar intotdeauna in spectrul de
frecventa al vibratiilor frecvente caracteristice ale componentei defecte, dar de cele mai multe
ori frecvente ale benzilor laterale de frecventa ale acestora.

Frecventa fiecarei amplitudini, care apare in spectrul de frecventa, caracterizeaza un defect.
Un singur defect intr-un rulment poate fi ugor identificat prin frecventa caracteristica a
componentei defecte, pe care o genereaza defectul respectiv. Cand existd mai multe defecte,
unele dintre acestea pot fi identificate cu frecvente caracteristice fundamentale fgp, . o1,
!,mm. precum si armonici ale acestora, dar in majoritatea cazurilor si prin frecvente ale benzilor
laterale de frecventd fepy, . Si fepa, .+ foy,. Sifoa,, . feoy,, Sifeoz,, . Care sunt prezente in
spectrul de frecventa, v. relatiile (3.29) - (3.31).

In astfel de cazuri mai intai se calculeaza frecventele caracteristice fundamentale ale
componentelor defecte. Apoi aceste frecvente fundamentale si armonicile lor se identifica in
spectrul de frecventa al vibratiilor rulmentului de analizat. In ﬁnal pentru completarea diagnozei,
frecventele neidentificate se compari cu frecventele benzilor laterale de frecventa.

In fig. 3.27 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor masurate pe du‘edle orizontala
|a lagarul unui ventilator radial, situat pe partea opusa rotii de curea a acestuia. Ventilatorul este
actionat prin curele trapezoidale de un motor de 75 kW. In lagar este montat un rulment radial-

.axial cu bile tip 6313. Inelul interior al rulmentului se roteste cu turagia de 1776 min™" (29,6 Hz).
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Fig. 3.27

Ruimentul tip 6313 cu 8 bile (z =8) are dimetrul mediu d,, =103 mm, diametrul bilei

Dy =23,81 mm si unghiul de contact « =0°.

Calculandu-se frecventa caracteristica fundamentala a inelului interior defect si armonicile de
ordinul 2, 5si 6 cu ajutorul relatiilor (3.29) se obtin urmatoarele:
- frecventa caracteristica fundamentala: fior, =145.77THz;

- frecventele amonicitor de ordinul 2, 5 §| 6:  fipy,, =291,54Hz;
fior,, =728,85Hz;
fior,, =874,62Hz.
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Valorile calculate ale armonicelor a cincea si a sasea ale frecventei caracteristice a inelului
interior defect au valori apropiate de cele ale liniilor spectrale la 720 Hz si la 865 Hz din spectrul
de frecventa, dar nu pot fi identificate cu acestea (v. fig. 3.27).

Frecventa de rotatle (=30 Hz) care se evndentlaza in spectrul de frecventé printr-o

amplitudine ridicata de 7.5 mm/s, indica un dezechllabru Modularea unor frecvente de catre
frecventa de rotatie (v. liniile spectrale la frecventele 690 Hz, 720 Hz si 750 Hz, precum sila
835 Hz 5| 865 Hz) indica o deteriorare mare a rulmentului. Diferenta dintre frecventele a doui
linii spectrale alaturate, dintre cele mentionate mai inainte, este egala cu valoarea rotun;rta a
frecventei de rotatie, respectiv 30 Hz.

La demontarea rulmentului s-a constatat o serie de defecte multiple succesive pe inelul
interior, care constituie o deteriorare continua pe intreaga cale de rulare a acestui inelul.
Deteriorarea timpurie constatata a fost cauzata de o incarcare excesiva axiala a rulmentului,
datorita unui defect de montaj.

La asamblarea in atelier a ruimentului defect s-a constatat ca unghiul de contact al bilelor nu
mai avea valoarea 0°, ca in cazul unui rulment in stare buni de functionare, ci intre 19° si 20°.
Calculandu-se frecventele armonicilor de ordinul 4, 5 si 6, precum si unele frecvente ale
benzilor laterale de frecventa cu un unghi de contact de a =19,5°, se obgm urmatoarele

frecvente, care pot fi identifi cate in spectrul de frecventa din fig. 3.27:
- frecventele armonicilor de ordinul 4, 5 si 6: flm =576,8 Hz;

fior,, =721Hz;
fior,, =865.2Hz;
- frecventa unei benzi laterale de frecventa

a armonicii de ordinul 2: fior,, =258,8Hz;
- frecventele benzilor laterale de frecventa
ale armonicii de ordinul 5: fior,, =691.4Hz;

fioz,, =750,6 Hz;

- frecventa unei benzii laterale de frecventa
a armonicii de ordinul 6: fioy,, =835,6Hz.

Identificarea frecventelor mentionate in spectrul de frecventa confirma diagnoza stabilita si
anume existenta unor defecte multnple pe calea de rulare a inelului interior.

., Concluzii. Pentru determinarea cauzelor deteriorarii unui rulment, inainte de efectuarea
umarului total de ore de serviciu pentru care a fost proiectat (circa 35 000 - 40 000 ore de
unctionare), care se determina prin identificare frecventelor caracteristice calculate cu cele

existente in spectrul de frecventa, pot fi folositoare urmatoarele indicatii:

1. Daci un rulment se deterioreaza timpuriu si defectul se afla pe inelul interior, cauza
deteriordrii este dependenta de turatia masinii si defectul se datoreste unui arbore
excentric, unui dezechilibru sau unei incrcari axiale excesive.

2. Daca un rulment se deterioreaza timpuriu si defectul este pe inelul exterior, cauza nu
este dependenta de turatia masinii si defectul se datoreste unei neregularitati de tumare
sau unei aschii rimase de la prelucrare pe suprafata interioard a carcasei, unei
suprafete de contact necorespunzatoare intre carcasa si inelul exterior sau unei montari
defectuoase (inclinate) a inelului exterior in carcasa.

3. Daci un rulment se deterioreaza timpuriu si defectele sunt pe ambele ci de rulare si pe
bile/role, cauza deteriorarii este aceeasi pentru toate componentele si anume ungerea
inadecvata.

3.9. Cauzele si identificarea vibratiilor transmisiilor prin angrenaje cu ro}i dingate

Pentru identificarea defectelor transmisiilor prin angrenaje cu roti dintate, ca de exemplu
reductoare si multiplicatoare de viteze, cutii de viteze, trenuri cu rota dmtate planetare etc.,
precum si efectuarea unor diagnoze corecte este necesara achlzmonarea si prelucrarea cat mai
precisa a semnalelor vibratiilor. De aceea trebuie acordata o aten(ne deosebita la alegerea
tehnicii de masurarea, prelucrarea si analizarea vibratiilor, respectiv a hardware-ului si software-
ului necesar.

Cu ajutorul unor informatii corecte privind datele vibratiilor se pot identifica urmatoarele
cauze ale vibratiilor, respectiv defecte, ale angrenajelor cu roti dintate:

a) raport de transmisie neideal;
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b) roti dintate care nu sunt circulare sau roti dintate excentrice; aici se includ roti dintate
cu unul sau mai multe sectoare mai ridicate ale coroanei dintate, cercuri de angrenare
necirculare, 1atimi ale dintilor inegale etc;

c) rofi dintate pe arbori mcovonatx

d) slabirea fixarii rotilor dintate pe arbore sau roti dintate libere pe arbore;

e) alinierea incorects a rotllor dintate,

f) joc excesiv intre dintii care se angreneaza, ca de exemplu roti dintate oscilante;

g) roti dintate cu dinti rupti, stirbiti sau fisurati.

Pentru achizitionarea completa a datelor vibratiilor se aleg de obicei, ca traductoare, acce-
lerometre, deoarece cu ajutorul acestora se pot masura atat frecventele joase cat si cele inalte.
Frecventele inalte pot fi masurate numai daca accelerometrul este bine fixat pe carcasa an-
grenajulul de analizat. De aceea se recomanda montarea fixa a accelerometrului la locul de
masurare si anume prin suruburi sau daca aceasta nu este posibil - cu ajutorul unui magnet pu-
temic.

Alegerea punctelor de masurare este de asemenea foarte importanta pentru achizitionarea
buné a datelor vibratiilor rotilor dintate. Pozitionarea corecta a punctelor de masurare depinde de
tipul si constructia masinii, de tipul rotilor dnntate utilizate, de natura defectului etc. Semnalul cel
mai fidel poate fi fi obtlnut la plasarea accelerometrului in zona cu incircare cat posibil mai aproa-
pe de lagarul de sustmere al arborelui, pe care se afla fixata roata dintata de analizat.

Pentru obtinerea unor rezultate corecte la masurarea vibratiilor transmisiilor prin angrenaje cu
roti dintate, autorul a elaborat urmatoarele reguli speclf ice, care au fost respectate intocmai:

*1. La transmisii cu roti dintate cu dinti drepti masurarea vibratiile este necesar s3 fie
efectuata numai pe dlrectle radiala.

2. La transmisii cu roti dmtate cu dinti inclinati, cu rofi dintate elicoidale, cu roti dintate cu
dinti in V, cu roti dmtate conice etc., vnbratule trebuie masurate pe directie radiala si pe
dnmcue axiala.

3. Traductorul trebuie plasat cat mai aproape de Iagérul suport al arborelui rotii dintate de
analizat inainte de efectuarea propriu-zisa a masurarii vibratiilor, trebuie sa se execute
cateva masurari de proba, pentm a se constata pe care pane a carcasei transmisiei se
evidentiaza un defect, respectiv in ce loc vibratiile specifice unui defect sunt masurabile;
in caz ca acestea pot fi masurate in mai muite locuri, trebuie determinat locul unde
acestea au valoarea maxima, astfel in cazul unui dinte rupt pe roata dintata din partea
dreapta a carcasei transmisiei, masurarea vibratiilor trebuie efectuata pe partea dreapta
a carcasei; reciproca este valabila.

4. La carcasele transmisiilor cu roti dintate, care au nervuri de rigidizare pe partea

i interioara a peretelui carcasei, traductorul trebuie plasat pe suprafata exterioara plata a
carcasei deasupra loculului de imbinare a nervurii cu peretele carcasei.

5. Natura si tipul defectului influenteaza pozitionarea punctelor de masurarea vibratiilor; de
exemplu, o roata dinata libera pe arbore (datorita fixarii slabita pe arbore) sau o roata
dintata fixatd cu pana nepotrivita poate genera un semnal putemic pe directie radiala.

6. Masurarea vibratiilor transmisiilor cu roti dintate nu trebuie efectuaté pe capace de
etansare pentru lubrifi ant, din tabla subtlre ca puncte de masurare trebuie alese parti
fixe, ‘ca de exemplu capete de bott; transmisia vibratiilor prin placi subtiri cu gamituri de
etansare nu este buna si semnaleie pot fi atenuate; transmisia wbratulor prin filetul
boltului nu este atenuata; de altfel la masurarea vibratiilor pe capete de bolt se obtin cele
mai bune rezultate.

7. Pentru captarea atat a frecventelor joase cat si a celor inalte trebuie utilizate ca
traductoare accelerometre.

8. Pentru ca frecventele inalte s3 poata fi captate, accelerometrul trebuie sa fie bine fixat
pe carcasa transmisiei cu roti dmtate de aceea se recomanda fixarea accelerometrului
de carcasa prin suruburi sau'cu ajutorul unui magnet putemic.

9. La rofi dintate mici si usoare, montate in carcase cu pereti grosi, trebuie montati si
traductori fara contact, ‘pentru masurarea vibratiilor relative ale arborilor acestor rotn fata
de carcasa; aceasta este necesar, deoarece 1a'viteze mici roti dintate si arbori cu
greutate redusa nu pot genera suficientd energie, ca sa puna in wbratu carcase grele;
semnalele unor vibratii masurate pe carcase nu pot fi utilizabile daca raponul dintre
greutatea carcasei si greutatea rotorului (roata dintata inclusiv cota-parte a arborelui
respectiv) este mai mare de 101a 1.

Cinematica si relatiile cinematice. Cand una sau mai multe roti dintate sunt angrenate,

frecventa generaté depinde de viteza de rotatie, numarul de dinti, excentricitatea si alte caracte-
ristici comune.
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La evaluarea raportului de transmisie a doua rofi dintate angrenate este necesara calcularea
factorilor numarului de dinti a fiecarei roi dintate. Consideram, de exemplu, numarul de dinti 12,
care are ca factori primi 1-2:2-3 = 12. Numarul de dinti 10 are factorii primi 1-2-5 = 10. Numerele
de dinti 12 si 10 au ca factor comun 2 si ca factori necomuni 2, 3 si 5. Deoarece in cazul unui
astfel de angrenaj numerele de dinti ale celor doua roti dintate au si atti factori comuni in afara
de 1, s-ar putea considera ca acest angrenaj are un raport de transmisie, care nu este ideal. O
pereche ideala de roti dintate n-ar trebui sa aiba ca factor comun al numerelor de dinti altul decit
1 (ceea ce practic nu este intotdeauna posibil). Daca o roata dintata este excentrica, factorul
comun indica numarul de dinti intre dintii defecti. Factorul necomun al numerelor de dinti ale
celor doua roti dintate angrenate indica numarul de rotatii pe care roata dintata 1 si roata dintata
2 trebuie s3 le efectueze pana cand aceiasi dinti ai fiecarei roti ajung sa se angreneze din nou.
Frecventa acestui fenomen o numim frecvent_a de intalnire a acelora§| dinti si o notam cu f;,.

Raportul de transmisie iy, al unei perechi de roti dintate cilindrice ale caror axe sunt fixe este
dat de relatia:

iz
j,=—t=22 33
27 g (3.37)
Frecventa de angrenare f, , a rotii dinfate 1 cu roata dintaté 2 se calculeaza cu una din
relatiile urmatoare:

fa‘, =z,-f;
sau (3.38)
f,=22'h

in care z, este numarul de dinti al rotii dintate 1, f, - frecventa de rotatie a rotii dintate 1, z, -
numarul de dinti al rotii dintate 2 si f, - frecventa de rotatie a rotii dintate 2. Cu numarul 1 se
noteaza in general roata dintatd conducatoare, iar cu 2 - roata dinfata condusa. La mecanisme
cu mai multe perechi de roti dmtate roata dintata condusa este notata cu numarul dat rotii
dintate conducitoare la care s-a adunat o unitate.
In spectrul de frecventa al vibratiilor unor transmisii prin angrenaje cu roti dintate pot apare,

‘in anumite conditii, armonici ale frecventel de angrenare, precum Si frecvente egale cu fractiuni
1ale frecventei de’ angrenare.

Frecvenga de intélnire f,,  este generata atunci cand un dinte al rotii dintate 1 se intalneste,
respectiv se angreneaza, din nou cu acelasi dinte al rotii dintate 2. Se calculeaza cu relatia:

]
fin: = Tomeg 1
Z4 F1

sau (3.39)
Fo=
2 T mmc,, 1
Tz, h

in care mmc,, este cel mai mic multiplu comun al numerelor de dinti z, si z, De exemplu, daca
la un angrenaj roata dmtata 1 are z, = 43 dinti si frecventa de notatle f, = 29,6 Hz, iar roata
dintaté 2 are z, =99 dmtl se determind mmc,, = 43- 99. Cu ajutorul relatiei (3.39) se obtine
f,,,21 =0,2989 Hz. Aceasta inseamna ca un dinte de pe pnma roata se va angrena din nou cu

acelasi dinte de pe roata a doua dupa 3,3445 s, deoarece m =3,3445 s.

Frecventa de intalnire, in mod normal, nu poate fi observata in spectrul de frecventa,
deoarece aceasta frecventa este foarte joasa. Ea poate fi totusi determinata in d:agrama
semnalului de timp.
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Viteza periferics de rostogolire a rotii dintate v, se calculeaza cu relatia urmatoare:
=f, -7 -D, (3.40)

in care f, este frecventa de rotatie la turatia n si D, - diametrul cercului de rostogolire.

La angrenajele planetare frecventele caractensnce se calculeaza cu alte relatii decat cele
deja mentlonate Frecventele prezentate mai inainte fa, S fit,, SUNt valabile numai dac3 axele

arborilor roplor dintate angrenate nu au o miscare relativé una fata de cealaltd. Cand axele
arborilor rotilor dintate se misca relativ una fata de cealalta, ca in cazul unui angrenaj planetar la
care axele rotﬂor dmtate p!anetane se rotesc in jurul axei rotii dintate centrale, frecventa de
angrenare nu mai este egala cu numarul de dinti inmultit cu frecventa de rotatie a rotu dintate a
angrenajului respectiv, v. relatiile (3.38). In acest caz, pentm ase obtme frecvema de angrenare
trebuie calculata mai intii viteza unghiulara relativa, respecttv frecventa de rotatxe relativa,
dintre suportul rotilor dintate planetare si roata dintata cu axa fixa.

Pentru determinarea frecventelor de rotatie ale componentelor unor angrenaje planetare se
pomeste de la relatia (3.37). Totusa relatia (3 37) nu poate fi aplicata imediat la trenuri planetare
la care axele unor rofi dintate se rotesc una fata de cealalta.

Fig. 3.28a prezmta un tip simplu de tren de roti dintate planetare format dintr-o roata dintata
centrala 1, din roti dintate planetare 2, montate pe un supon planetar 4, si din roata cu dantur
interioara 3. in ﬁgura se considera c3 axa rotii dintate centrale si axa rotu cu dantura interioara
sunt fixe, iar axele rotilor dintate planetare se rotesc in jurul rom dmtate centrale cu frecventa de
rotatie a suportului. Pe baza acestui tip de tren planetar se deduc in continuare frewemele
caracteristice ale trenurilor de roti dintate planetare.

T

@srp
wWRoC

a) b)
Fig. 3.28

Roata dintata centrala, roata cu danturd interioara si suportul planetar pot fi utilizate ca
componente conducitoare (input) sau ca componente ‘conduse (output). In functie de
configuratia componentelor trenul de roti dm}ate planetare poate fi utilizat ca reductor sau
multlphcator de viteze. De exemplu, daca suportul planetar este stationar, cu roata duntata
centrald ca input si cu roata cu dantura interioara ca output, atunci trenul de roti dmtate planetare
este un reductor de viteze. Daca roata cu dantura interioara este stationara, cu suponui planetar
ca input si cu roata dintata centrala ca output, atunci trenul de roti dintate planetare este un
multiplicator de viteze.

Trenul de rofi dintate planetare prezentat in fig. 3.28 a are patru viteze unghiulare cu
sensurile de rotatle indicate in fig. 3.28 b. Acestea sunt viteza unghiulara a rotii dintate centrale
wrpe, Viteza unghlulara a rotii dintate planetare wgpp . viteza unghiulara a rotn dlntate cu dantura
interioard wgep; Si viteza unghnulara a suportului rotilor dintate planetare w ggp- Acestor viteze
unghiulare le corespund frecventele de rotatie frpc, rop. fror Si fore-

Se considera ca vitezele unghiulare, care au sensul de rotatie in sensul acelor de ceasomic
au sens pozitiv (+) si cele in sens contrar acelor de ceasomic - sens negativ (-). Vitezele
unghiulare si sensurile de rotatie a doud componente trebuie sa fie cunoscute pentru a putea
calcula vitezele unghiulare a celoralte doua componente. De exemplu, daca se cunoaste viteza
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unghiulara a rotii dintate centrale si cea a rotii cu dantura interioara, poate fi determinata viteza
unghiulara a suponulul

Pentru a deduce o relatie pentru calculul raportului de transmisie la trenuri de roti dintate
planetare, similara relatiei (3 37), trebuie calculate mai intai vitezele unghiulare relative dintre
componente.

Din fig. 3.28 b se poate scrie relatia vitezei unghiulare relative a rotii dintate centrale fata de
suportul planetar wgpe;spp dupd cum urmeaza:

WRDC/SRP = WRDC ~ @WsRP (3.41)
si inlocuind vitezele unghiulare prin frecventele de rotatie corespunzatoare se poate scrie:
frocisre = froc — fsre- (3.41a)

Similar, din fig. 3.28 b se poate scrie de asemenea relatia vitezei unghiulare relative a rotii cu
danturé interioara fata de suportul pinetar wgp; sgp astfel:

WRDYSRP = WRDI ~ W SRP (3.42)
si inlocuind vitezele unghiulare cu frecventele de rotatie corespunzatoare relatia devine:
froysre = fror — fsre - (3.42a)

Considerandu-se roata dintatd centrala ca input si roata cu dantura interioara ca output, se
poate substitui in relatia (3.37) f, cu membrul al doilea al relatiei (3.41a) si f, cu membrul al
doilea al relatiei (3.42a). Astfel fiind considerata roata dintata centrala ca input si roata cu dan-
tura interioara ca output, atunci roata dintata centrala si rotile dintate planetare sunt roti condu-
catoare (roata dintata centrala actioneaza rotile dintate planetare, iar rotile dintate planetare ac-
tioneaza roata cu dantura interioar). In acest caz rotile dintate planetare sunt in acelasi timp si
roti conduse. Roata cu dantura interioara este de asemenea roata condusa. Produsul numerelor
de dinti ale componentelor conduse este egal cu produsul dintre numarul de dinti al rotii dintate

_planetare zgppe cu numarul de dinti al rotii cu dantura interioard zgp,. Produsul numerelor de dinti

- ale rotilor conducitoare este egal cu produsul dintre numarul de dinti al rotii dintate centrale

.‘zRDc cu numarul de dinti al rotii dintate planetare zgpp . Deci relatia (3.37) pentru raportul de
transmisie dintre roata dintaté centrala si roata cu danturd interioara igpcrp S€ poate scrie ast-

fel:

_ froc —fsre _ Zroe "Zror _ Zroi

irocror =
frot —fsrp  Zroc “Zrop  Zroc
respectiv
; roc ~ fsre _ Zron
lRocrROI = —F  — 2 - (3.43)

fror —fsre  Zroc

In mod similar se poate scrie raportul de transmisie dintre roata dintaté planetara si roata cu
dantura interioara igpp ror dupa cum urmeza:

iroPROI = M _ Zrol ) (3.44)
for —fsre  Zrop

Relatiile (3.43) si (3.44) se utilizeaza pentru deducerea relatiilor de calcul ale frecventelor de
rotatie froc» frors forp Si fepp. a frecventei de angrenare a rotn dintate centrale cu roata dlntata

planetara f, si a frecventei de angrenare a rotii dintate planetare cu roata cu dantura mte-

ARpcROP ¥

rioara f,mwm)l
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La deducerea relatiei de calcul a frecventei fipe Se pleaca de la egalitatea din relat:a (3.43)
din care rezulta:

b4
froc =[ZRDK J'(fRDl —fsrp) +fsrp - (3.45)
RDC

Ordonandu-se expresia (3.45) se obtine urmatoarea relatla de calcul a frewentel de rotatie a
rotii dintate centrale fyoc:

Z, Z
froe = ooy [ I ) e {1 _ZRA] (3.46)
RDC

RDC

Pentru deducerea relatiei de calcul a frecventei fogp Se pleaca de la expresia (3.45), se desfac

parantezele si se deduce ummatoarea relatie de calcul a frecventei de rotatle a suportului plane-
tar foge:

( Zron ]'me —froc

Z,
fSRP _\ROC/ =00 . (3.47)
Zror _ 4

Zroc

-Pentru deducerea relatiei de calcul a frecventei fzp, e pleacd de la relatia (3.43) si se obtine
urmatoarea relatie de calcul a frecventei de rotatie a rotii cu dantura interioara fyp, :

Zroc
fror = froc {
Zrpr

] +fsmp {1 _Zroe ] (3.48)

Zro1

Pentru deducerea relatiei de calcul a frecventei frpp S€ pleaca de la relatia (3.44) Si se obtine
ummatoarea relatie de calcul a frecventei de rotatie a rotii dintate planetare fpp:
|

i Z, b4
© froe =fror ‘(—R—m] +fsrp '(1 —-fat ) (3.49)
Zrop Zrop
Frecventa de angrenare a rotii dintate centrale cu rotile dintate planetare, f, , este egala

cu diferenta dintre frecventa de rotatie a rotii dintate centrale si frecventa de rotatie a suportului
planetar [v relatua (3.41 a)] inmultita cu numarul de dmtu al rotu dnntate centrale:

fencnce = |(lRoc —fsre) “Zoc - (3.50)

Frecventa f, este egala insa si cu diferenta dintre frecventa de rotatie a rotii dintate

planetare si frecventa de rotatie a suportului planetar, inmutt‘ité cu numarul de dinti al rotii dim'ate
planetare:

Farocmoe =|(fRDP —fsrp )l *ZRoP - (3.51)

In mod similar, frecventa de angrenare a rotii dintate planetare cu roata cu dantur interioara
f. este egala cu duferema dintre frecventa de rotatle a rotii cu dantura interioara si frecventa

ARoPRO1
de rotatie a suportului planetar, mmult‘lta cu numarul de dm_tl al rotii cu danturé interioara:

Facormon =|(fRD| —fsre )l “Zro1 - (352
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z
Raportul de transmisie, de exemplu —R2L

in relatiile de calcul ale frecventelor de rotatie ale

Zroc )
componentelor trenului planetar, deduse mai inainte, se considera ca are semnul pozitiv (+) sau
negativ (-) dupa cum rotile se rotesc in acelasi sens sau in sens opus.

Pentru calcularea frecventelor caracteristice ale angrenajelor simple cu roti dintate se utili-
zeaza programe de calcul pe "calculator (PC), ca de exemplu programul de calcul american "VCI
Gears Program"”. Cu astfel de programe nu se pot calcula frecventele caracteristice ale angrena-
jelor planetare sau ale transmisiilor cu roti dintate planetare.

Pentru determinarea frecventelor caracteristice ale angrenajelor cu roti dintate planetare au-
torul a elaborata teoria de calcul descrisa anterior, v. relatiile (3.41) - (3. 52)

La utilizarea programului "VCI Gears Program” pen(ru angrenaje simple trebuie introduse in
program urmatoarele date:

- numarul de dinti al celor doua roti dintate angrenate;

- diametrul cercului de rulare al celor doua roti dintate angrenate;

- frecventa de rotatie a unei rofi dintate sau frecventa de angrenare a perechii de roti dintate.

Pnogramul calculeazi urmitoarele date pentru o pereche de roti dintate ale unui angrenaj
simplu:

- frecventa de rotatie a rotii dintate (care nu a fost data);

- cel mai mic multiplu comun, factori comuni si necomuni intre numerele de dinti a doua
roti ale unui angrenaj;

- raport de transmisie;

- frecventa de angrenare i armonici;

- frecventa de intalnire;

- viteza periferica de rostogolire;

- numarul de rotatii efectuate de fiecare dintre cele doua roti la angrenare;

- numarul de dmu defecti pe fiecare roata dmtata

- durata de vuata in procente;

- indicatorul numeric de calitate pentru cele doua roti dintate angrenate, recomandat de
"AGMA (American Gear Manufactures Assocuatlon)' in functie de viteza periferica de
rostogolire a rotilor dintate.

Programul de calcul evaluiazé, prin simulare, cate rotatii executa roata dintata cu diametrul
mai mic, daca roata dintata cu diametrul mai mare executa una, dou3, trei etc., rotatii complete.
De exemplu, la un angrenaj cu o roata dintata 1, avand z, =25dinti si o roata dintata 2 cu

=115 dinti, dac roata dintata 2 executa o rotatie complet3, roata dintata 1 executa patru ro-
tatu complete plus o rotatie pamala corespunzatoare arcului de pe cercul de rostogolire, cores-
punzator a 15 dinti, deoarece (115 =4-25 +15). Calculul se continua in paralel pana cand ambe-

le roti ajung sa execute, fiecare din ele, un numar de rotatii complete.

"AGMA Quality Number System" este un normativ pentru evaluarea calitatii rotilor dintate, in
care se specifica indicatorii numerici de calitate, care sunt recomandati pentru diferite viteze
periferice de rostogolire. Indicatorii numerici de calitate sunt stabiliti de 1a 3 la 14, in ordine cres-
catoare a preciziei de prelucrare. In acest nommativ pentru fiecare indicator numeric de calitate
este prevazut gradul de precizie corespunzator, cu indicarea tolerantelor de prelucrare respecti-
ve pentru angrenaje cilindrice, angrenaje elicoidale, angrenaje conice, angrenaje ipoidale, an-
grenaje cu cremaliera sn angrenaje cu melc.

Cauzele principale ale vibratiilor ridicate (peste limitele normale) ale angrenajelor cu roti din-
tate sunt urmmatoarele:

a) slabirea imbinarilor mecanice;

b) excentricitatea;

c) roti dintate nealiniate sau aliniate incorect;

d) jOC excesiv la angrenare sau roti dintate oscilante;

€) dinti rupti, stirbiti sau fisurati.

In continuare se determina cauzele vibratiilor unor transmisii cu roti dintate prin diagnoza.

Slabirea imbinarilor suportului planetar (joc excesiv al suportulul planeter) al unei
transmisii cu roti dintate planetare. Unul din defectele intainite la transmisiile cu roti dintate
planetare este slabirea imbinarilor mecanice ale suportului planetar care cauzeaza un joc ‘exce-
siv al acestuia in trenul planetar. Ca exemplu se analizeaza in continuare vibratiile unui astfel de
tren planetar. Trenul de roti dintate planetare analizat constituie reductorul dublu de viteze al
transmisiei actionarii unei supape de siguranta (de inchidere) a unei conducte principale de
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alimentare cu apa, apartinand unor circuite secundare in centrala nucleara. Vibratiile au fost
masurate in doua puncte pe carcasa reductorului, deasupra trenului planetar primar Si deasupra
trenului planetar secundar.

In fig. 3.29 se prezintd schematic reductorul dublu de viteze mentionat, in care 1 este roata
dintata centrala (input) apartinand trenului planetar primar, 2 - roata dintat planetara a trenului
primar montata in suportul planetar 4, 3 - roata cu dantura interioara a trenului planetar primar
(trenul planetar primar fiind similar cu trenul planetar simplu prezentat in fig. 3.28 a), § - roata
dintata planetara a trenului secundar si 6 - roata cu dantura interioara a trenului planetar secun-
dar (output).

v "

N
h N % output
%

input 1

5
t
6

Fig. 3.29

Spectrele de frecventa ale vibratiilor reductorului dublu de viteze, descris mai inainte, sunt
prezentate in fig. 3.30 - 3.33.

Rotile dintate ale reductorului dublu de viteze au urmatoarele numere de dini: z, =10 dinti,
z, =33 dinti, z, =77 dinti, zg =23 dinti si z; =66 dinti.

Roata dintata centrala 1 se roteste cu o frecventa de 30 Hz in contra acelor de ceasomic,
;deci f; =—30 Hz. Roata cu dantura interioara 3 a trenului planetar primar nu se roteste, deci

i5=0.

Pentru determinarea defectului reductorul dublu de viteze mentionat, trebuie mai intai calcu-
late frecventele caracteristice ale acestui tren planetar ca apoi prin identificare cu frecventele
existente in spectrele de frecventa ale vibratiilor, sa se poata efectua o diagnoza corecta.

Frecventa de rotatie a suportulun planetar 4 se calculeaza cu relatia (3.47), la care daca se
inlocuiesc indicii literali cu indicii numerici corespunzatori cu numerele date rotilor, se obtine:

Z
s2)
fp=—22 (3.53)

Inlocuind in relatia (3.53) datele cunoscute Si tmand seama de semnul (+) sau (-) al sensurilor de
rotatie respec(uve frecventa de rotatie a supoﬂulul planetar 4 are urmatoarea valoare:

©f -1} -(-30)
(-5)-

Deci suportul planetar 4 se roteste cu o frecventa de 3,45 Hz in sens de rotatie contrar acelor de
ceasomic.

fo = ——3,448 = — 3,45 Hz.
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Frecventa de rotatie a rotilor dintate planetare 2 se calculeaza cu relatia (3.49), la care daca
se inlocuiesc indicii literali cu indicii numerici corespunzitori cu numerele date rotilor, se obtine:

z
f,=f (2—3] +1y [ -i—’} (3.54)
2 2

Inlocuind in relatia (3.54) datele cunoscute si tinand seama de semnul sensurilor de rotatie res-
pective, rezulta f, =4,599 =4,6 Hz. Deci rotlle planetare 2 se rotesc cu o frecventa de
4,6 Hz in sensul de rotatie al acelor de ceasomic.

Frecventa de angrenare a rotii dintate centrale 1 cu rotile dintate planetare 2 se calculeaza cu
relatia (3.50), la care daca se inlocuiesc indicii literali cu indicii numerici corespunzatori cu nu-
merele date rotilor, se obtine:

fag =|(f = 1) 21. (3.55)

Inlocuind in relatia (3.55) datele cunoscute si tinand seama de semnul sensurilor de rotatie
respective, rezufta f., -265 ,50 Hz.

Frecventa f,,se poate calcula si cu relatia (3.51), la care daca se inlocuiesc indicii literali cu
indicii numerici corespunzatori cu numerele date rotilor, se obtine:

fop =[(f = f)|-z2. (3.56)
Inlocuind in relatia (3.56) datele cunoscute si tinand seama de semnul sensurilor de rotatie

respective, rezulta f,,, =265,65 Hz.

Frecventa de angrenare a rotii dintate planetare 2 cu roata cu dantura interioara 3 se
calculeazi cu relatia (3.52), la care daci se inlocuiesc indicii literali cu indicii numerici
corespunzaton cu numerele date rotilor, se obtine:

fuy =[(fs =) 25 (3.57)

Inlocuind in relatia (3.57) datele cunoscute si tindnd seama de semnul sensurilor de rotatie
respective, rezuita f,,, =265,65 Hz.

Roata dintata planetaré § a trenului secundar are aceeasi frecventa de rotatie cu roata dintata
planetara 2 a trenului primar, deoarece ambele roti sunt fixate pe acelasi arbore (v. fig. 3.29),

. deci f, =fs = 4,6 Hz. Frecventa de rotatie a rotii cu dantura interioara 6 este necunoscuta si

ummeaza sa fie calculata.

In trenul planetar secundar frecventa de angrenare a rofii dintate planetare 5 cu roata cu
dantura interioara 6 se poate calcula cu o expresie similara relatleu (3.51). Daci in relatia (3.51)
se inlocuiesc indicii literali cu indicii numerici corespunzatori cu ‘numerele date rotilor sn daca se
ia in considerare ca roata dintata planetaré 5 (cu indicii literali RDP) are in trenul ‘secundar
acelasu rol ca roata dintata centrald (cu indicii literali RDC) in trenul primar, se poate scrie:

f,

=|(fs —£)]-2s. (3.58)

Inlocuind in relatia (3.58) datele cunoscute si tinand seama de semnul sensurilor de rotatie
respective, rezulta f,, =185,15 Hz.

Pentru calcularea frecventel de rotatie a rotii cu danturé interioar 6, se pleaca de la relatia
(3.52), la care daca se inlocuiesc indicii literali cu indicii numerici corespunzatori cu numerele
date rotilor, rezulta:

fa =l(fs —f )I Zs- (3.59)

De aici se obtine urmatoarea relatie de calcul a frecventei de rotatie a rotii cu dantura interioara
6 (output):
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fe =

Z (3.60)

in care inlocuind termenii relatiei cu valorile cunoscute si tindnd seama de semnul sensurilor de
rotatie respective, se obtine fs = —0,645 Hz. Deci roata cu danturd interioar 6 se roteste cu o
frecven;a de 0,645 Hz i m sens contrar acelor de ceasomic.

Pentru verificare, se calculeaza f; in functie de f; cu relatia (3.49), la care daca se inlocuiesc
indicii literali cu indicii numerici corespunzatori cu numerele date rotilor, se obtine:

f=te {:_.-.}H‘ ( _-zi] @61)

Inlocuind termenii cu valorile cunoscute si tindnd seama de semnul sensurilor de rotatie res-
pective, rezulta f; = 4,598 =4,6 Hz. Frecvema rezultata are aceeasi valoare si acelasu semn ca
cea determinata anterior pentru fg, respectiv f2 (deoarece fg =1,), decu calculele sunt corecte.

In spectrul de frecventa al vibratiilor masurate pe carcasa reductorului, deasupra trenului pla-
netar secundar, din fig. 3.30, se constata ci cea mai mare acceleratie apare la frecventa de
196,25 Hz. In acest spectru apare de asemenea o linie spectrala la 393 75 Hz, care este armoni-
ca frecventei mentionate. Frecventa de angrenare a rotii dintate planetare 5 cu roata cu dantura
interioara 6 din trenul planetar secundar (v. fig. 3.29), rezultata din calcul, este f,, =185,15 Hz.

In acelasi spectru se observa o linie spectrala la frecventa de 286,25 Hz. Frecventa de angre-
nare a rotii planetare 2 cu roata cu dantura interioara 3 din trenul planetar primar, rezultata din
calcul, este f, =265,65 Hz.

Frecventele mentionate, existente in spectrul de frecventa din fig. 3.30, se presupune c4 re-
prezinta frecventa de angrenare f , respectiv f , dar nu pot fi imediat identificate cu acestea,

din cauza diferentelor dintre valonle comparate.

Analizand banda de frecventa din jurul frecventei de 196 Hz cu o fereastra de frecventa de
20 Hz se obtine spectrul din fig. 3.31. Linia spedrala la frecventa de 196,25 Hz, evudenhata in
spectrul din fi fg 3.30, se observa in spectrul din fig. 3.31 la frecven}a de 196,89 Hz si are ampli-
tudinea ceva mai mica decat linia spectrala corespunzatoare din spectrul din ﬁgura anterioara.

" Aceasta se datoreste faptului ca spectrul de frecventa din fig. 3.31 provine din analizarea

Ve

vibratiilor masurate pe carcasa, deasupra trenului planetar primar, iar frecventa de 196,25 Hz,
respectiv de 196,89 Hz, corespunde frecventei de angrenare in trenul planetar secundar.
In spectrul de frecventa din fig. 3.31 se oberva ca frecventa de 196,89 Hz este modulata cu o

. frecventa de 9,8 Hz, deoarece (196,89 — 187,09 =9,8 Hz). FreweMa de 9,8 Hz este egala cu

de doua ori 4,9 Hz, care este valoarea masurata a frecventei de rotatie a rotii dintate planetare 5
din trenul planetar secundar; deci, din datele masurate, rezulta s, = fz., = 4 9 Hz in loc de

fs =f, =4,6 Hz, valoare obtinuta prin calcul.

Pentru observarea in continuare a altor fenomene de modulare, care pot constitui indicatori
pretiosi pentru efectuarea unei diagnoze, se analizeazd banda de frecventa in jurul frecventei de
100 Hz (circa jumatatea frecventei de 196, 89 Hz) cu o fereastra de frecventa de 40 Hz, asa cum
se vede in fig. 3.32. In acest spectru de frecventa se observa o acceleratie ‘ceva mai ridicat la
frecventa de 99,2 Hz, care este modulata cu o frecventa de 3,7 Hz. Astfel in partea dreapta a
frecventeu de 99,2 Hz apar linii spectrale la intervale de 3,7 Hz, ca de exemplu la 102,9 Hz,

106,6 Hz 110,2 Hz , iar in partea stanga - de asemenea la intervale de 3,7 Hz, ca de exemplu la
95,5 Hz, 91,9 Hz si 88 2 Hz. Deci se poate deduce ci frecventa de 3,7 Hz este frecventa de ro-
tatue a suportului planetar 4. Astfel, din masurarea vibratiilor rezulta f,, =387, in loc de

f, = 3,45 Hz, valoare obtinuta din calcul. De trei ori valoarea masurata a frecventei de rotatie a
suportului planetar, in valoare absoluta, este 11 Hz.

In spectrul de frecventa din fig. 3.33 se evidentiaza armonici ale frecventei de 11 Hz si

anume la 22 Hz, 33 Hz, 44 Hz etc.

Frecventa de 99,2 Hz din fig. 3.32 si din fig. 3.33 este chiar armonica a 9-a a frecventei de
11 Hz. Cauza pentru care apare in aceste spectre 0 frecventa egala cu de trei ori frecventa de
rotatie a suportului planetar, respectiv a 9-a armonica a acestea, este c3 reductorul are trei roti
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dintate planetare in suportul planetar al trenului planetar primar si trei roti dintate planetare in
trenul planetar secundar. Intre amplitudinele liniilor spectrale corespunzatoare din spectrele din
fig. 3.32 si fig. 3.33 exista diferente, deoarece spectrul de frecventa din fig. 3.32 s-a obtinut din
analizarea vibratiilor masurate pe carcasa reductorului deasupra trenului planetar secuﬁdar, iar
cel din fig. 3.33 - din analizarea vibratiilor masurate deasupra trenului planetar primar.

Re_la}ia (3.57) se poate scrie pentru datele obtinute prin masurarea vibratiilor, dup cum ur-
meaza:

fan, =|(f3 —f, ) ‘Z3. (3.62)

Recalculand frecventa de angrenare a rotii dintate planetare 2 cu roata cu dantura interioara 3,
care nu se roteste (f; =0), cu ajutorul relatiei (3.62) se obtine f‘z:.“ =284,9 Hz, care se poate

identifica cu frecventa de 286,25 Hz, existenta in spectrul din fig. 3.30.

Procedand in mod similar, relatia (3.58) pentru datele obtinute prin masurarea vibratiilor de-
vine: '

fasgm =’(f5,, - f4,,, )

Zs. (3.63)

Recalculand frecventa de angrenare a rofii dintate planetare 5 cu roata cu dantura interioara 6,
conform relatiei (3.63), se obtine f,“m =197,8 Hz, frecvengé care poate fi identificata cu frec-

venta de 196,89 Hz, existenta in spectrul din fig. 3.30.
Relatia (3.60) pentru datele obtinute prin masurarea vibratiilor se poate scrie:

fas&“
fo = +f, . (3.64)
m Zg m

Recalculand frecventa de rotatie a rotii cu dantura interioard 6 (output) cu relatia (3.64) rezulta
fs, = — 0,703 Hz. Deci roata cu dantura interioara 6, conform datelor rezultate la masurarea

vibratiilor, se roteste cu o frecventa de 0,703 Hz in sens contrar acelor de ceasomic, in loc de
fe = — 0,645 Hz, valoare calculata inifial.

Deoarece:

a) in spectrul de frecventa din fig. 3.32 apar modelari multiple cu frecventa de rotatie
a suportului planetar de 3,7 Hz,

b) in spectrul de frecventa din fig. 3.33 se evidentiaza armonici ale frecventei de 11 Hz,

c) acceleratia vibratiilor ja frecventa de angrenare a rotilor dintate din trenul planetar
secundar de 196,25 Hz (v. fig. 3.30), respectiv de 196,89 Hz (v. fig. 3.31), este ndicata,

se pune diagnoza, ca suportul planetar are imbinarile mecanice slabite, respectiv are un joc
excesiv.

La demontarea reductorului, prin inspectie si incercari, diagnoza s-a confirmat.

Roti dintate excentrice. Angrenajele cu roti dintate excentrice pot fi grupate, conform
caracteristicilor comune unei diagnoze, in patru categorii:

1. Angrenaje, la care numerele de dinti ale celor doua rofi dintate angrenate au un factor

comun si ca defect mai mare au una sau ambele roti dinfate excentrice, iar ca defect
mai mic - slabirea imbinarilor sau fixarea incorectd a rotilor dintate.

2. Angrenaje, la care numerele de dinti ale celor doua roti dintate angrenate au un factor
comun si ca defect mai mare au slabirea imbinarilor sau fixarea incorecta a rotilor
dintate, iar ca defect mai mic - una sau ambele roti dintate excentrice.

3. Roti dintate care nu sunt circulare sau cu bataie radiala a danturii.

4. Rofi diniate montate pe arbori incovoiati.

Angrenaje, la care numerele de dinti ale celor dou§ roti dintate au un factor comun si ca de-
fect mai mare au una sau ambele roti dintate excentrice, iar ca defect mai mic - slabirea imbinari-
lor sau fixarea incorectd a rotilor dintate. 'In fig. 3.34 este reprezentat schematic un reductor sim-
plu de viteze, apartinand sistemului de transmisie a actionarii supapei de inchidere a unuia dintre
circuitele de alimentare cu apa din centrala nucleard. Reductorul prezentat este format din roata
dintata (pinion) 1 cu z, =25 dinti si roata dintata 2 cu z, =115 dinti. Frecventa de rotatie a rotii
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dintate 1 este f, =20 Hz.

N\

Fig. 3.34

In tabelul 3.1 sunt prezentate datele necesare calculelor si rezultatele acestora efectuate

Tabelul 3.1
Roata dintata 1 Angrenaj Roata dintata 2
z, =25 dinti iy =4,6 z, =115 dinti
fac,“,c‘2 =5 faCeom,, =5 mmc,, =5-5-23 faCpec, =23
fy =20 Hz f,,, =500 Hz fie,, = 0,87 Hz f, =435 Hz
Evaluarea rotatiilor
Rotatii complete + nr. Rotatii complete ale
de dinti ai rotii 1 rotii 2
4+15 1
9+ 5 2
13+20 3
18+ 10 4
23+ 0 S
Anmmonici si fractiuni ale frecventei de angrenare:
1 2 3 4
Ef"’ =100 Hz gf,u =200 Hz —gf,u =300 Hz gf,'z =400 Hz
1 1
Ef“’ =250 Hz 1-2—f,‘2 =750 Hz 2f, =1000 Hz 3f, =1500 Hz.

conform relatiilor (3.37) - (3.39), factorii comuni si necomuni ai numerelor de dinti, precum si re-
zultatele evalurii rotatiilor rotilor dintate ale angrenajulm mentionat. Numerele de dinti ale romor
dintate au ca factor comun 5. Daci o roata dintata este excentrica, fiecare al cincelea dinte de
pe cealaltd roata dintata poate fi presat mai tare decat ceilalti dinti de catre excentricitate, indife-
rent de forma acestea. In anumite cazuri, fiecare al cincelea dinte poate sa devina foarte uzat si
s3 uzeze fiecare al cincelea dinte de pe roata cealalta.

In tabelul 3.1 se dau de asemenea valorile frecventelor egale cu fracnunll din

2 3 .
2 Zsi
5 6°

IS

1
5
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frecventa de angrenare, care pot fi observate in spectrul de frecventd al vibratiilor, daca una din
rotile dmtate ale angrenajului este excentrica. Evaluarea rotatiilor (v tabelul 3. 1) indica locul de-
fectuos pe roata excentrica, care loveste al 15-lea, al 5-lea, al 20-lea si al 10-lea dinte de pe pi-
nion, fenomen care se repeta continuu in timpul functionarii angrena;uluu In cazul unei roti
excentrice rezultatul final este c3 fiecare al cincelea dinte se uzeaza mult mai repede decit cei-
lalti dinti.

“In fig. 3.35 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor masurate pe cutia reductorului
simplu (v. fig. 3.34). Se observa o amplitudine mare la frecvema de 100 Hz (v. punctul 1 din fig.

3.35), care este % din frecventa de angrenare. Aceasta indica, ca amandoua rotile dintate au

fiecare al cincelea dinte uzat. Pentru a putea observa eventuale modulatii ale frecventei de
100 Hz, trebuie analizata aceasta frecventa intr-un domeniu de frecventa mai redus. Linia
spectrald la 502,5 Hz (v. punctul 2 din fig. 3.35) se poate identifica cu frewenta de angrenare.
Modulatia in jurul frecventei de angrenare nu este significanta, deoarece ampmudmea ei este
redus3, ceea ce indica, ca rotile se angreneaza fara erori de angrenare.

twv/'s Peak Lin
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Fig. 3.35

Fig. 3.36 prezinta spectrul de frecventa al vibratiilor mentionate cu banda de frecventa intre 0
- 200 Hz. Linia spectrala la 100,5 Hz este modulata pe partea cu frecvente mai ridicate {pe par-
tea din dreapta liniei spectrale) si pe partea cu frecvente mai reduse (pe partea din stanga liniei
spectrale) cu frecventa de rotatle a rotii dintate (pm:on) 1, precum si cu frecventa de rotatie a
rotii dintate 2. Din anahza vubratulor a‘'mai multor cazuri de angrenaje cu roti dmtate excentnce
de acelasi tip si cu aceleasi defecte, s-a constatat ca atunci cand modulatiile in amplnudme sunt
mai ridicate pe partea cu frecvente mai mari de 100,5 Hz amandoua rotule sunt excentrice si ca
excentricitatea este defectul mai mare. Amplitudinile mai reduse pe panea cu frecvente mai mici
de 100,5 Hz indica, ca rotile nu sunt fixate corect (au imbinari mecanice slabite) si ca acest de-
fect este mai mic. '

In fig. 3.37 se prezinta diagrama semnalului de timp al vibratiilor masurate pe cutia reductoru-
lui simplu, ce se analizeaza. Diferenta de timp dintre punctele 1 si 2din diagrama este de 0,05 s

sau 1 =20 Hz, care este frecventa de rotatie a pinionului (roata dintata 1, v. fig. 3.34 si tabe-
0,05 ! ‘
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lul 3.1). Diferen}a de timp intre fiecare dintre cele cinci perioade intre punctele 1 Si 2 din diagra-

. . 1
ma semnalului de timp este de 0,01 s sau o1 =100 Hz, care este t:,' din frecventa de angre-

nare. Diferenta de timp dintre punctele 3 si 4 este 0,23 s sau é = 4,348 Hz, care este

frecventa de rotatie a rotii dintate 2 (v. fig. 3.34 si tabelul 3.1). Numarul perioadelor dintre pun-
ctele 3 su 4 din dnagrama semnalului de timp este 23, care este factorul necomun intre numarul

de dinti al rotii 2 si numarul de dinti al pinionului 1 (fac,m21 = 23). Numarul de perioade dintre
punctele 1 si 2 din diagrama semnalului de timp este 5, care este factorul necomun dintre
numarul de dinti al pinionului 1 si numarul de dinti al rotii dintate 2 (facmu = 5).

Frecventa de angrenare nu poate fi observata in fig. 3.37, deoarece pentru aceasta este
necesar ca reprezentarea sa se faca cu o rezolutie mai mare. In fig. 3.38 este reprezentata

diagrama semnalului de timp cu o rezolutie mai mare. Perioada dintre punctele 1 si2este0,01s

sau ﬁ =100 Hz, care este % din frecventa de angrenare. Fiecare perioada contine cinci var-

furi in sensul pozitiv al ordonatei. Durata de timp dintre aceste varfuri este 0,002 s sau
1

——— =500 Hz, care este frecventa de angrenare.
0,002 :
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Fig. 3.38

Prin diagnosticare este important s se stabileasca relatia dintre cauz si efect. Frecventa de
rotatie atat a rotii dintate 1 (pinion) cat si a rotii dm}ate 2 moduleaza frecventa de 100,5 Hz (v.
fig. 3. 36), facand posnblla observarea relatne: ‘cauzh-efect.

In acest caz prin diagnoza se poate stabili care este defectul principal (mai mare) <i care este
defectul secundar (mai mic), dar nu se poate stabili cu exactitate care dintre roti este execentrici
si care are dinti uzati. Totusi este mai probabil sa se presupuna ca roata dmtata mai mare este
excentrica si c3 ambele rotl dintate sunt uzate. Aceasta nu schimba prea mult masurile care tre-
buie luate conform dlagnozel deoarece in acest caz trebuie oricum inlocuite ambele roti.
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Astfel cauza uzurii angrenajului reductorului analizat poate fi una sau mai multe din urmatoa-
rele:

a) rotile dintate ale angrenajului au numere de dinti, care au un factor comun 5
(fac,,‘,,“12 = 5) (in afara de 1), ceea ce conduce la o uzare mai rapida;

b) una sau ambele rofi sunt excentrice;

c) materialul din care sunt executate rotile dintate nu este de calitate.

Este de remarcat, ca dupa ce rotile dmtate ale reductorului au fost inlocuite cu altele noi cu
aceleasi numere de dinti s« au fost montate si fixate in mod corespunzator, linia spectrala la
frecventa de 100 Hz a aparut din nou in spectrul de frecventa al vibratiilor reductorului reparat,
dar nivelul vibratiilor s-a redus la un sfert din valoarea misurata inainfe de reparatie. Pentru ca
frecventa de 100 Hz s3 nu mai apara in spectru si deci rotile dintate sa dureze o penoada de
timp mai lunga, este necesar sa se reproiecteze reductorul simplu, alegandu-se acelasi raport de
transmisie, dar roti dintate cu alte numere de dinti, care sa nu aiba factori comuni (in afard de 1).

Angrenaje, la care numerele de dinti ale celor dous roti au un factor comun si ca defect mai
mare au sl8birea imbindrilor sau fixarea incorects a rotllor dintate, iar ca defect mai mic - una sau
ambele roti dintate excentrice. In fig. 3.39 se prezinta schematic confi iguratia in forma de V a an-
grenajelor rotnlor dintate ale unei masini de fabricat hartie. Rotile dintate 1, 4 i 7 sunt cele ale
calandrilor uscaton iar rotile dintate 2 3, 5 si 6 sunt cele ale calandrilor satmatl de ghidare.
Pentru asigurarea unei produdu de hartie de calitate este necesar ca nivelul vabra}ulor sa fie mic.

Fig. 3.39

Nivelul vibratiilor angrenajului, dintre roata dintata 1 cu z, = 126 dinfi si roata dintat 2 cu
z, = 81 dinti, fiind muit mai ridicat decit cel al vibratiilor celorialte angrenaje, s-a procedat la
analizarea vubratulor angrenajului mentionat.

In tabelul 3.2 sunt prezentate datele si rezultatele calculelor frecventelor caracteristice pentru
angrenajul de analizat. Calculele au fost efectuate cum s-a mentionat Ia tabelul 3.1, cu deosebi-
rea ca in tabelul 3.2 nu mai este prezentata evaluarea rotatiilor.

Fig. 3.40 reprezintd spectrul de frecventa al vibratiilor radiale masurate pe lagarul rotii dintate
2. Linia spectrala de mare amplitudine la 355 Hz poate fi identificata cu frecventa de angrenare
calculata fa, —355 32 Hz (v. tabelul 3.2). Amplitudinea ridicata la frecventa de angrenare indica

(o] angrenare defectuoasa. In spectrul de frecventa mentionat se evidentiazd de asemenea linia

ez 1 s =
spectrala la 177,5 Hz, care se identifica cu Ef‘u =177,66 Hz si linia spectrala fa 537,5 Hz, care
poate fi identificata cu 1%f,‘2 = 532,98 Hz. Prezenta in spectru a fractiunilor frecventei de an-

grenare lf si 1—1—f indica, ca unii dinti au 0 anumita forma de excentricitate, ceea ce con-
2% 2*
duce la o amplitudine ndlcata a frecventei de angrenare. Excentricitatea se datoreste unor dinti

cu Iatimi mai mari, unui cerc de rostogohre necircular sau unor erori ale pasuiui angrenajulm
(spatn inegale intre flancurile dintilor). Pentru identificarea benzilor laterale ale frecventei de an-
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grenare trebuie ca vibratiile sa fie analizate intr-o fereastra cu o rezolutie mai mare.

Tabelul 3.2
Roata dintata 1 Angrenaj Roata dintata 2
z, =126 dinti i, =0,643 z, = 81 dinti
faCpec,, =14 faCoorm,, =9 mmc,, =1134 faCrec,, =9
f,=2,82 Hz f,, =355,32 Hz fim,, =0,31Hz f, =438 Hz

Armonici si fractiuni ale frecventei de angrenare:
1 2 1

afau = 39,48 Hz Ef’u =78.96 Hz gf
5 2 7
gfae =197.40 Hz 3h, =236,88 Hz 3

. 17766 Hz 11f, =s3208 Hz 2,
2 2 2 a2 12

=710,64 Hz 3f,, =1065,96 Hz.

o, = 118,44 Hz if , =157,92 Hz

9™

=27636 Hz Ot
g 12

=315,84 Hz
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Fig. 3.40

In fig. 3.41 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor analizate cu o fereastra de
frecventa de 40 Hz in jurul frecventei de angrenare. leerema dintre frecventele liniilor spectrale
din puncte|e 1 si 2 respectiv 1si 4 este 2.8 Hz, care se idenifica cu frecventa de rotatie a rotii

dintate 1 (v. fig. 3.39), egala cu f, =

2,82 Hz. Diferenta dintre frecventele finiilor spedrale din

punc(ele 1 si 3 respectiv 1 si S este 4,4 Hz, care se poate identifica cu frecventa de rotatie a rotii
dintate 2, egala cuf, =4, 38 Hz. Amplitudinea liniei spectrale din punctul 4, de pe partea cu
frecvente mai joase decat frecventa de angrenare, este mai mare decat amplitudinea liniei
spectrale din punctul 2, de pe panea cu frecvente mai inalte decét frecventa de angrenare.
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Din analizarea unui numar mare de cazuri similare s-a constatat ca atunci cand amplitudinea
liniilor spectrale modulate de pe partea cu frecvente mai joase decéat frecventa de angrenare
este mai mare decat amplitudinea liniilor spedrale de pe partea cu frecvente mai inalte decat
frecventa de angrenare, defectul mai mare (principal) il constituie slabirea imbinrilor sau fixarea
incorecta a rotilor dintate. Prezenta in spectru a unor linii spectrale ale frecventelor modulate de
amplitudine mai mica pe partea cu frecvente mai inalte decat frecventa de angrenare indica, ca
defectul mai mic (secundar) il constituie excentncutatea asa dupa cum este si in cazul de fata

Daca insé fixarea rotilor dintate se remediaza, astfel ca aceasta sa nu mai constituie un de-
fect, amplttudmea liniilor spectrale pe partea cu frecvente mai inalte decét frecventa de angren-
are pot sa creasca si in acest caz excentricitatea devine defectul principal al angrenajulul

Frecvente egale cu fractiuni ale frecventei de angrenare sunt generate atunci cand dinti
excentrici de pe o roata se angreneaza cu anumm dinti de pe cealalta roata. Acest fenomen se
observa foarte usor in diagrama semnalului de tlmp al vibratiilor.

In fig. 3.42 este reprezentata diagrama semnalului de timp al vibratiilor masurate pe lagarul
rotii dintate 2 (v. fig. 3.39). Amplitudinea fiecarei perioade difera de la 0 peroada la alta, indicand

cum este generata frecventa egala cu %f,ﬁ. Fiecare perioada a semnalului de timp reprezinta

fenomenul de angrenare a doi dinti. De exemplu, diferenta de timp dintre punctele 1 si 2 din

1 . s
diagrama semnalului de timp este 5,65 ms sau 000565 =176,99 Hz, care se identifica cu

—f, =177,66 Hz (v. tabelul 3.2). Diferenta de timp dintre punctele 1 si 3 este 2,8 ms sau

1

2 A2
1

0,0028

=357,1 Hz, care poate fi identificata cu frecventa de angrenare f,‘2 = 355,32 Hz.
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Fig. 3.43 reprezinta diagrama extinsa a semnalului de timp al vibratiilor rotii dintatc 2.
Diferenta de timp dintre punctele 1 si 2 din aceasta diagrama este 2, 815 ms sau
1

—_ =355,2 Hz, care se identifica cu frecventa de angrenare fa., = 355,32 Hz.
0,002815
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Diferenta de timp dintre punctele 1 si 4 este 5,63 ms sau o—aﬁ =177,6 Hz, care se identifica

Cu valoare calculata a frecventei %f,u =177,66 Hz. Diferenta de timp dintre punctele 3 si 4 este

1
1,87 ms sau 000187 =534,7 Hz, care se poate identifica cu valoarea calculati a frecventei

1-f, =532,98 Hz.

1
E ay;

In concluzie rotile dintate excentrice, care genereaza frecvente egale cu fractiuni ale
frecventei de angrenare, cer - pentru verificarea excentricitatii - 0 analizare mai detailata. In ca-
zul ultim analizat diagnoza a indicat, ca defectul mai mare il constituie slabirea imbinirilor sau
montarea, respectiv fixarea incorecta a rotilor dintate si nu excentricitatea lor, care este un de-
fect mai mic. Pentru identificarea exacta a excentricitatii, dupa analizarea spectrului de
frecventa, este necesara si analizarea semnalului de tnmp Daca perioada pentru o rotatie este
reprezentata in domeniul de timp cu o rezolutie suficientd de mare, fiecare dinte de pe roata
(fiecare timp indicand intrarea unui dinte in angrenare) poate fi identificat.

Dupé demontarea angrenajului analizat, s-a constatat ca rotile dintate nu erau bine fixate si
aveau o usoara excentricitate; diagnoza fiind confirmata, a trebuit ca ambele roti dmtate sa fie
inlocuite cu altele noi.

Roti dintate necirculare sau cu bétaie radial& a danturii (cu unul sau mai multe sectoare mai
inalte afe coroanei dintate). Acest defect se intalneste uneori la roti dintate cu spite, ca in fig.
3.44. Sectorul mai inalt al coroanei dintate se afla fie in dreptul spitei, fie in vecinatatea acestea.

Fig. 3.44

Cauzele aparitiei acestor sectoare mai ridicate la roti dintate cu spite sunt muitiple, ca de
exemplu:

a) fabricarea defectuoasa a coroanei dintate;

b) la montarea la cald a coronei dintate pe corpul rotii, din cauza unui joc prea mic intre
corpul rotii si coroana dintata, dupa racire, coroana dmtata nu poate relua forma ei
initiala;

c) coeﬁaent: de dilatatie ai materialelor rotii si coroanei neadecvati.

Oricare ar fi cauza acestor parti mai inalte ale coroanei dintate, V|bratule masurate la roti
dintate cu un astfel de defect prezintd componente spectrale la frewente tipice. Frecventa tnplca
generata este egald cu numarul de sectoare mai inafte pe coroana dmtata inmultit cu frecvema
de rotatie a rotii dintate. O a doua armonica a frecventei tipice poate fi fi de asemenea prezenta in
spectru precum si benzi laterale de frecventa in jurul frewemel de angrenare.

Masinile de fabricat hartie au la cele mai'multe dintre ele rou dintate cu spite. La o astfel de
masma cu configuratia rotilor dintate ca in fig. 3.39, dar cu alte numere de dmtl s-au constatat,
in scurt timp de la punerea ei in funchune vibratii ridicate la lagarul rotii dmtate 1 (v. fig. 3.39).
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Roata dintata 1 are cinci spite, z, = 84 dinti si frecventa de rotatie f, = 2,008 Hz. Calculand
frecventa de angrenare cu relatia (3.38) se obtine f, =168,67 Hz.

In fig. 3.45 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor radiale masurate pe lagarul rotii
dintate mentionate. Linia spectrala de amplitudine ridicata la 168,67 Hz se identifica cu frecvema
de angrenare ceea ce indica, ca _angrenarea se face defectuos respectiv cu erori de angrenare
Linia spectrala la 10 Hz indica, c3 roata dintata are cinci sectoare mai inalte pe coroana dintata,
deoarece (5-2,008 =10 Hz). In spectrul de frecvema pe partea cu frecvente mai mari ca frec-
venta de angrenare se observa o linie spectrala la frecventa de 178,67 Hz, care este cu 10 Hz
mai inalta ca frecventa de angrenare. Aceasta indica ca roata dintata este excentrica si con-
stituie o confirmare a indicatiei anterioare, deoarece o roata dlntata care are sectoare mai inalte
pe coroana dmtata este cu certitudine SI excentrica.
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Fig. 3.46 reprezinta diagrama semnalului de timp al vibratiilor radiale masurate pe lagarul roii

1
008 =0,498 s)
diagrama se observa ca amplitudinea frecventei de angrenare creste de cinci ori in timpul unei
penoade De fiecare data cand amplitudinea creste un dinte mai inalt de pe coroana dintata in-
tra in angrenare. Sectorul mai inalt de pe coroana dintata se limiteaza deobicei la un dinte. Va-
riatia semnalului de timp nu este aceeasi la fiecare rotatle deoarece sectoarele mai inalte res-
pecllv dintii mai inalti de pe coroana dmtata se angreneaza la fiecare rotatie cu alti dinti si do-
meniul de timp nu poate fi ales atat de mare ca sa se poata observa vanatla semnalului de timp
pana aceasta devine identica.

In fig. 3.47 este reprezentata diagrama extinsa a semnalului de timp a acelorasi vibratii.

dintate mentionate. Perioada rotatiei este de circa 0,5 s, deoarece [

1
Perioada dintre doua varfuri maxime este de 0,1 s sau Xl =10 Hz (v. fig. 3.45 si textul

’

respectiv). Diferenta de timp dintre doud varfuri consecutive este de 0,0059 s sau
1

0,0059
La demontarea angrenajului si la verificarea rotii dintate mentionate pe bancul din atelier s-a

constatat ca aceasta are cinci sectoare mai inalte pe coroana dmtata fiecare sector cuprinzand

=169,49 Hz, care se identifica cu frecventa de angrenare calculata f, =168,67 Hz.
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un dinte inclusiv spatnle dinainte si dinapoi ale acestuia, situate simetric in dreptul celor cinci
spite. Se presupune ca defectul a "avut loc chiar la executarea rotii dintate si anume la asambla-
rea |a cald a coroanei dintate pe roata.

Din exemplul analizat se trage concluzia, ca la orice masina sau instalatie nou montat3 este
necesar si se efectueze mai intai o analiza a vibratiilor, atat in vederea receptlonam cat si pen-
tru a avea date de baza privind starea de vibratii, inainte de punerea ei in funct:une pentm pro-
ductie. Daca nivelul vibratiilor masurate nu depaseste nivelul de vibratii prescns Si daagnoza nu
indica eventuale defecte, masina sau instalatia respectiva poate fi acceptata si data in exploa-
tare.

Roti dintate pe arbori incovoiati. In astfel de cazuri rotile dintate pot sa genereze sau sa nu
genereze o amplrtudlne mare la frecventa de angrenare. O mare amplitudine ia frecventa de an-
grenare apare numai in cazul cand angrenarea se face defectuos, respectlv cu erori de angre-
nare. Aceasta are loc numai daca arborele este destul de incovoiat ca sa cauzeze erori de an-
grenare. Un astfel de caz este prezentat in continuare.

La o masina de fabricat hartie de ambalaj, cu configuratia rotilor dintate similara cu cea pre-
zentata (v. ﬁg 3.39), dupa o perioada relativ scurta de hmp. s-a constatat cresterea vibratiilor la
angrenajul dintre roata dintata 1 a calandrului uscétor si roata dintata 2 a calandrului de ghudare
Roata dintata 1 are z, = 76 dinti si frecventa de rotatle de f; =2, 265 Hz, iar roata dintaté 2 are
z, =51 dmtu si f, =3,375 Hz.

In tabelul 3.3 sunt prezentate datele si rezultatele calculelor frecventelor caracteristice pentru
angrenajul de analizat, efectuate ca la tabelul 3. 1, dar fara prezentarea evaluarii rotatiilor.

Tabelul 3.3
Roata dintata 1 Angrenaj Roata dintat3 2
z, =76 dinti iy, = 0,671 z, = 51 dinti
faCpec,, =76 faCeom,, =1 mmc,, = 3876 faCpec,, =51
f,=2,265 Hz f,, =172,14 Hz fi,, =0.044 Hz f, =3,375 Hz

Armonici si fractiuni ale frecventei de angrenare:

lf =86,07 Hz 1%1;‘2 =258,21Hz  2f, =344,28 Hz  3f, =516,42 Hz.

2 a2

In fig. 3.48 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor radiale masurate pe lagarul
rotii dintate 1. Linia spectrala la frecventa de 171 67 Hz se poate identifica cu frecventa de
angrenare calculata f =172,14 Hz. Amplrtudmea la frecventa de angrenare este foarte mica,

ceea ce indica, ca angrenarea se efectuiaza satisfacator, fara erori de angrenare. Linia spectrala
de mare amplitudine la frecventa de 10,83 Hz se poate identifica cu de trei ori frecventa de
rotatie a rotii dintate 2, deoarece (33,375 = 10,125 Hz). Aceasta indica defecte pe roata dintat3

2. In consecinta pentru clarifi carea diagnozei este necesara masurarea vibratiilor pe lagarul rofii
dintate 2 si analizarea lor. Curba din spectrul de frecventa din fig. 3.48 este departata de axa
frecventelor ceea ce indica o oarecare slibire a imbinrilor sau o fixare incorecta a rotii dintate
2.

Fig. 3.49 reprezintd spectrul de frecventa al vibratiilor radiale masurate pe lagarul rotii dintate
2, prm intermediul lantului de masurare fix "dotat cu accelerometrul tip IRD-940, montat pe ma-
sma pnn surubun Montarea unui lant fix de masurarea vibratiilor la lagarul rofii dmtate 2 a fost
necesara pentm a putea supraveghna vibratiile calandrului de ghidare, deoarece in t«mpul func-
tionarii masinii lagarul nu este accesibil fars pericol de accident. Roata dintata 2 are frecventa de
rotatne f,= 3 375 Hz. In spectru se observa linii spectrale la frecventele 3, 33 Hz, 6,75 Hz,
10,17 Hz, 13,50 Hz si 16,67 Hz, care se pot identifica cu o dat3, de 2-ori, de 3-ori, de 4-ori si de
S-ori frecventa de rotatle a rotii dintate 2. Aceasta indica o slabire a imbinrilor sau o fixare inco-
recta a rotii dmtate 2. Curba din spectrul de frecventa din fig. 3.49 se prezinta pe anumite por-
tiuni de asemenea mai departata de axa frecventelor ceea ce indica din nou o slabire a imbina-
rilor sau o fixare incorecta a rotii dintate 2. Deoarece masurarea vibratiilor pe lagarul rotii dintate
2 nu a fost posibila decat prin l'antul de masurare fix existent, dotat cu un accelerometru tip
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IRD-940, cu un domeniu de frecventa intre 10 Hz si 4 000 Hz, liniile spectraie la frecvente egale
sau mai mici de 10 Hz apar in spectm subevaluate. Lagarul rotii dintate 1 poseda un lan! de
masurare similar. De aceea a fost necesar si se repete misurarea vibratiilor pe lagarul rotii din-
tate 1, care este accesibil fara pericol de accident in timpul functionarii masinii, cu un accelero-
metm de precizie, cu care s3 poati fi evaluate corect si frem/ente sub 10 Hz.

In fig. 3.50 este reprezentat spectrul de frecventa al vnbramlor radiale masurate pe lagarul
rotii dintate 1, cu un accelerometru de precizie Briel & Kjaer tnp 4371, cu un domeniu de
frecventa de 0,1 Hz - 12 500 Hz. Amplitudinile vibratiilor sunt reprezentate in um. In spectrul
mennonat liniile spectrale la frecventele 3,37 Hz si 6 73 Hz se identifica exact cu frecventa de
rotatle a rotii dintate 2, egala cu f, = 3,375 Hz Si cu armonica a doua a acestea, egala cu
2f, =6,75 Hz. Exactitatea cu care se identifica in spectru frecventa de rotatie a rotii dintate 2,
precum si marimea amplitudinii la frecventa de rotatie, indica ca defectul se afla cu snguranta la
roata dmtata 2. Curba din spectru apare de asemenea departata de axa frecventelor.
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Dupa demontarea angrenajului s-a verificat bataia radiald a ansamblului roata-arbore si s-a
stabilit pozitia in care bataia rofii dintate 2 este maxima. Apou s-a rotit ansamblul cu 180° sn s-a
masurat din nou bataia radiala. Repetand operatia de masurarea batéii radiale, separat pentru
roata dintata si separat pentru arbore, s-a constatat ci arborele este incovoiat. La analizarea
cauzelor defectului s-a stabilit ca incovoierea arborelui rotii dintate 2 al calandrului de ghidare se
datoreste trecerii fortate a unor grosimi prea mari de hartie intre catandrul uscator si calandrul de
ghldane cauzand indoirea arborelui rotii dintate 2 al calandrului de ghidare, care are un diametru
mai mic decat arborele rofii dintate 1 al calandrului uscator.

Roti dintate cu jOC excesiv intre dinti la angrenare (roti dintate oscilante). Din analizarea
vubragnlor unui numar mare roti dintate cu jOC excesiv intre dlntu la angrenare s-a constatat ca
acest defect poate sa genereze o linie spectrala de amplrtudme ridicata la o frecventa egala cu a
doua armonica a frecventei de angrenare.

Lao masuna de fabricat hartie de alt tip ca cele prezentate anterior, dar cu aceeasi configura-
tie a rotilor dintate (v. fig. 3.39), s-au constatat vibratii ridicate la angrenajul dintre roata dintata 1
a calandrului uscator cu z, = 128 dinti, avand frecventa de rotatie f; = 2,5 Hz si roata dmtata 23
calandrului de ghidare, cu z, =64 dmu sif, =5 Hz.

In tabelul 3.4 sunt prezentate datele si rezultatele calculelor frecventelor caracteristice pentru
angrenajul de analizat, efectuate ca la tabelul 3.1, dar far3 prezentarea evaluarii rotatiilor.
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Tabelul 3.4
Roata dintata 1 Angrenaj Roata dintata 2
z, =128 dinti i1, = 0,50 z, =64 dinti
faCpee,, =2 faCeom,, =64 mmc,, =128 faChec,, =1
f,=2,50 Hz f,,, = 320,00 Hz fint,, =2.50 Hz f, =5,00 Hz
Armonici si fractiuni ale frecvengei de angrenare:
1 1 3 1
af,n =5,00 Hz 5{,‘2 =10,00 Hz af,ﬂ =15,00 Hz =, =20,00 Hz
S f —2500Hz —f =3000Hz -, =3500Hz f =
a2 =2 z 327, =30, z v ,00 Hz gf,w =40,00 Hz
1 1
Ef"z =160,00 Hz 15f,‘2 = 480,00 Hz 2f, , = 640,00 Hz 3f,, = 960,00 Hz.

In fig. 3.51 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor radiale masurate pa lagarul
rotii dintate 2 a calandrului de ghidare. In acest spectru se observa doua linii spectrale de ampli-
tudine ndicata, una la frecventa de 320 Hz si cea de a doua la 641,67 Hz. Frecventa de 320 Hz
are valoarea frecventei de angrenare fa,, = 320,00 Hz. Frecventa de 641,67 Hz poate fi identifi-

cata cu a doua armonica a frecventei de angrenare 2f, . Pentru identificarea unor eventuale

modulari in frecventa ale frecventei de angrenare si ale armonicii a doua a acestea este nece-
sara analizarea vibratiilor in jurul frecventelor mentionate, cu o rezolutie de frecventa mai mare.
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Fig. 3.51

Fig. 3.52 reprezinta spectrul de frecventa al vibratiilor analizate cu o fereastra de frecventa
de 40 Hz in jurul frecventei de angrenare. Diferenta dintre frecventele liniilor spectrale din pun-
ctele 1 si 2 respectiv 1 si 3 din spectrul mentionat este de aproximativ 2,5 Hz, care este frecven-
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ta de rotatie f; a rofii dintate 1 a calandrului uscator. Diferenta dintre frecventele liniilor spectrale
dln punctele 1si 4 respectlv 1 si § este de aproximativ 5 Hz, care este frecventa de rotatie f, a
rotii dmtate 2a calandmluc de ghndare Amplitudinea mai ridicata la frecventa modulata cu f, de
pe panea cu frecvente mai mari decat frecventa de angrenare (v. linia spectrala din punctul 5)
indica, ca roata dintata 2 a calandrului de ghldare este excentrica. Amplitudinea mai redusa la
frecventa modulata cu f, de pe partea cu frecvente mai mici decit frewen'ta de de angrenare
(v. linia spectrala din punctul 4) indica, ca roata dlmata 2 a calandrului de ghidare are o oarecare
slabire a imbinarii sau o fixare incorecta. Cand amplnudlnea la frecventa modulata cu f, de pe
partea cu frecvente mai mari decat frecventa de de angrenare (v. linia spectrala din punctul 5)
este mai ridicata decit amplitudinea la frecventa modulata cu f, de pe partea cu frecvente mai
mici decét frecventa de de angrenare (v. linia spectrala din punctul 4) inseamna ca la roata din-
tata2 a calandrului de ghidare defectul mai mare il constituie excentricitatea si defectul mai mic
- slabirea imbinarii sau fixarea incorecta.
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In fig. 3.53 este reprezemat spectrul de frecventa al vibratiilor analizate cu o fereastra de
frecventa de 20 Hz in jurul celei de a doua armonici a frecventen de angrenare. Diferenta dintre
frecventele liniilor spectrale din punctele 1 si 2 respectiv 1 si 3 din spectrul mentionat este de
aproxnmauv 2,5 Hz, care este frecventa de rotaue f; a rotii dmtate 1 a calandrului uscitor. Dife-
renta dintre frecventele liniilor spectrale din pundele 1 si 4 respectiv 1 si 5 este de aproximativ
5 Hz care este frecventa de rotatie f, a rotii dintate 2 a calandrului de ghldare Amplitudinea
mai ridicata la frecventa modulati cu f, de pe parlea cu frecvente mai mici decat ammonica a
doua a frecventei de angrenare (v. linia spectrala din punctul 3) mdaca ca imbinarea rofii dintate
1 a calandrului usctor este slabitd sau are o fixare incorecta. Amplitudinea mai redusi la
frecventa modulata cu f; de pe partea cu frecvente mai mari decét a doua armonica a frecventei
de angrenare (v. linia spectrala din punctul 2) indic4, ca roata dintata 1 a calandrului uscator are
0 oarecare excentricitate. De aceea la roata dintata 1 defectul mai mare il constituie sldbirea im-
binarii sau fixarea incorecta si defectul mai mic - excentricitatea.

Pe baza observatiilor facute la analizarea unui numar mare de cazuri similare, se poate afir-
ma ca amplitudinea ‘ridicat la frecventa egala cu a doua armonica a frecventei de angrenare
indica existenta unui joc excesiv intre dmtu celor doua roti dintate, care face ca in timpul an-
grenarii, rotile dmtate sa oscileze in sensul de rotatie si in sens invers. Acest defect este
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cunoscut sub numele de roti dintate oscilante.
Pentru precizarea dlagnoze| este necesari si analizarea semnalului de timp al vibratiilor.
In fig. 3.54 este reprezentata diagrama semnalului de timp al vibratiilor. Diferenta de timp

dintre punctele 1 si 3 este 3,113 ms sau m = 321,23 Hz, care se poate identifica cu

frecventa de angrenare, egala cu f,,, =320,00 Hz. Diferenta de timp dintre punctele 1 si 2 este

1
1,557 ms sau m =642,26 Hz, care se poate identifica cu armonica a doua a frecven}ei

de angrenare, deci cu 2f, , = 640,00 Hz. Se remarca ca semnalul de timp al armonicii a doua

este prezent in partea supenoara a diagramei, deci este defazat cu 180° fata de semnalul de
timp al frecventei de angrenare. Din analizarea vibratiilor unui numar mare de cazuri similare,
s-a constatat ca diferenta de faza a celor doua semnale indici de asemenea defecte prin joc
excesiv intre dintii care se angreneaza. Daca prezenta in spectrul de frecventa a amplitudinii ri-
dicate la armonica a doua a frecventei de angrenare (v. linia spectrala la frecventa 642,37 Hz
din fig. 3.53) ar fi cauzata de o aliniere incorectd a rotilor dintate, ambele semnale de timp men-
tionate mai inainte ar fi in faza si atunci semnalul de timp al armonicii a doua a frecventei de
angrenare ar apare in partea inferioara a diagramei semnalului de timp. Deci analiza semnalului
de timp confirma ca intre dintii celor doua rofi dintate exista un joc excesiv, care in timpul an-
grendrii acestora cauzeaza o miscare de oscnlatne nedoritd, inainte si inapoi.

La verificarea angrenajului s-a constatat ca rotule dintate au un jOC excesiv intre dinti si ca la
angrenare jocul mentionat cauzeaza o oscilatie nedorita a rotilor. Aceasta constatare a confirmat
diagnoza efectuata. in consecinta rotile dmgate au fost inlocuite.

Rotile dintate, care se angreneaza, pot deveni oscilante datorita mai multor cauze, ca de
exemplu:

1. Rotile dintate putin incarcate tind sa oscileze.

2. Incarcarea alternanta a rotilor dintate la agitatori mecanici, autoclave etc., cauzeaza

oscilatii.

3. La tra'gerea hartiei printre calandrele masinii de fabricat hartie pot exista ambele cauze

mentionate mai inainte.

4. Functionarea incorecta a motorului electric de actionare.

5. Exlstenta unui joc excesiv intre dintii rotilor dln(ate la angrenare.

Roti dmtate cu dinti rupti, stirbiti sau fisurati. Dmta cu astfel de defecte pot genera impul-
suri, care insa se amortizeaza repede Dintele fara defed care succede dupa dintele cu defect,
opreste sistemul din vibratie. Aceasta explica dece impulsul generat de un dinte rupt este bine

. . - o1 .
amortizat si are adesea o desfasurare de numai o 2 de ciclu.

O roata dmlata cu mici stirbituri sau neregulamatu pe flancurile dintilor sub cercul de rostogo-
lire nu genereaza semnale speaﬁoe Un dinte stirbit in dreptul cercului de rostogolire, un dinte fi-
surat sau un dinte rupt poate sa genereze un smgur semnal sub forma unui impuls.

Impulsul generat de un dinte defect are patru marimi masurabile de interes pentru diagnoza:

- frecventa;

- durata de amortizare;

- periodicitatea (gradul de repetitie al impulsului);

- amplitudinea.

Frecventa, respectiv frecventa care se evidentiaza in spectru ca raspuns al lmpulsulm este o
frecventa propne Sursa de excrtatle este dintele rupt In acest caz pot fi prezeme in spectrul de
frecventa una sau mai multe oomponente de frecventa. Impulsul este modulat in amplitudine si
in frewenta Durata de amortizarea impulsului este determinata in mare parte de amortizarea’
sistemului.

Gradul de repetitie al impulsului in cazul unui dinte rupt este chiar frecventa de rotatie a rotii
dintate respective. Daci roata dmtata are un dinte defect, un impuls este generat de fiecare data
cand dintele defect intrad in angrenare

Amplitudinea impulsului este influentata de functia de transfer, rezonanta, amortizarea, in-
carcarea sistemului si gravitatea defectului. In anumite cazuri impulsul nu poate fi generat la
fiecare rotatie. Acest fenomen are loc cand un dinte defect "pluteste” prin angrenare, fara ca
roata dintata respectiva sa fie incarcata.

La adtonan sau mecanisme cu viteze reduse defectul poate fi auzit sub forma unei batai cu

zgomot surd.
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In fig. 3.55 este reprezentat schematic un ansamblu de arbore cu manivel si angrenaj cu roti
dintate cu dinti inclinati, utilizat la macinarea rocilor de fosfat. Pe arborele A, rotit de o mamvela
este montat fix pinionul 1 cu z, = 25 dinti inclinati, care este angrenat cu roata dintatd 2 cu
z, =330 dinfi inclinati. Arborele A se roteste cu 3 45 Hz, deci f, = 3,45 Hz, iar rota dintata 2 are
frecventa de rotatie f2 =0,26 Hz. Frewenta de angrenare, calculata cu relatia (3.38), rezulta

86 25 Hz. Angrenajul in timpul macinarii este supus la o incircare mare si in consecinta
frecventa de angrenare este totdeauna prezenta in spectrui de frecventa al vibratiilor. Cand un
dinte ai p«monulun este rupt, se aude o bataie putemica la lagarul arbore|u| ia fiecare rotatie a
pinionului.

=
=

A %

|
o

Fig. 3.55

In fig. 3.56 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor masurate pe lagarul arborelui
A. Frecventele de 13,8 Hz si 27,6 Hz sunt generate de cutia de viteze a actionarii mecanice a
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arborelui (dupa cum se constatase deja de la darea in functionare pentru prima oara a instalati-
€i). Linia spectrala la frecventa de 86, 20 Hz se identifica cu frecventa de angrenare calculat3,
mentionata anterior. Frecventa de 100 Hz, la care se observi o linie spectrala in spectru, este
suma dintre frecventa de angrenare masurata de 86,20 Hz si frecventa de 13,8 Hz. Diferenta de
frecventa dintre liniile spectrale alaturate din jurul frecventei de 50 Hz side 115 Hz este de’
3,35 Hz péna la 3,5 Hz, care poate fi identificata cu frecventa de rotatie a pinionului, egala cu
f, = 3,45 Hz. Amplitudinile acestor linii spectrale de frecventa se evidentiaza foarte bine in
spectrul de frecvent si reprezinta rezultatul analizei FFT al impulsului generat de dintele rupt pe
pinion.

Fig. 3.57 reprezinta diagrama semnalului de timp al vibratiilor lagarului arborelui pinionului.

Impulsul este generat la fiecare rotatie de dintele rupt si are o durata de o % perioada. |dentifica-

rea acestuia este dificila, deoarece in diagrama semnalului de timp sunt evidentiate de aseme-
nea frecvente generate de cutia de viteze, ca de exemplu frecventa de 13, 8 Hz sau

% =0,0725 s, respectiv 72,5 ms, frecventa de 27,6 Hz sau ﬁ =0,0362 s, respectiv

36,2 ms, precum si alte frecvente proprii ale cutiei de viteze, excitate de impulsul dintelui rupt.
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In fig. 3.58 este prezentata fotografia pinionului cu un di’nte upt. ] X

Deoarece la angrenaje actionate mecanic prin intermedlul_ unei cqtn _ci_e vllteze, cain caqu
precedent, identificarea dintilor rupti sau stirbiti s-a dovedit c3 este dificila din cauzele mentiona-
te anterior, este necesar s3 se analizeze vibratiile unui angranaj la care rotile dintate cu dinti
rupti sau stirbiti sunt actionate prin transmisie directa. ) B ) o

Pentm'aceésta, in continuare, se prezinta un exemplu de diagnoza lg un angrenaj cu dnr_u.t!
defecti, a carui actionare se face direct cu ajutorul unui motor electric, fara atta componenta in-
termediara, cum ar fi cutie de viteze, reductoretc. o )

In fig. 3.59 se prezintd schema actiondrii porfii de inchidere a bazinului de alamentare cu apa
a tumului de rcire al centralei nucleare. Aceasta se compune din mot.orul eIedpc N! cu turafie
reglabil3, avand o putere de 450 KW si un reductor de viteze format din roata dintata (pinionul) 1
si roata dintata 2. In timpul masurarii vibratiilor, motorul electric a fost reglat la o frecventa de
rotatie constantd de 19,6 Hz. Roata dintata (pinionul) 1 are z, = 24 dinti inclinati si frecventa de
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Fig. 3.58

rotatie (conform reglarii mentionate) de f, = 19,6 Hz, iar roata dintata 2 are z, =137 dinti
inclinati si f, = 3,43 Hz. '

7,

=
NN
\\]/

-

Fig. 3.59

In tabelul 3.5 sunt prezentate datele si rezultatele calculelor frecventelor caracteristice pentru
angrenajul de analizat, efectuate ca la tabelul 3.1, dar fara prezentarea evaluarii rotatiilor. Nume-
rele de dinti ale celor doua roti dintate au ca factor comun 1. Aceasta indica un raport ideal intre

Tabelul 3.5
Roata dintata 1 Angrenaj Roata dintata 2
z, =24 dinti iy =571 z, =137 dinti
faCpec,, =24 faCeom,, =1 mmc,, = 3288 faCpec,, =137
f, =19,60 Hz f,,, =470,40 Hz fiet,, =0.14 Hz f,=3,43 Hz
Armonici si fractiuni ale frecventei de angrenare:
1
%f,‘z =23520 Hz 1-f, =70560Hz  2f, =940,80 Hz 3f, =1411Hz
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numerele de dinti ale celor doua roti. In acest caz, dupa cum se indica si in tabel, in spectrul de
frecventa al vibratiilor reductorului pot apare frecvente egale cu %fa‘, si 1lfa‘74 Aceste frecvente

pot fi generate si pot apare in spectrul de frecventd numai daci rotile dintate au dinti excentrici.
In fig. 3.60 sunt prezentate cinci spectre de frecventa (partial suprapuse) ale vibratiilor axiale,
masurate pe lagarul arborelui rotii dintate 2. Spectrul de frecventa situat cel mai jos in figura, cu
banda de frecventa de la 0 Hz la 500 Hz indica prezenta mai multor componente de frecventa,
care pentru identificare, trebuie analizate intr-o banda de frecventa cu o rezolutie mai ridicata.
In spectrul de frecventa, al doilea de jos din fig. 3.60, cu o banda de frecventa intre 0 si
200 Hz apar urmatoarele linii spectrale si modulatii in frecventa:

1. Liniile spectrale la frecventele 19,7 Hz, 39,3 Hz, 58,7 Hz, 78,8 Hz (fara indicarea
frecventei pe figura) si 99,0 Hz, pot fi identificate cu frecventa de rotatie a pinionului 1,
egala cu f; = 19,60 Hz, respectiv cu a 2-a, a 3-a, a 4-a si a 5-a armonica a acesteia.

2. Diferentele de frecventa de 19,6 Hz respectiv de 19,4 Hz intre liniile spectrale alaturate la
176,3 Hz si la 156,7 Hz respectiv la 156,7 Hz si la 137,3 Hz, pot fi identificate cu frecventa
de rotatie a pinionului 1, egala cu f; = 19,60 Hz.

3. Diferentele de frecventa de 3,6 Hz respectiv de 3,4 Hz, intre liniile spectrale alaturate la
114,3 Hz si la 110,7 Hz respectiv la 110,7 Hz si la 107,3 Hz, pot fi identificate cu frec-
venta de rotatie a rotii dintate 2, egala cu f, = 3,43 Hz.
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Spectrul de frecventa al treilea, al patrulea si al cincelea (nun}érate de jos ip sus pe ﬁ_g_. 3.60)
reprezinta analize de frecventa cu benzi intre 200 Hz i 300 Hz, intre 300 Hz si 400 Hz si intre
400 Hz si 500 Hz. ) N ‘

In al treilea si al patrulea spectru de frecventa se constata de asemenea diferente de frec-
venta intre frecventele a dou3 linii spectrale alaturate, care pot fi identificate fie cu frecventa de
rotatie a pinionului 1, fie cu cea a rotii dintate 2. ) ) -

Al cincelea spectru de frecventd contine o linie spectrala la 470,3 Hz, care se ndeptlﬁca cu
frecventa de angrenare calculata, egalacu f, = 470,40 Hz. In acest spectru se mai observa ca

frecventa de 484,2 Hz, la care apare o linie spectrala bine evidentiata, este aproximativ egala cu
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frecventa de angrenare plus de patru ori frecventa de rotatie a rotii dinfate 2, deoarece

[470,40 +(4-3,43) = 484 12Hz). Frecventa de angrenare are de o parte si de alta benzi laterale
de frecventa cu diferente egale cu 13,6 Hz, respectiv 13,6 Hz (v. liniile spectrale la 484 2 Hz,
respectiv la 456,7 Hz), care pot fi de asemenea identificate cu de patru ori frecventa de rotatie a
rotii dmtate 2, deoarece (4-3,43 =13,72 Hz). Aceasta indic3, c3 roata dintata 2 are patru dmn
mai ndxcap (mai inalti).

Amplitudinea liniei spectrale la 484,2 Hz fiind mai mare ca cea a liniei spectrale la 456,7 Hz
indica, ca roata dintata 2 are dinti excentrici.

leerentele de frecventa de 3 4 Hz si 3,6 Hz, respectiv de 19,4 Hz si 19,6 Hz (v. al treilea
spectru de’ jos din fig. 3. 60) indica, ca ambele roti dmtate pinionul 1 sn roata dmtata 2-au
fiecare cate un dinte rupt.

Fig. 3.61 reprezintd diagrama semnalului de timp si spectrul de frecvent al vibratiilor axiale
masurate pe lagarul arborelui rotii dintate (pinionul) 1.In spectrul de frecventa se pot identifica
linii spectrale la frecventa de rotatle a pinionului 1, ca de exemplu la 19,67 Hz si la armonici ale
acestea, precum si modulatu in frecventa cuo frecventa care poate fi identificati cu frecventa
de rotatie a rotii dmtate 2 (f2 =3,43 Hz) In diagrama semnalului de timp se identifica impulsul
generat de dmtele rupt de pe pinionul 1, care se repeta la fiecare rotatie, avand perioada de

51 ms sau

=19,6 Hz. In aceeasi diagrama se identifica si impulsul generat de dintele rupt
de pe roata dintaté 2, care se repeta la fiecare rotatie, avand perioada de 294 ms sau
1

———=3,4 Hz.
0,294
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Fig. 3.61

In concluzie diagnoza indica, ca ambele roti dintate au céte un dinte rupt si Cé roata dintata 2
are si patru dinti mai mam deci prezinta excentncntatl

Dupa demontarea angrenajului s-a procedat la verificarea ambelor roti dintate.

Fig. 3.62 prezinta fotografia rotii dintate (pinionul) 1, in care se observa dintele rupt, care a
generat impulsul la frecventa de rotatne a acestei roti, egald cu f; =19,60 Hz.
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Fig. 3.62

In fig. 3.63 se observa ca roata dintata 2 are un dinte rupt, care a generat impulsul la
frecventa de rotatie a acestei roti, egala cu f, = 3,43 Hz.

Fig. 3.63

Fig. 3.64 prezintd de asemenea o fotografie a rotii dintate 2, in care este indicata cu o
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sageatd, marcata cu vopsea alba, o stirbitura pe un dinte mai inalt decat dintele anterior si cel
posterior. La verificarea pe banc, in atelier, a rotii dintate 2 s-au constatat patru astfel de dmtl
mai maltl situati simetric pe aceast roata, la dlstante egal departate de spitele rotii dintate.
Aceste sectore mai ridicate, respectiv dinti mai maln au cauzat modulatia frecventen de angre-
nare, ale carei benzi laterale de frecventa pe panea cu frecvente mai mari si pe partea cu frec-
vente mai mici decat frecventa de angrenare sunt egale fiecare cu circa 13,8 Hz (aproximativ de
patm ori frecventa de rotatie a rotii dintate 2). Roata dintata 2, fiind executata din doua bucat|
roata propnu-znsa si coroana dmtata sectoarele mai ridicate ar fi 1 putut rezulta, de exemplu, ‘la
asamblarea la cald a coroanei duntate pe roata.

Constatrile facute au confirmat intocmai diagnoza efectuata.

Criterii originale specifice de identificare. Defectele unui angrenaj cu roti dintate pot fi de-
terminate inainte de scoaterea din serviciu a acestuia, prin analiza FFT a vnbratnlor componente-
lor si efectuarea diagnozei respective. Aceste defecte pot fi determinate pe baza criteriilor ongi-
nale specifice de identificare prezentate in continuare.

In cazul unui angrenaj cu roti dintate cu dini excentrici sau cu sectoare dintate mai inalte, in
spectrul de frecventa al vnbramlor componentelor apar linii spectrale modulate cu frecventa de
rotatie a rotii dmtate defecte, de amplitudine mai ridicata, pe partea cu frecvente mai mari decit
frecventa de angrenare In spectrul de frecventa al vibratiilor rotilor dintate cu dmtl excentrici pot
apare de asemenea linii spectrale la frecvente egale cu fractxum ale frecventel de angrenare.
Frecvente egale cu fractiuni ale frecventei de angrenare sunt generate atunci cand dinti excen-
trici de pe o roata se angreneaza cu dmln respectivi de pe cealalta roata. Daca o roata dmtata
are mai multe sectoare dintate mai inalte decat CEIIBItLI dinti, in spectrul de frecventa al wbratulor
pot apare linii spectrale modulate cu o frecventa egala cu numirul de sectoare mai inalte in-
mulm cu frecventa de rotatie a rotii dintate defecte.

La angrenaje la care rohle dmtate sunt slabite sau fixate insuficient, apar in spectrul de
frecventa al vibratiilor acestora linii spectrale, modulate cu frecventa de rotatie a rotii dintate res-
pective, de ampmudme ridicata, pe partea cu frecvente mai mici decat frecventa de angrenare.
In cazul unei stabiri mari a imbinarii sau a unei fixari foarte slabe a rotilor dmtate precum si la
roti dintate libere pe arbore, curba amplitudinilor din spectrul de frecventa al vnbratulor apare pe
anumite portiuni mai departata de axa orizontala a frecventelor.

Un joc excesiv intre dintii a doua roti dintate in angrenare, defect cunoscut sub numele de roti
dintate oscilante, genereaza in spedrul de frecventa al vibratiilor linii spectrale de amplitudine
mare la frecventa de angrenare si la armonica a doua a acestea. In spectrul de frecventa al roti-
lor dintate oscilante sunt prezeme de asemenea linii spectrale la frecvente modulate cu frecven-
tade rotatle a uneia, precum si a celeilalte roti dintate.

Un dinte rupt al unei roti dmtate in angrenare genereaza un impuls la fiecare rotatie a rotii
dintate. Impulsul poate fi identificat in diagrama semnalului de timp, deoarece perioada lui este

egala cu / frecventa de rotane a rotii dintate defecte. In spectrul de frecventa al vibratiilor unei

roti dintate cu un dinte rupt apar linii spectrale la frecventa de rotatie a rotii dintate defecte si la

armonici ale frecventei mentionate, precum SI modulatii cu frecventa de rotatle a rotii dmtate res-
ective.

P In cazul tuturor rotilor dintate defecte, la care angrenarea se face defectuos, respectiv cu erori

de angrenare, in spectrul de frecventa al vibratiilor acestora apare o linie spectrald de mare

amplitudine la frecventa de angrenare.

La majoritatea analizoarelor FFT in timp real, durata de timp de achizitionarea semnalelor vi-
bratiilor pentru o analiza de frecventa este determinata de banda de frecventa stabilitd pentru
aceasta. Adesea cand banda de frecventa este redusa, pentru a se putea observa un domeniu
mare de timp, frecventele inalte sunt filtrate si nu mai pot fi vazute in diagrama semnalului de
timp. De asemenea, daci la achizitionarea datelor se stabileste o banda de frecventd mai mare,
domeniul de timp posibil de observat pe ecran este asa de redus, incat nu se pot observa forme-
le semnalului de timp, care se repeta. Aceastd problema se poate oarecum imbunétati prin cres-
terea sau descresterea rezolutiei liniilor de reprezentare, respectiv de vizualizare pe ecran. To-’
tusi exista un numar limitat de elemente de imagine si numai un anumit numar de linii poate fi fi
imprimat pe o foaie de hartie standardizata (majontatea spectrelor de frecventa prezentate in
lucrare provin dintr-o reprezentare respectiv vizualizare pe ecran, cu 400 linii vemcale)

In practica de analiza si diagnoza a vibratiilor rotilor dintate este de multe ori necesar sa se
reprezinte perioade mari de timp. Asemenea penoade mari de timp, ca de exempiu timpul de
intalnire a acelorasi dinti, este necesar s& fie reprezentat si observat, pentru a se putea identifica
cu exactitate doi dinti ruptl Observarea unor asemenea penoade mari de timp este necesara si

BUPT



- 156 -

pentru a putea determina daca pe roata dintatd sunt dinti excentrici. Pentru a putea analiza astfel
de cazuri, autorul lucrarii a inregistrat pe bandi de magnetofon semnalele vibratiilor, achizitio-
nate cu domenn joase si inalte de frecventa care au fost apoi analizate cu un analizor FFT (v.
cap. 2.3).

3.10. Cauzele si identificarea vibratiilor transmisiilor prin curele

Cauzele vibratiilor Ia transmisii prin curele sunt deobicei urmatoarele:
a) curele de transmisie uzate, intinse insuficient sau peste limita prescrisa, precum si
curele neadecvate, care nu corespund rotilor de curea la care sunt montate;

b) alinierea incorecta a rotilor sau a celor doud ansambluri roata de curea - arbore;

c) roti de curea excentrice;

d) rezonanta curelelor de transmisie.

Rotile de curea pot avea una sau mai mutte curele (roti de curele).

Curelele uzate, intinse incorect sau neadecvate ale transmisiilor prin curele genereaza vibratii
radiale (in directia curelelor de transmisie) cu o frecventa, pe care o denumim frecventa caracte-
ristica a curelei de transmisie si care se calculeaza cu urmatoarele relatii:

L3

fer, =dm, - ;‘G

(3.65)

s
fCT; =dm2 - E’fz N

in care d,,,‘ este diametrul mediu al rotii de curea a masinii (motorului) de actionare, d,,12 - dia-

metrul mediu al rotii de curea a masinii actionate, Ler - lungimea curelei de transmisie, f; -
frecventa de rotatie a masinii (motorului) de actionare, f, - frecventa de rotatie a masinii actio-
nate. Intre valorile calculate fer, si fr, rezulta o diferenta de aproximativ 1%, datorita alunecarii
curelei (curelelor) pe rotile de curea.

Alinierea incorecta (nealinierea) a componentelor transmisiilor prin curele poate fi de trei ti-
pun sau combinatii ale acestora. Cele trei tipuri de aliniere incorecta sunt prezentate schematic
in fig. 3.65, in care a) reprezinta roti de curea deplasate una fata de cealalta, dar cu arbori para-
leli si in acelasi plan, b) - roti de curea si arbori care formeaza un unghi, dar sunt in acelasi plan,
c)- rotl de curea si arbori care formeaz4 un unghi, dar nu sunt in acelasi plan.

a) b) c)
Fig. 3.65

Alinierea incorecta a componentelor transmisiei prin curele generea;é vibratii axiale, .dg'
amplitudine ridicat3, la frecventa de rotatie a masinii (motorului) de actionare sau a maginii
actionate.

‘Ca exemplu de vibratii ale transmisiilor prin curele, se analizeaza in continuare vibratiile
ventilatorului axial al tumului (cu celule de racire) al circuitului de racire (cu apa) de suguranta al
redundantei B a centralei nucleare. Ventilatorul axial este actionat prin sase curele trapezoidale
de un motor electric de 50 kW. Motorul electric are turatia de 1491 mun‘1 deci frecventa de ro-
tatie de f; = 24,85 Hz si o roata de curea cu diametrul mediu dm, =200 mm. Ventilatorul are
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turatia, mentionata in cartea tehnica, de 294 min™", respectiv f, = 4,9 Hz si 0 roata de curea cu

diametrul mediu d,,, =1000 mm. Lungimea curelelor trapezoidale este Ler =6300 mm.
Calculand frecventa caracteristica a curelei de transmisie conform relatiilor (3.65) rezulta

fer, =2,478 Hz si fc,- = 2,443 Hz, diferenta dintre valorile calculate fiind de aproximativ 1%.

In fig. 3.66 este reprezentat spectrul de frecventa al vibratiilor radiale masurate pe lagarul ar-
borelui motorului electric de actionare. Linia spectrala la frecventa de 3,04 Hz se poate identifica
cu frecventa caracteristica a curelei de transmisie calculata fer, =2,478 Hz, cea la frecventa de

12,14 Hz, cu armonica a 4-a a frecventel caracteristice a curelei de transmisie masurate, deoa-
rece (4-3,04 =12,16 Hz).

n/s Peak Lin
S.e

T [ T I
e.Q 40.00 80.Q0 12@.@0 160.Q0 2Q0.@0
Hz

Fig. 3.66

Dupa inlocuirea curelelor uzate si intinderea curelelor noi conform valorii prescrise, s-a pus in
functiune agregatul si s-au masurat din nou vibratiile pe lagarul arborelui rotii de curea a motoru-
lui de actionare. In spectrul de frecventa, obtinut pnn analiza FFT a acestor vibratii, nu au mai
aparut liniile spectrale la frecventa caracteristica a curelei de transmisie sila frewente egale cu
armonici ale acestea.

Din analizarea vibratiilor cazului prezentat, precum si a unui numar mare de cazuri similare,
s-a constatat ca in spedrul de frecventa al vibratiilor radiale ale transmisiilor prin curele uzate,
intinse incorect sau neadecvate se evadenﬂaza frecventa caracteristica a curelei de transmisie si
armonici pana la ordinul 4 ale acestea. Frecventa caracteristic a curelei de transmisie este mai
redusa decit frecventa de rotatie a motorului de adtionare sau cea a masinii aquonate deoarece
xdm, <Ller respectiv x-d,, <LCT

La o aliniere incorecta a rotllor de curea apare in spectrul de frecventa al vibratiilor axiale al
transmisiilor prin curele o linie spectrala de amplitudine ridicata la frecventa de rotat:e a masinii
(motorului) de actionare sau a masinii actionate (v. cap. 3.3).

In cazul unei rotl de curea excentrice apare in spectrul de frecventa al vibratiilor radiale,
masurate pe Iagarul arborelui rotii respective, o linie spectrala de amplrtudme ridicata la
frecventa de rotatie a rotii excentrice (v.cap. 3.2).

Rezonanta transmisiilor prin curele are loc atunci cand o frecventa proprie a curelelor are o
valoare foarte apropiata de frecventa de rotatie a masinii (motorulun) de actionare sau a masinii
actionate. Rezonanta curelelor de transmisie poate cauza vibratii de ampmudme ridicata. Frec-
venta proprie a curelelor poate fi modificata prin varierea intinderii curelelor sau schimbarea
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lungimii acestora. Determinarea frecventei proprii a curelelor se poate efectua prin marirea Si
apoi micsorarea intinderii curelelor in ttmpul masurdrii vibratiilor pe lagarele rofilor de curea ale
transmisiei si analizarea raspunsurilor in frecventa ale vrbratulor masurate.

3.11. Cauzele si identificarea vibratiilor datorita fonelor hidraulice si aerodinamice

Fortele hidraulice si aerodinamice pot cauza vibratii mari la masini diferite, ca de exemplu
turbine cu abur, turbine hidraulice, turbine cu gaz, pompe compresoare si ventilatoare, la sis-
teme de propulsie cu elice la nave, precum si la sisteme de propulsie cu ‘elice la avioane, turbo-
propulsoare etc.

Vibratii mari la frecventa de trecere a paletelor unei pompe sau ventilator, care este egala cu
numarul de palete mmunn cu frecventa de rotatie a rotorului respectiv, sunt cauzate de un deze-
chilibru al rotorului, ca de exemplu la palete excentrice (v. cap. 3.1), la palete insuficient fixate
sau slabite (v. cap. 3.6), precum si datorita unor forte hidraulice si aerodinamice.

Cauzele aparitiei unor forte hidraulice si aerodmamuoe care genereaza vibratii mari, sunt
multiple si pot fi identificate in functie de mdncatu!e fumizate de spectrul de frecventa al acestor
vibratii. Astfel vibratii de ampmudme mare la frecventa de trecere a paletelor sia armonicilor
acestea datorita fonelor hidraulice si aerodinamice, pot avea urmatoarele cauze:

a) jocul dintre paletele rotorului sx paletele statorului nu are aceeasi valoare pe toata circum-

ferinta rotorului respectiv a statorulun

b) conducte sau tevi de fluid curbate sub un unghi necorespunzator (unghi ascutit), precum

si obturatii, care perturba curgerea fluidului;

c) pozmonarea excentrica a pompei sau a ventilatorului in carcasa.

Vibratii de amplitudine mare se pot produce de asemenea cénd frecventa de trecere a palete-
lor sau a armonicilor are valori apropiate sau coincid cu frecvente proprii ale agregatului res-

ectiv.
P Turbulente |a curgere au loc adesea la masini hidraulice si aerodinamice, datorita variatiei
presiunii sau a vitezei fluidului care trece pnn masuna sau conductele acestora. Perturbatii ‘ale
curgerii, care cauzeaza turbulente, genereaza vnbratu aleatoare de frecvente joase, in genere
intr-un domeniu de frecventa intre 0,5 Hz si 35 Hz. Astfel, de exempluy, in spectrul de frecventa
al vibratiilor ventilatorului, prezentat in capltolul anterior (v. fig. 3.66), se observa turbulente, ca-
re se evidentiaza in spectrul mentionat prin vibratii aleatoare, intr-un domeniu de joasa frecventa
panala 16 Hz.

Vibratii de amplitudine ridicata, datorita unor forte hidraulice, pot avea de asemenea urmétoa-
rele cauze:

a) insuficient lichid in conducta de aspiratie sau bazinul de alimentare al pompei hidraulice;

b) fenomenul de cavitatie.

In cazul existentei unei cant:tat/ insuficiente de lichid, pentru ca fiecare paleta a rotorului sa se
poata umple, la fiecare rotatie, cu o cantitate egala de lichid conform normelor de functionare,
sunt generate vibratii de amplnudme mare la frecventa de rotatie a pompei respective.

In fig. 3.67 este neprezentat spec(ml de frecventa al v1bratulor radiale ale pompei centrifuge a
unui circuit intermediar de racire cu apa, in centrala nucleara. Rotorul pompei are cinci palete si
se roteste cu frecventa de 29,6 Hz. Linia spectrala la frecventa de 29,67 Hz, care se identifica cu
frecventa de rotatie a rotorului, are o amplitudine ridicata de 10,5 mmvs (fata de valoarea nor-
mala la aceeasi frecventa ‘de 1,5 mmy/s). O amplitudine ridicata la frecventa de rotatie indica
deobicei un dezechilibru. Pompa, fiind de curand montata, |poteza exnstenten unui dezechilibru
fiind mai putin probabila, s-a procedat la efectuarea masurarii vibratiilor pe o perioada mai inde-
lungata. La analizarea rezultatelor s-a constatat, ca amplitudinea la’ frecventa de rotatie variaza
aproape la fiecare rotatie, ceea ce indica, ca nu poate fi fi cazul unui dezechilibru, deoarece la
acest defect ampl:tudmea ramane constanta. Atunci insa, cand fiecare paleta din cauza insu-
ficientei de lichid nu se poate umple corespunzator si gradul de umplere al fiecarei palete varia-
23 la fiecare rotatie, amplitudinea vibratiilor la frecventa de rotatie variaza si ea la fiecare rotatie.
In spectrul de frecwema mentionat se oberva de asemenea o finie spectrala la frecventa de
148 Hz, care se identifica cu frecventa de trecere a paletelor, deoarece (5-29.6 =148 Hz) Con-
statarile facute indicd, ca pompa prezinta vibratii ridicate din cauza insuficientei de lichid si in
consecmta nu functloneaza in conditii normale.

La demontarea capaculut bazinului s-a constatat, ca acesta nu era suficient alimentat cu apa
si sorbul conductei de aspiratie al pompei in functlonare nu ramanea tot timpul cufundat sub apa.
Astfel la scaderea nivelului apen din bazin, apa nd acoperea decét partial sorbul, permitadnd pom-
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pei s& aspire nu numai apa, dar si aer, conducand la functionarea defectuoasa, cu vibratii ridica-
te, a pompei. Deci diagnoza efectuata a fost confirmata.

Din analizarea vibratiilor unui numar mare de pompe centrifuge cu vibratii ridicate, datorita
unei cantitati insuficiente de lichid de aspiratie, s-au stabilit urmatoarele criterii originale specifice
de identificarea acestui defect:

1. Prezenta in spectrul de frecventa a unei linii spectrale de amplitudine ridicata la frec-
venta de rotatie a rotorului cu palete si variatia marimii acestei amplitudini la fiecare
rotatie, este cauzata de umplerea insuficientd si inegala cu lichid a fiecarei palete.

2. Prezenta posibila a unei linii spectrale de amphtudme redusa la frecventa de trecere a
paletelor

3. Semnalul de timp poate avea anumite distorsiuni.

4. Daca pompa este actionata de un motor electric, intensitatea in ampen a curentului
preluata de motorul electric poate fi mai mica de cat in cazul functionarii normale a
pompei.
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Fig. 3.67

Cavitatia poate avea loc la o pompa, daci aceasta nu lucreaza conform datelor indicate de
punctul de functionare optima de pe curba caracteristica a pompei.

Propnetatea de reversibilitate a energiilor cinetice si energiilor de presiune ale unui curent de
lichid perfect, impreuna cu ecuatiile energiei si de continuitate duc la concluzia c3 in sectiunile
mici ale curentului viteza are valori mari, energia cinetica este ridicata si ca ummare, energia de
presnune in aceste secllum este mica, putandu-se ajunge ca intr-o anumrla zona presiunea sa fie
mai mica decat presnunea de vaporizare a lichidului. Intr-o asemenea zon4, prin degajarea gaze-
lor continute in lichid si prin formarea vaporilor, curentul de lichid devine discontinuu. Fenomenul
de formare a vapon/or in masa lichidului in miscare si de condensare ulterioard a acestora se
numeste cavitatie. In cadrul fenomenului de cavntatle voporii formati, la scurt timp se conden-
seaza brusc, produc vacuum si determina ciocnirea particulelor de ‘lichid si aparitia undelor de

telor.
pmlitl:(?nsl:eztﬁgdoemczvnaue deterioreaza mstalamle in care se formeaza, iar la masinile hidraulice
a randamentului.
detg;w;.?g??goma de fenomene de eroziune si de vibratii si apare in general pe traseul
liniilor de curent cu curburi mari, ca de exemplu pe paletele turbinelor si pompelor centrifuge, in
ejectoare etc. Zgomotul unei pompe cu cavitatie poate fi asemanat de ‘necunoscatori cu zgomo-
tul unei pompe complet deteriorate.
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In fig. 3.68 se prezmta spectrul de frecventa al vxbratulor radiale ale unei pompe centrifuge de
alimentare cu apa a unui circuit secundar. Pompa are noua palete si se roteste cu o frecventa de
30 Hz. Frecventa de trecere a paletelor este de 270 Hz, deoarece (9 30 =270 Hz). In spedrul

mentionat se observa un zgomot de banda larg3, evidentiat prin departarea curbei amplitudinilor
din spectru de axa frecventelor. La partea superioara a curbei din spectrul de frecventa se ob-
serva de asemenea o linie spectral3 la frecventa de 272,50 Hz, care poate fi identificata cu
frecventa de trecere a paletelor. Nivelul global masurat al vibratiilor a fost de 11,30 mm/s (cu
circa 7,5 mm/s peste limita masurata la acelasi tip de pompa a ‘circuitului redundant, la functio-
nare normal3). Aceste constatri indic3, ca pompa functioneaza cu cavitatie.
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Fig. 3.68

La demontare, pe unele palete ale pompei s-au constatat urme de eroziuni, cauzate de cavi-
tatie. La analizarea metalografica a suprafetelor paletelor respective, s-a constatat ca aceste su-
prafete nu indeplinesc condltule de netezime, prescrise in procesul de fabricatie, fapt care a con-
dus la formarea fenomenului de cavitatie.

In concluzie din analizarea vnbratnlor a mai multor cazuri de masini hidraulice cu cavitatie,
cercetate de autor, s-au stabilit urm&toarele criterii originale speuﬁce de identificarea cavnta(|e|
hidraulice:

1. Fenomenul de cavitatie genereaza zgomote si vibratii.

2. Zgomotul la cavntatle se aseaman3 cu cel care s-ar produce la trecerea de prundis (pie-

tris de dimensiuni mlcn) prin pompa.

3. Nivelul global al vibratiilor masinilor hidraulice cu cavitatie depaseste cu mult nivelul glo-
bal al vibratiilor masmllor similare la functionare normala.

4. In spectrul de frecventa al vibratiilor masmllor hidraulice cu cavitatie se constata un zgo-
mot de banda larga de frecventa (adesea pana la 2000 Hz), ewdentnat prin departarea
curbei din spectru de axa orizontald a frecventelor, deasupra careia se poate evidentia
o linie spectrala la frecventa de trecere a paletelor.

Cavitatia cauzeaza erodarea paletelor si conduce la deteriorarea masinilor hidraulice.
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4. CONSIDERATII GENERALE SI CONTRIBUTIH PERSONALE

Supravegherea si monitorizarea vibratiilor masinilor si agregatelor (compararea continua sau
la termene planificate a nivelului vibratiilor cu limitele prescrise) pentru detectarea cat mai tim-
purie a cresterii vibratiilor peste limitele normale, identificarea exacta a cauzelor vibratiilor si de-
terminarea defectelor existente prin analiza si diagnoza vibratiilor, in vederea remedierii defec-
telor sau inlocuirea componentelor defecte in timp util, aduce beneficii mari industriei, ca de
exemplu:

- prelungirea duratei de functionare (de viatd) a masinilor si instalatiitor;

- minimizarea timpului total de oprire din functionare a mijloacelor tehnice de productie

pentru diferite operatii de intretinere sau reparatii planificate si accidentale; ’

- reducerea volumului de operatii de intretinere si reparatii prin eliminarea operatiilor inutile;

- eliminarea unor echipamente suplimentare redundante, dar nu in cazul instalatiilor care

asigura siguranta in functionare a unor linii intregi de productie sau a unor componente de
prima importanta pentru o centrala electrica conventionald sau nucleara; in aceste cazuri
instalatiile pot fi dublate sau chiar triplate, dintre care numai una lucreaza, celelalte doua
instalatii similare ramanand in rezerva;

- cresterea sigurantei in functionare a masinilor si instalatiilor;

- asigurarea protectiei personalului si a mediului inconjurator;

- marirea si imbunatatirea calitatii productiei, precum si reducerea deseurilor;

- asigurarea unui grad de utilizare optim al masinilor si instalatiilor;

- reducerea costurilor de exploatare (intretinere si reparatii) a mijloacelor tehnice de

productie;

- mérirea rentabilitatii masinilor si instalatiilor.

Din cele mentionate rezultad importanta deosebita pe care o prezinta pentru industrie identifi-
carea cauzelor cresterii nivelului vibratiilor peste limitele normale si determinarea cat mai rapida
a deteriorarilor in formare.

In lucrarea prezentd, se dezvoltd o metodologie unitara pentru analiza si diagnoza vibratiilor
masinilor si agregatelor cu miscare de rotatie, la care identificarea cauzelor vibratiilor si determi-
narea defectelor se executa in timpul funcgionén’i echipamentului analizat, fara scoaterea aces-
tuia din exploatarea normala.

Tehnica de diagnoza elaborata poate fumiza informatiile necesare pentru efectuarea unor
diagnoze exacte prin analiza vibratiilor, numai cu respectarea urmatoarelor conditii:

- achizitionarea corecta a semnalelor vibratiitor prin:

- alegerea optima a punctelor de masurare a vibratiilor pe masina de analizat,
- folosirea unei aparaturi de masurarea, colectarea si stocarea semnalelor vibratiilor
adecvata scopului si masinii de analizat;

- prelucrarea analogica si digitald a datelor achizitionate cu un hardware si un software

corespunzator scopului propus.

Pentru studiul documentar, autorul a consultat un vast material bibliografic de specialitate, din
care in bibliografia lucrarii de fata sunt mentionate un numar de 241 publicatii dintre cele mai
importante, inclusiv 12 publicatii elaborate de autor singur sau in colaborare (pana in anul 1972
sub numele de Teodorescu P. si apoi sub numele de Theodor P.).

Din studiu! documentar a reiesit ca literatura de specialitate privind analiza si diagnoza
vibratiilor se poate grupa in trei mari categorii: o A

a)' publicatii cu caracter general, care trateaza analiza si diagnoza vibratiilor (1a unele si
diagnoza zgomotului) la diferite tipuri de masini si ingala;ii; A ) '

b) publicatii cu caracter specific, care fie ca se limiteaza la aqahzarea unei cauze prin-
cipale de vibratii, fie ca trateaza analiza si diagnoza vibratiilor numai la un tip de ma-
sini sau agregate; )

c) bublicatii, in care se descriu sisteme expert, cu ajutorul carora se pot efectua automat
analize'si diagnoze ale vibratiilor la tipurile de masini sau agregate pentru care au fost
concepute. ~ ) o )

Din categoria a) de publicatii pot fi mentionate urmatoarele (in ordupe‘alfabet!ca conform bi-
bliografiei): [16], [36], [52]. [83]. [91], [103], [144), [164] si [236]. In majonitatea .dmtr'e acestea se
descrie foarte detaliat aparatura de masurare, se dau anumite metode de an?hza vibratiilor (la )
unele si de analiza zgomotului), cu prezentarea catorva exemple practice, dandu-se unelg relfn;u
de calcul a frecventelor caracteristice, cu publicarea unui volum redus de rezultate ale masura-
rilor si analizelor de vibratii. i

ca publicatii din categoria b) pot fi mentionate urmatoarele: [71]._[72_]. (108]. [1_18]. [136].
[146). [151]). [163]. [195], [239] si [240]. In aceste publicatii se efectuiaza o analiza mai funda-
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mentata a unei cauze de vibratii sau a cauzelor vibratiilor specifice unui singur tip de masini sau
agregate decat in publicatiile menuonate in categoria a), dar si in aceste publicatii se prezmta un
volum restrans de rezultate ale masurarilor si ale analizelor de vibratii.

Publicatii din categoria c) au aparut in numar mic in ultimii ani, in prezent exista putine sis-
teme expeﬂ pentru efectuarea automata a dignozei vibratiilor, care pot fi achizitionate pe piata.
Cele care exista au un pret foarte ridicat, aproape prohlbmv pentru industrie, si nu asigura identi-
ficarea corecta si fara echivoc a cauzelor principale ale vibratiilor. Aceste sisteme expert sunt li-
vrate deobicei i |mpreuna cu sisteme automate de supravegherea Si monitorizarea continua a vi-
bratiilor si sunt concepute numai pentru anumite tipuri de agregate ca de exemplu pentru turbine
cu abur turbine cu gaz, turbogeneratoare etc. Dintre aceste publicatii pot fi mentionate urmétoa-
rele: [132] si [232].

Masumle si agregatele cu componente in miscare de rotatie produc vibratii. Acestea se dato-
resc unor |mperfect|un| (defecte minore) de fabncatue Si sunt acceptate intre anumite limite, asa-
zise limite normale’ de functionare, care sunt stabilite conform tipului si caracteristicilor masmuor
si agregatelor respective pe baza normelor prescrise (tolerante).

Cresterea nivelului vibratiilor peste limitele normale se poate datora unor cauze diferite princi-
pale de vibratii, ca de exemplu dezechilibrul, slabirea imbinarilor mecanice, alinierea incorecta
sau dezalinierea masinilor si agregatelor, rezonanta, frecarea, uzarea prematura si defectarea
rulmentilor, deteriorarea romor dintate ale transmisiilor prin angrenaje, funcuonarea defectuoasa
sau deteriorarea transmisiilor prin curele perturbari datorita unor forte hidraulice sau aerodina-
mice etc.

Fiecare vibratie are o cauza si fiecare vibratie are o asa-zisd "semnaturd”, caracterizata prin
urmatoarele:

- nivelul global al vibratiilor;

- amplitudinile si frecventele componentelor spectrale ale vibratiilor;

- amplitudinile si caracteristicile semnalelor de timp ale vibratiilor;

- fazele vibratiilor;

- forma si upul vibratiilor.

Cunoasterea “semnaturii* vibratiilor face posibila identificarea cauzelor vibratiilor.

Tehnica de diagnoza pentru determinarea surselor si cauzelor vibratiilor masmllor si agrega-
telor, respectiv a defectelor sau a deteriorarilor existente ale acestora, dezvoltata in Iucrarea
prezenta, se bazeaza pe identificarea "semnaturii" vibratiilor in urma analizarii semnalelor
masurate ale vibratiilor in domeniul de timp si in domeniul de frecventa, precum si a fazelor vi-
bratiilor.

Aponul adus prin contributii originale pentru fundamentarea teoretica si practica, precum si
pentru dezvoltarea tehnicii de diagnoza vibratiilor la un grad calitativ superior, a condus la elabo-
rarea unei tehnici unitare pentru identificarea fiecarei cauze principale de vibratii, respectiv a de-
fectelor posibile la masini si agregate in functionare, pe baza diagnozei vibratiilor. Principalele
contributii ale autorului constau din urmatoarele:

I Stabilirea unei metodologii adecvate de masurarea si analizarea vibratiilor, cu

indicarea modului optim de alegere a punctelor de masurare, a aparatunn sia
software-ului necesar. Pentru masurarea vibratiilor la transmisiile prin angrenaje
cu roti dintate s-au elaborat reguli speciale, care trebuie respectate in vederea
obtmem de rezultate corecte.

II. Cercetarea si modificarea unor metode existente de calcul ale frecventelor caracte-
ristice ale vnbratulor precum si elaborarea unor teorii de calcul ale acestora. Astfel
pentru identificarea cauzelor pnncupale de vibratii s:o a defectelor a transmisiile prin
angrenaje planetare cu roti dintate, a fost elaborati teoria de calcul a frecventelor
caracteristice ale vnbratulor acestor transmisii, ca de exemplu:

- determinarea frecventelor de rotatie ale rotilor dintate centrale, ale rotilor dintate
planetare si ale rotilor cu dantura interioara ale angrenajelor planetare;

- determinarea raporturilor de transmisie dintre rotile dintate ale angrenajului
planetar;

- determinarea frecventelor de angrenare dintre perechile de roti dintate ale
angrenajului planetar.

Il Elaborarea unor criterii originale specifice pentru identificarea fiecarei cauze princi-
pale de vibratii si a defectelor corespunzatoare posibile ale masinilor si agregatelor
pe baza Jucrarilor experimentale de analiza si diagnoza vubratulor a unui numar mare
de cazuri similare pentru fiecare din cauzele principale de vnbratn tratate in lucrare.

V. Stabilirea unor operatii bine precizate. pentru identificarea cauzelor principale ale
vibratiilor, in vederea asigurarii efectuarii unei diagnoze corecte a vibratiilor.
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V. Stabilirea ordinii si a procedeului de executat in cadrul fiecirei operatii.

Operatiile stabilite de autor pe baza carora s-a identificat in lucrare fiecare cauza principala
a vubramior si defectele prin diagnoza vibratiilor la masini si agregate, sunt urmatoarele:

1. Masurarea vibratiilor masinii sau agregatulm de’ cercetat conform metodolog|e| privind
alegerea aparatum de misurarea vibratiilor, alegerea punctelor de masurarea vibratii-
lor si stabilirea marimilor de masurat, elaborat3 in lucrare.

2. Preiucrarea si analizarea semnalelor vibratiilor masurate in domeniul de timp si in dome-
niul de frecventa cu aparatura si software-ul ales.

3. Determinarea “semnaturii® vnbratulor masurate si efectuarea unei diagnoze provizorii prin
aproximarea cauzei principale de vibratii, precum si a defectelor posibile.

4. Calcularea, pe baza datelor tehnice ale masinii sau agregatului de analizat, a frecventei
de rotatie si a armonicilor, calcularea frecventelor caracteristice ale vibratiilor componen-
telor presupuse defecte (ca de exemplu la rulmentn inel exterior sau interior defect,
corpuri de rulare defecte; la angrenaje cu roti dmtate dinti rupti sau dinti excentrici etc.),
calcularea armonicilor frecventelor caracteristice memlonate si ale benzilor laterale de
frecventa ale acestora.

S. Compararea frecventelor calculate cu frecventele liniilor spectrale din spectrul de frec-
venta al vibratiilor masurate si identificarea caracteristicelor de frecventa comune unei
cauze pnncupale de vibratii sau specifice unui anumit defect in spectrul de frecventa
mentionat.

6. Analizarea semnalelor de timp ale vibratiilor masurate pentru identificarea anumitor
defecte, ca de exemplu, un dinte rupt al unei roti dintate, sectoare excentrice ale
coroanei dintate la unele tipuri de roti dintate etc.

7. Analizarea fazelor vibratiilor pentru cazurile in care efectuarea acestei operatii este abso-
lut necesara pentru precszarea diagnozei vibratiilor.

8. Identificarea exacta a cauzelor vibratiilor, respectlv a defectelor posibile si efectuarea
diagnozei definitive a vibratiilor agregatului cercetat in timpul functionarii acestuia.

9. Constatarea defectelor si a "deteriorrilor dupa oprirea din funcﬂonare si demontarea
agregatului cercetat; compararea defectelor constatate cu defectele pronosticate
pe baza diagnozei vibratiilor, in vederea verificarii exactitatii diagnozei si a imbunatatirii
continue a criteriilor originale specifice de identificare.

In cazuri simple nu se executa toate operatiile mentionate, ci numai cele care sunt absolut
necesare pentru efectuarea unei diagnoze exacte a vibratiilor si pentru planificarea corecta a
reparatiilor.

Partea experimentala a lucrarii o constituie masurarile si analizele FFT ale vibratiilor execu-
tate de autor la diferite masini si agregate, pe baza carora s-au identificat cauzele pnnccpale ale
vibratiilor si defectele corespunzatoare posibile ale componentelor respective. Dupa oprirea din
functlonare si demontarea masinilor si agregatelor analizate s-a procedat la constatarea defec-
telor ' sia deteriorarilor existente. Constatarile ficute au confirmat exactitatea prognozelor cau-
zelor pnncnpale ale vibratiilor si ale defectelor determinate prin diagnoza vibratiilor. Pentru cazuri
mai specifice s-au prezemat in lucrare fotografii ale pieselor cu defectele constatate, care ilus-
treaza exactitatea prognozelor efectuate prin diagnoza vibratiilor.

Lucrarea de fata, fiind fundamentata pe rezultatele unui studiu teoretic si experimental inten-
siv, pune bazele unei tehaici unitare, omogene si bine structurate pentru dlagnoza wbratnlor
masinilor si agregatelor cu componente in miscare de rotatie. Prin continutul s3u cu muite exem-
ple din practlca cu prezentarea rezultatelor complete ale masurarilor sn analizelor de vibratii,
precum si a identificarii cauzei principale de vibratii si a defectelor respectlve prin dlagnoze|e vi-
bratiilor executate de autor, lucrarea inlesneste marirea eficientei si a randamentului personalului
tehnic in activitatea de diagnoza vibratiilor masmnlor si agregatelor Ea ofera inginerilor si tehni-
cienilor, insarcinati cu supravegherea funcﬂonan in bune conditii a echipamentului tehnic sicu
intretinerea si repararea acestuia, o tehnica bine structurata cu mformatn necesare si suficiente
pentru identificarea cat mai rapida si mai exacta a cauzelor principale de cresterea wbratnlor sia
deteriorarilor in faza de formare, pentm evitarea de avarii grave cu pagube |mportante pemru

industrie.
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