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Prefaţă 
 
 

Lucrarea este o traducere a părţii a treia a cursului Dynamics of Machinery 
predat din 1993 studenţilor Filierei Engleze a Facultăţii de Inginerie în Limbi 
Străine (F.I.L.S.) la Universitatea Politehnica Bucureşti. Conţinutul cursului s-a 
lărgit în timp, pornind de la un curs postuniversitar organizat între 1985 şi 1990 la 
Catedra de Rezistenţa materialelor şi continuat până în 2007 la cursurile de 
masterat în specialitatea Siguranţa şi Integritatea Maşinilor. Capitole din curs au 
fost predate din 1995 la cursurile de studii aprofundate şi masterat organizate la 
Facultatea de Inginerie Mecanică şi Mecatronică. 

Dinamica maşinilor a fost introdusă în planul de învăţământ al F.I.L.S. în 
1993. Pentru a susţine cursul, am publicat Dynamics of Machinery la U. P. B. în 
1995, urmată de Dinamica sistemelor rotor-lagăre în 1996 şi Rotating Machinery 
în 2005, ultima conţinând materialul ilustrativ utilizat în cadrul cursului. 

Cursul are un loc bine definit în planul de învăţământ, urmărind: a) 
descrierea fenomenelor dinamice specifice maşinilor; b) modelarea sistemelor 
rotor-lagăre şi analiza acestora cu metoda elementelor finite; c) înarmarea 
studenţilor cu baza fizică necesară în rezolvarea problemelor de vibraţii ale 
maşinilor; şi d) familiarizarea cu metodele de monitorizare a stării maşinilor şi 
diagnosticare a defectelor. 

Fiind predat unor studenţi a căror limbă maternă nu este limba engleză, în 
curs au fost reproduse expresii şi fraze din lucrări scrise de vorbitori nativi ai 
acestei limbi. Pentru studenţii F.I.L.S. s-a definit şi ilustrat terminologia specifică 
limbii engleze. Traducerea a urmărit textul original fără o uniformizare stilistică 
pentru a ajuta studenţii în identificarea corespondenţei între termenii specifici. 

În prima parte se descriu fenomenele de bază din dinamica rotoarelor, 
răspunsul dinamic al rotoarelor simple în lagăre rigide şi lagăre elastice, şi 
principalele etape ale unei analize de dinamica rotoarelor. În partea a doua se 
prezintă modelarea cu elemente finite a sistemelor rotor-lagăre, lagărele 
hidrodinamice, etanşările cu lichid şi gaz, şi instabilitatea precesiei rotoarelor. În 
această a treia parte se tratează lagărele cu rulmenţi, echilibrarea rotoarelor, 
măsurarea vibraţiilor pentru monitorizarea funcţionării maşinilor şi diagnosticarea 
defectelor, standarde şi recomandări privind limitele admisibile ale vibraţiilor 
maşinilor, precum şi elemente de dinamica maşinilor cu mecanism bielă-manivelă 
şi vibraţiile conductelor aferente. Nu se tratează vibraţiile paletelor, discurilor 
paletate şi ale roţilor centrifuge. 

 

Mai 2008           Mircea Radeş 
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8. 
LAGǍRE CU RULMENŢI 

Acest capitol prezintă caracteristicile vibraţiilor produse de lagărele cu 
rulmenţi şi metode pentru detectarea deteriorării rulmenţilor bazate pe analiza 
vibraţiilor.  

8.1  Lagăre radiale cu rulmenţi 

Cele patru elemente constructive de bază ale unui rulment radial sunt 
arătate în fig. 8.1:. inelul interior, inelul exterior, corpurile de rostogolire şi colivia.  

 
Fig. 8.1 [8.1] 

Inelul interior este montat pe arbore şi se roteşte împreună cu acesta. În 
majoritatea aplicaţiilor, inelul exterior este montat fix într-o carcasă. Uneori ambele 
inele se rotesc. Pe inele sunt prelucrate căile de rulare. Colivia ghidează şi menţine 
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corpurile de rostogolire echidistante. Acestea se mişcă împreună cu colivia între 
căile de rulare. La rulmenţii radial-axiali cu bile pe un singur rând (fig. 8.2, a) căile 
de rulare nu sunt simetrice. Punctele de contact teoretic ale bilei cu căile de rulare 
se află pe o dreaptă înclinată faţă de direcţia radială cu unghiul de contact β . 

În general, corpurile de rostogolire se rotesc în jurul axei proprii şi 
simultan, împreună cu colivia, în jurul axei rulmentului. Dacă se consideră o 
mişcare de rostogolire pură, atunci mişcarea absolută poate fi privită ca suma 
mişcării de transport împreună cu colivia şi a mişcării relative de rotaţie în jurul 
axei proprii, faţă de colivie. În plus, mai apare o patinare (alunecare) a corpurilor 
de rostogolire pe căile de rulare, numită skidding. La rulmenţii radiali cu bile, cu 
unghiul de contact zero, bila poate avea o patinare de rotaţie faţă de normala la 
suprafaţa de contact. În acelaşi timp, dacă axa bilei nu coincide cu axa de 
rostogolire, bila mai poate avea un alt tip de mişcare datorită momentelor 
giroscopice. Alte mişcări mai pot apare datorită nealinierii celor două căi de rulare.  

Cinematica rulmenţilor este influenţată de parametrii structurali, condiţiile 
de funcţionare, ungere şi precizia de fabricaţie. Jocurile mari şi încărcarea redusă 
pot produce alunecări interne. Rulmenţii utilizaţi în motoarele avioanelor sunt 
montaţi uneori cu inelele exterioare ovalizate pentru a crea o preîncărcare radială în 
vederea reducerii skidding-ului.  

  
a b 

Fig. 8.2 [8.2] 

În funcţie de forma corpurilor de rostogolire există rulmenţi cu bile şi 
rulmenţi cu role. În figura 8.2, a se arată un rulment radial-axial cu bile pe un rând. 
În fig. 8.2, b se arată un rulment cu role conice, la care calea de rulare interioară are 
umeri de ghidare. 
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8.2  Cinematica rulmenţilor  

Elementele constructive de bază ale unui rulment au frecvenţe de rotaţie 
caracteristice la care, prin impactul periodic cu un defect, se produc vibraţii. Valori 
teoretice ale acestor frecvenţe pot fi estimate considerând o geometrie perfectă, 
adică: a) căile de rulare sunt perfect circulare; b) toate bilele sunt perfect sferice şi 
au acelaşi diametru; c) inelul interior şi inelul exterior sunt perfect aliniate. Aceste 
condiţii sunt rar îndeplinite în practică unde se întâlnesc şi alte frecvenţe generate 
de ovalizarea inelelor, abaterea de la sfericitate şi diametrul diferit al bilelor.  

8.2.1  Ipoteze de bază 

Pentru calculul vitezelor unghiulare ale componentelor unui rulment se 
fac următoarele presupuneri: a) elementele rulmentului sunt rigide (se neglijează 
deformaţiile de contact); b) corpurile de rostogolire au mişcări de rostogolire pură 
pe căile de rulare (se neglijează alunecarea) astfel că vitezele liniare în punctul de 
contact al unui corp de rostogolire cu calea de rulare sunt identice; c) se neglijează 
jocurile radiale şi d) se neglijează efectul lubrificaţiei [8.3]. 

 
Fig. 8.3 

În figura 8.3 se arată un rulment radial-axial la care se rotesc ambele 
inele. Indicele i este pentru inelul interior, o – pentru inelul exterior, B – pentru bilă 
şi m – pentru colivie. mD  este diametrul cercului centrelor bilelor, BD  este 
diametrul bilelor, iD  este diametrul cercului de contact interior, oD  este diametrul 
cercului de contact exterior, β  este unghiul de contact. Simbolurile in , on  şi Bn  
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reprezintă turaţiile inelului interior, inelului exterior şi bilei. Se consideră pozitive 
rotirile în sens orar.  

8.2.2  Relaţii cinematice pentru rulmenţi radial-axiali 

Viteza liniară a inelului exterior în punctele de contact este  

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+=⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +== βπβπω cos1

60
cos

22302 m

B
mo

Bmoo
oo D

DDnDDnDv . (8.1) 

Viteza periferică a inelului interior în punctele de contact este  

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −== βπβ

π
ω cos1

60
cos

22302 m

B
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Bmii
ii D

DDnDDnD
v . (8.2) 

Viteza liniară a centrelor bilelor este egală cu media vitezelor inelelor 
exterior şi interior în punctele de contact (fig. 8.3) 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−+⎟⎟

⎠

⎞
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⎝

⎛
+=

+
= βπβπ cos1

120
cos1
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B
mi

m

B
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m D

DDn
D
DDnvvv . (8.3) 

Viteza liniară a coliviei la periferia cercului centrelor bilelor este  

mmm Dn
60
π

=v .     (8.4) 

Egalând cele două expresii, rezultă turaţia coliviei  

⎥
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B
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Dnn . (8.5) 

Turaţia relativă a coliviei faţă de inelul interior este egală cu diferenţa 
între turaţia absolută a coliviei şi cea a inelului interior  

  ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+=−= βcos1

2 m

Br
imim D

Dnnnn ,   (8.6) 

unde rn  este turaţia relativă a inelului exterior faţă de inelul interior  

   ior nnn −= .     (8.7) 

Turaţia relativă a inelului exterior faţă de colivie este  
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Fig. 8.4 

Turaţia bilei faţă de propria axă de rotaţie se poate calcula blocând colivia 
( )0=mn . Dacă 0=mv , atunci  

  iim nn −= ,  omo nn = .   (8.9) 

Egalând vitezele liniare oi vv =  (fig. 8.4) rezultă 
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Similar 
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Turaţia absolută a bilei este 
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8.2.3  Frecvenţele caracteristice de bază ale unui rulment 

Fie Z numărul bilelor unui rulment.  

Cadenţa de impact cu un defect pe inelul interior este egală cu imnZ , 
numărul corpurilor de rulare care trec, pe minut, peste un anumit punct de pe inelul 
interior  

  ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+= βcos1

2 m

B
rim D

DnZnZ .   (8.13) 

Cadenţa de impact cu un defect pe inelul exterior este egală cu monZ , 
numărul corpurilor de rulare care trec, pe minut, peste un anumit punct de pe inelul 
exterior 

  ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−= βcos1

2 m

B
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DnZnZ .   (8.14) 

Cadenţa de impact (pe minut) cu un defect pe bilă este Bn2 , deoarece 
defectul de pe bilă vine în contact cu două căi de rulare (pe inelul interior şi cel 
exterior) într-o rotaţie. Dacă inelul exterior este fix, cadenţa de impact cu un defect 
pe colivie este mon . 

Exprimând cadenţele de impact ca frecvenţe, 60nf =  [Hz], se obţin:  

frecvenţa de trecere a bilelor peste un defect pe inelul exterior 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−= βcos1

2 m

B
ro D

DfZf ;   (8.15) 

frecvenţa de trecere a bilelor peste un defect pe inelul interior 
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frecvenţa unui defect pe bilă 
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frecvenţa unui defect pe colivie 
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De remarcat că expresiile de mai sus sunt aproximative, presupunând 
rostogolire pură fără alunecare. La turaţii obişnuite, frecvenţele defectelor sunt sub 
500 Hz. Modulaţia în amplitudine, în special la frecvenţa de rotaţie a arborelui, 
poate produce benzi laterale la sume şi diferenţe ale acestor frecvenţe.  

Exemplul 8.1 
Un rulment radial-axial tip 46305 GOST 831-54, montat pe un arbore cu 

turaţia minrot 1000=in , are următoarele caracteristici: diametrul bilelor 
mm 3,14=BD , diametrul mediu al coliviei mm 5,77=mD , unghiul de contact 

o26=β , numărul bilelor 10=Z  [8.4]. Se cer frecvenţele caracteristice ale 
rulmentului. 

Din formulele (8.15)-(8.18) rezultă: 

Hz 99,6=cf , Hz 72,30=Bf , Hz 9,69=of , Hz 1,97=if . 

Exemplul 8.2 
Un rulment radial tip SKF 6211, montat pe un arbore cu turaţia 

minrot 3000=in , are următoarele caracteristici: diametrul bilelor mm 25=BD , 
diametrul cercului centrelor bilelor mm 62=mD , unghiul de contact 0=β , 
numărul bilelor 10=Z . Se cer frecvenţele caracteristice ale rulmentului. 

Din expresiile (8.15)-(8.18) se obţine: 

Hz 20=cf , Hz 260=Bf , Hz 205=of , Hz 295=if . 

8.2.4  Relaţii cinematice pentru rulmenţi cu role conice 

Fie α  unghiul de conicitate şi β  unghiul de contact. Se notează 

 
( )[ ] ( )

( )[ ] ( ),tgtgtg
2
1

,tgtgtg
2
1

1
2

1
1

αβααβ

αβααβ

−+−=

−−−=

−

−

K

K
   (8.19) 

mD  - diametrul mediu al coliviei şi RD  - diametrul rolelor.  

 Când inelul interior şi inelul exterior se rotesc în acelaşi sens, se obţin 
următoarele turaţii caracteristice 
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turaţia coliviei    21 KnKnn oim += , (8.20) 

turaţia relativă a coliviei faţă de inelul interior      ( ) 2Knnn ioim −= , (8.21) 

turaţia relativă a inelului exterior faţă de colivie   ( ) 1Knnn iomo −= , (8.22) 

turaţia rolei în jurul axei proprii      ( ) 21
2 KK
D
Dnnn

R

m
ioR −= . (8.23) 

Expresiile pentru rulmenţi radial-axiali cu un rând de bile se pot obţine 
din (8.20)-(8.23) înlocuind BR DD =  şi 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−= βcos1 

2
1

1
m

B
D
DK , ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+= βcos1 

2
1

2
m

B
D
DK . (8.24) 

8.2.5  Relaţii cinematice generale 

Relaţii cinematice mai precise se pot obţine ţinând cont de deformaţiile 
de contact hertzian, de alunecările de rotaţie şi translaţie ale bilelor, de jocurile 
radiale şi de lubrificaţia elastohidrodinamică [8.5]. Rulmenţii sunt sisteme elastice 
neliniare, static nedeterminate, ale căror mişcări sunt influenţate de parametrii 
structurali, mediul ambiant de lucru, condiţiile de ungere şi precizia de fabricaţie.  

Pentru analiza mişcării bilelor s-au dezvoltat modele matematice cu trei 
sau cinci grade de libertate [8.6]. Dacă unghiul de contact nu este zero, bilele pot 
avea o alunecare de rotaţie faţă de normala la suprafaţa de contact, numită 
spinning. În acelaşi timp, bilele mai pot avea un alt tip de mişcare datorită 
momentelor giroscopice. La rulmenţii radiali cu role, rolele pot avea o mică 
oblicitate, adică axa rolei poate să nu coincidă cu axa de rostogolire. Alunecările 
interne sunt mai mari în rulmenţi cu jocuri mari şi sarcini exterioare relativ mici. 
Patinarea (skidding) este uneori redusă prin preîncărcarea radială a rulmentului, 
realizată utilizând căi de rulare cu abateri de la forma cilindrică.  

Primele analize cvasistatice ale rulmenţilor nelubrificaţi s-au bazat pe 
ipoteza frecării coulombiene la contactul bilelor cu căile de rulare [8.7], [8.8]. 
Forţele de frecare produse de alunecarea la interfaţa de contact bilă - cale de rulare 
au fost incluse în analiza dinamică a rulmenţilor constrânşi elastic. Efectele 
lubrificaţiei elastohidrodinamice au fost considerate mai târziu [8.9] şi introduse în 
analize dinamice mai precise [8.10].  

Modele mai elaborate au fost dezvoltate pentru a simula defecte 
distribuite cum sunt corpurile de rostogolire cu dimensiuni diferite şi componentele 
nealiniate sau cu abateri de la forma rotundă [8.11]. Descrierea acestora depăşeşte 
scopul acestei prezentări. 
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8.3  Vibraţiile elementelor rulmenţilor 

Frecvenţele proprii ale elementelor “nerezemate” ale rulmenţilor pot fi 
calculate teoretic după cum urmează [8.12]: 

frecvenţa proprie a unui inel  

  ( ) [Hz]       1

12

1
22

2

m
IE

ak

kkfn
+

−
=

π
,  (8.25) 

unde k este numărul lungimilor de undă în lungul circumferinţei ( )4 3 2 ,,k = , a 
este raza axei neutre, I este momentul de inerţie axial al secţiunii transversale, E 
este  modulul de elasticitate longitudinal şi m este masa pe unitatea de lungime; 

frecvenţa proprie a bilei  

  [Hz]       
2

848,0
ρ

E
D

f
B

nB = ,   (8.26) 

unde BD  este diametrul bilei şi ρ  este densitatea materialului bilei. 

Acestea sunt frecvenţele proprii ale elementelor individuale “libere”. Este 
dificil de estimat cum sunt afectate aceste frecvenţe de asamblarea într-un rulment 
şi montarea într-o carcasă. Totuşi se apreciază că rezonanţele nu sunt modificate 
semnificativ. Rezonanţa bilei este deobicei mult în afara domeniului de vibraţii 
analizat şi poate fi neglijată.  

Rezonanţa inelului exterior poate fi excitată de bilele (rolele) în contact. 
Acestea deformează calea de rulare într-un mod de încovoiere (cu un număr de 
lungimi de undă egal cu numărul corpurilor de rostogolire) care se roteşte cu 
frecvenţa de trecere a bilelor. Ea mai poate fi produsă de mişcarea ondulatorie a 
bilelor faţă de traiectoria lor circumferenţială teoretică.  

Sarcina exterioară a rulmenţilor este preluată de un număr finit de corpuri 
de rostogolire. Numărul elementelor încărcate variază cu poziţia unghiulară a 
coliviei. Deformaţia elastică produsă de contactul hertzian sub sarcină variază cu 
poziţia corpului de rostogolire faţă de direcţia forţei. Aceasta produce o variaţie 
puternică a rigidităţii totale a ansamblului lagărului şi generează vibraţii 
parametrice (axiale şi radiale) ale rotorului [8.13] chiar dacă rulmenţii sunt 
geometric şi elastic perfecţi. 

Frecvenţa fundamentală a acestor vibraţii este egală cu frecvenţa de 
trecere a bilelor (rolelor) peste inelul exterior. Datorită deviaţiilor componentelor 
rulmenţilor de la forma geometrică perfectă, se excită şi armonici superioare cu 
amplitudini care descresc cu ordinul acestora. Amplitudinea mişcării arborelui este 
funcţie de sarcina exterioară, numărul corpurilor de rostogolire, jocul radial şi 
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rigiditatea locală a zonei de contact între corpul de rostogolire şi calea de rulare, 
conform teoriei lui Hertz asupra contactului elastic (H. Hertz, 1881).  

Vibraţiile excitate parametric ale sistemului rotor-lagăre, cu componente 
verticale şi orizontale cuplate puternic, sunt descrise de ecuaţii de mişcare 
neliniare, cu coeficienţi variabili în timp. Vibraţiile produse de rigidităţi de contact 
variabile sunt importante doar la frecvenţe în vecinătatea frecvenţei de rotaţie 
arborelui şi au amplitudini apreciabile doar în cazul sarcinilor radiale relativ mari.  

Rezonanţele structurale pot fi excitate şi de alte defecte distribuite, 
produse în procesul de fabricaţie, cum sunt nealinierea sau excentricitatea căilor de 
rulare, abaterea de la forma cilindrică, ondularea suprafeţelor de rulare şi 
inegalitatea diametrelor bilelor. Aceste defecte “distribuite” produc adesea forţe de 
contact excesiv de mari, care la rândul lor provoacă uzură prin oboseală 
superficială prematură şi fisurarea finală.  

Ondularea (waviness) defineşte neregularităţi relativ depărtate ale 
suprafeţei. În principiu, rugozitatea suprafeţei este o imperfecţiune geometrică de 
acelaşi tip cu ondularea. Diferenţa constă în distanţa relativă între neregularităţi, 
care este mai mică în cazul rugozităţii suprafeţei. Ondularea implică neregularităţi 
de ordinul a 200 lungimi de undă pe circumferinţă, în timp ce rugozitatea suprafeţei 
conţine mult mai multe lungimi de undă. Exemple tipice sunt următoarele: la o 
frecvenţă de 300 Hz, inelul interior are 16 - 17 lungimi de undă pe circumferinţă iar 
inelul exterior are de la 24 la 27. La o frecvenţă de 1800 Hz, inelul interior are între 
94 şi 101 unde pe circumferinţă iar inelul exterior are de la 147 la 166 [8.14]. 

Neregularităţile geometrice sub forma ondulării cu puţine cicluri în 
lungul circumferinţei produc vibraţii de joasă frecvenţă. Vibraţiile lagărelor radiale 
cu inel exterior fix şi jocuri radiale pozitive provin în principal de la ondularea căii 
de rulare interioare şi variaţia diametrului rolelor, şi mai rar de la alte erori 
geometrice. Vibraţiile datorite diametrelor diferite ale rolelor se produc la armonici 
ale frecvenţei coliviei, în timp ce vibraţiile datorite ondulării căii de rulare 
interioare apar la armonici ale frecvenţei de rotaţie a arborelui, cu o bandă laterală 
distanţată cu frecvenţa de trecere a rolelor, care apare la armonici mai înalte [8.15]. 

8.4  “Semnătura mecanică” a rulmenţilor  

Semnalul de vibraţii produs de un rulment, măsurat cu un accelerometru 
sau cu alte traductoare de mişcare, poate fi descompus electronic în componentele 
sale spectrale şi nivelele lor de amplitudine. Această reprezentare grafică a 
spectrului de bandă îngustă al semnalului de vibraţii se numeşte “semnătura 
mecanică” a (amprenta) rulmentului, deoarece identifică univoc rulmentul selectat.  

Figurile 8.5 şi 8.6 sunt exemple de semnături mecanice obţinute de la doi 
rulmenţi diferiţi. Multe dintre frecvenţele discrete conţinute în semnătura mecanică 
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pot fi asociate cu defecte mecanice specifice ale rulmentului. Amplitudinile acestor 
vârfuri sunt o măsură a energiei transmise de impacturi şi, deci, a uniformităţii 
funcţionării rulmentului. Vârfurile produse de dezechilibru, dezaliniere şi alte surse 
trebuie deosebite de vârfurile generate de rulmenţi.  

 
Fig. 8.5 [8.16] 

 
Fig. 8.6 [8.16] 
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 O comparaţie a semnăturilor mecanice obţinute de la doi rulmenţi de 
acelaşi tip necesită date măsurate la aceeaşi turaţie, deoarece majoritatea 
frecvenţelor vibraţiilor sunt proporţionale cu frecvenţa de rotaţie. În locul 
menţinerii constante a turaţiei, este preferabil să se lucreze cu semnături mecanice 
independente de turaţie. Acestea se obţin înlocuind axa absciselor divizată în 
frecvenţe printr-o axă care exprimă “ordinul” diferitelor componente spectrale, 
adică raportul între frecvenţa lor şi frecvenţa fundamentală de rotaţie. Dacă inelul 
exterior este fix, frecvenţa fundamentală este cea a inelului interior. Spectrele din 
fig. 8.5 şi 8.6 sunt reprezentate în funcţie de ordinul componentelor spectrale.  

 
        Fig. 8.7 [8.16] 

 În fig. 8.7 este prezentată semnătura mecanică a unui rulment în stare bună. 
Amplitudinea maximă, etalonată la 90dB, este egală cu 0,26 g. Zgomotul de fond 
are aproximativ 50dB sau 0,0026 g. Singura frecvenţă evidentă în acest spectru este 
cea de ordinul întâi. Amplitudinea spectrului este reprezentată pe o scară 
logaritmică pentru a obţine amplificarea verticală maximă. Aceasta favorizează 
detectarea frecvenţelor defectelor mici, într-o înregistrare care conţine o 
componentă cu amplitudine relativ mare. În caz contrar, zgomotul aleator produs 
de frecare ar putea domina spectrul, făcând dificilă localizarea frecvenţelor care pot 
fi asociate cu defectele rulmentului. Pentru a creşte raportul semnal/zgomot al 
frecvenţelor discrete generate de rulment se poate face o mediere a spectrelor. 

În fig. 8.8 se arată semnătura mecanică a unui rulment cu o bilă defectă. 
Prezenţa a două ordine spectrale cu amplitudini mari (5,80 şi 1,00) generează 
frecvenţe sumă şi diferenţă, care pot fi identificate la 00,180,5 ±  şi 00,280,5 ± . 
Acest rulment prezintă ordine spectrale produse de defecte ale căii de rulare 
interioare, care pot fi explicate cu o teorie neliniară (N.L.) care ţine cont de 
ondularea căii de rulare, excentricitate şi variaţiile mari ale diametrului bilelor.  
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Fig. 8.8 [8.16] 

În general, imperfecţiunile geometrice ale căii de rulare exterioare produc 
un spectru de vibraţii cu vârfuri la armonicile frecvenţei defectului căii de rulare 
exterioare, cu benzi laterale distanţate cu frecvenţa coliviei. Iregularităţile 
suprafeţei căii de rulare interioare produc un spectru cu vârfuri la armonicile 
frecvenţei defectului căii de rulare interioare. Benzile laterale sunt distanţate la un 
interval asociat cu frecvenţa coliviei şi frecvenţa de rotaţie a arborelui.  

8.5  Deteriorarea rulmenţilor 

Fiecare din cauzele distrugerii unui rulment – ungerea necorespunzătoare, 
mânuirea neglijentă, etanşarea ineficientă, toleranţele incorecte, etc. – produce o 
deteriorare caracteristică. O deteriorare primară poate fi uzarea, indentarea, uzarea 
adezivă, avarierea suprafeţei, corodarea sau erodarea electrică.  

Deteriorarea primară produce deteriorări secundare, care duc la distrugere 
– exfoliere (cojire) şi fisurare. Un rulment scos din uz prezintă de obicei o 
combinaţie de deteriorări primare şi secundare. În continuare se prezintă definiţiile 
firmei SKF [8.17]. Pentru identificarea corectă a unor deteriorări, s-au menţinut 
termenii din limba engleză sau adaptări ale acestora. 

Defectele locale, care includ fisuri, gropiţe şi exfolieri, produc impulsuri de 
contact între elementele unui rulment. Aceste impulsuri produc vibraţii şi zgomot, 
care pot fi monitorizate pentru detectarea prezenţei unui defect în rulment.  
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8.5.1  Deteriorările primare 

Uzarea 
Uzarea poate apare datorită pătrunderii unor particule străine în rulment 

sau atunci când ungerea este necorespunzătoare. Ea poate apare şi când rulmentul 
nu funcţionează, deci când nu există lubrifiant între corpurile de rostogolire şi căile 
de rulare, deterioare cunoscută sub numele de brinelare falsă.  

Indentarea 
Indentările apar în corpurile de rostogolire şi căile de rulare când 

rulmentul, fără să se rotească, este supus la suprasarcini sub formă de impacturi sau 
presiune. Distanţa între adâncituri este egală cu distanţa între corpurile de 
rostogolire. Indentările mai pot fi produse de particule străine în rulment.  

Smearing 
Când două suprafeţe în contact lubrificate necorespunzător alunecă una 

faţă de alta sub sarcină, apare un transfer de material de la o suprafaţă la cealaltă. 
Acest fenomen se numeşte smearing iar suprafeţele în cauză se încreţesc şi arată 
“boţite”. Când apare acest tip de uzare adezivă, materialul este deobicei încălzit la 
temperaturi atât de mari încât are loc o recălire. Aceasta produce o concentrare 
locală a tensiunilor care determină fisurarea sau exfolierea.  

Surface distress 
Dacă filmul de lubrifiant dintre căile de rulare şi corpurile de rostogolire 

devine prea subţire, vârfurile asperităţilor celor două suprafeţe vin în contact. 
Aceasta duce la formarea unor microfisuri de suprafaţă, fenomen cunoscut sub 
numele de surface distress. Aceste fisuri nu trebuie confundate cu fisurile de 
oboseală care se formează sub suprafaţă şi duc la exfoliere. Ele pot totuşi grăbi 
formarea fisurilor de oboseală subsuperficiale şi scurta durabilitatea rulmentului.  

Corodarea 
Dacă în rulment pătrude apă sau agenţi corozivi în cantitate atât de mare 

încât lubrifiantul nu poate proteja suprafaţa oţelului, se formează rugina. Procesul 
poate duce la rugină profundă care poate iniţia exfolieri sau fisuri. Corodarea prin 
contact (fretting corrosion) apare când există mişcări relative între un inel al 
rulmentului şi arbore sau carcasă, datorită ajustajului prea larg.  

8.5.2  Deteriorările secundare 

Exfolierea (flaking, spalling) 
Durabilitatea unui rulment este determinată de oboseala materialului. 

Oboseala este rezultatul tensiunilor tangenţiale ciclice care apar imediat sub 
suprafaţa care suportă sarcina. După un timp, aceste tensiuni produc fisuri care se 
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extind treptat până la suprafaţă. Când corpurile de rostogolire trec peste fisuri, se 
desprind fragmente de material. Acest fenomen este tradus exfoliere sau cojire 
(flaking sau spalling). Exfolierea se dezvoltă progresiv până face rulmentul 
neutilizabil. Durabilitatea unui rulemnt este definită prin numărul de rotaţii până la 
apariţia primelor semne de exfoliere pe unul din inele sau pe corpurile de rulare.  

Cauzele exfolierii premature pot fi încărcarea cu sarcini exterioare mai 
mari decât cele anticipate, preîncărcarea datorită ajustajelor incorecte sau forţarea 
pe un arbore sau într-un suport conic, ovalizarea datorită abaterii de la forma 
cilindrică a arborelui sau locaşului din carcasă, comprimarea axială datorită 
dilatării termice, dezaxarea etc. Exfolierea poate fi produsă şi de alte tipuri de 
deteriorări, cum sunt indentaţiile, rugina profundă, erodarea electrică sau uzarea 
adezivă de tip smearing.  

Fisurarea 
Fisurile pot apare în inelele rulmenţilor din diferite motive. Cauza cea mai 

obişnuită este manipularea brutală la montare sau demontare (lovituri cu ciocanul, 
împingerea excesivă pe suprafeţe de suport conice, încălzirea sau montajul pe 
arbori cu ajustaje prea strânse faţă de jocurile interioare). Exfolierea acţioneză ca 
un concentrator de tensiuni şi poate conduce la fisurarea inelului rulmentului.  

Deteriorarea coliviei  
Distrugerea coliviei poate fi produsă de vibraţii, turaţii prea mari, uzare şi 

blocarea cu fragmente de material exfoliat pătrunse între colivie şi un corp de 
rostogolire. Inelele nealiniate produc traiectorii ovale ale bilelor care deformează 
colivia ducând la fisuri de oboseală. Colivia este primul element afectat al unui 
rulment când lubrifierea devine necorespunzătoare. Fiind dintr-un material mai 
moale decât celelalte componente ale rulmentului, aceasta se uzează comparativ 
mai repede.  

Studiul vibraţiilor şi zgomotului rulmenţilor produse de defecte se face 
utilizând două metode diferite. Într-o primă metodă se monitorizează variaţiile 
nivelului vibraţiilor şi zgomotului produse de rulmenţi rulaţi până cedează. 
Deteriorarea este accelerată prin suprasolicitare, supraturare sau funcţionarea 
rulmentului fără lubrifiant. În a doua metodă se provoacă defecte intenţionat prin 
metode ca atacul cu acizi, erodarea prin scântei, zgârierea sau indentarea mecanică. 
Vibraţiile rulmenţilor sunt măsurate şi comparate cu cele ale rulmenţilor buni.  

8.5.3  Alte deteriorări [8.14] 

Denting este un defect în calea de rulare ca rezultat al pătrunderii unor 
particule străine care sunt presate între corpurile de rostogolire şi inele.  

Resturile externe sunt particule de material străin introduse în rulmenţi de 
la o sursă exterioară.  
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Glazing este o formă de smearing la care zona afectată a căii de rulare are 
un aspect lucios, similar cu finisarea pe o bilă nouă. În timpul acestui mod de 
deteriorare are loc o curgere a metalului.  

Grooving arată ca o indentare circumferenţială continuă pe bile, produsă de 
deplasarea bilelor în adâncitura căii de rulare.  

Brinelarea apare la rulmenţi încărcaţi static până la deformarea 
permanentă a căilor de rulare şi corpurilor de rostogolire. Un rument brinelat are 
indentări în căile de rulare şi adesea are porţiuni plate pe corpurile de rostogolire.  

Frettingul este o formă de uzare corozivă produsă de microdeplasări 
relative între două suprafeţe metalice sub o presiune de contact foarte mare. Uneori 
între cele două componente din oţel în fretting se formează o pastă de oxizi de fier. 
Frettingul se semnalează mai ales între inelul interior al unui rulment şi arbore.  

Creeping este o mişcare relativă între inelul interior şi arbore, produsă de 
un ajustaj cu strângere necorespunzător pentru sarcina aplicată. Creepingul este 
evidenţiat prin dâre circumferenţiale pe alezajul rulmentului şi arbore. El poate fi 
un stadiu avansat de fretting.  

Spinning este un stadiu avansat de creeping. Deplasarea relativă între inelul 
interior şi arbore este mult mai mare decât la creeping iar suprafeţele în alunecare 
relativă pot deveni lustruite. Oxizii de fier formaţi în faza de fretting pot fi încă 
prezenţi şi pot contribui la progresarea uzării.  

Decolorarea datorită temperaturii îndică funcţionarea elementelor 
rulmentului cu ungere insuficientă sau în condiţii de suprasarcină.  

8.6  Metode de diagnoză în domeniul timp  

Detectarea defectelor rulmenţilor se poate face pe baza înregistrării 
desfăşurării în timp a semnalului de vibraţii. 

8.6.1  Indicii formei de undă a semnalului de timp  

Indicii formei de undă a desfăşurării în timp a vibraţiei se calculează pe 
baza semnalului de vibraţii brut (neprelucrat) fiind utilizaţi la comparaţii şi pentru 
stabilirea tendinţelor de evoluţie în timp. Exemple sunt valoarea de vârf 
(amplitudinea maximă), amplitudinea vârf-vârf (măsurată între amplitudinea 
pozitivă maximă şi cea negativă maximă), valoarea medie (amplitudinea medie a 
vibraţiilor) şi valoarea eficace (rădăcina mediei pătratice) [8.12]. 

Pentru o înregistrare ( )tx  de durată T, valoarea medie şi valoarea eficace 
au următoarele expresii:  
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valoarea medie   ( )∫=
T

ttx
T

x
  

0

d 1 ;  (8.27) 

valoarea eficace   ( )∫=
T

ef ttx
T

x
  

0

2 d 1 .  (8.28) 

În practică se determină viteza eficace a nivelului global al vibraţiilor 
măsurate pe carcasa lagărului. Valorile măsurate se compară cu limitele admisibile 
din recomandări şi standarde, sau cu valori limită de referinţă stabilite pentru 
fiecare lagăr. Reprezentând grafic evoluţia în timp a rezultatelor măsurărilor, se 
poate urmări tendinţa (trendul) de variaţie şi extrapola pentru predicţia intervalului 
de timp după care rulmentul trebuie înlocuit. Totuşi, deoarece de multe ori nivelul 
global al vibraţiilor creşte doar în stadiile finale ale deteriorării, această metodă dă 
avertizări târzii asupra deteriorării.  

În continuare se prezintă doi indici ai formei de undă a semnalului de timp 
utilizaţi pentru avertizarea timpurie a deteriorării unui rulment – factorul de vârf şi 
factorul kurtosis.  

8.6.2  Factorul de vârf 

O avertizare asupra deteriorării incipiente a unui rulmet se obţine măsurând 
factorul de vârf (Crest Factor).  

Factorul de vârf este definit ca raportul între valoarea de vârf şi valoarea 
eficace ale unui semnal de timp [8.18] 

  factorul de vârf  = 
eficacevaloarea

rfavdevaloarea ˆ
.  (8.29) 

Curba din fig. 8.9 arată variaţia în timp a factorului de vârf pe măsura 
deteriorării condiţiei de funcţionare a unui rulment.  

Iniţial, pentru un rulment fără defecte, există un raport relativ constant, 
egal aproximativ cu 3,0. Pe măsură ce se dezvoltă defecte locale, impacturile 
produse cresc considerabil valoarea de vârf, dar au o mică influenţă asupra valorii 
eficace. Valoarea de vârf creşte de obicei doar până la o anumită limită. Pe măsură 
ce condiţia rulmentului se deteriorează, la trecerea bilelor se generează mai multe 
vârfuri, influenţând în final valoarea eficace, chiar atunci când nivelurile vârfurilor 
individuale nu sunt mai mari. Spre sfârşitul duratei de viaţă a rulmentului, factorul 
de vârf descreşte spre valoarea iniţială, chiar dacă nivelurile valorii de vârf şi 
valorii eficace au crescut considerabil.  
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Cel mai bun mod de urmărire a evoluţiei în timp este ilustrat în fig. 8.9, 
unde s-au reprezentat pe acelaşi grafic valoarea de vârf şi valoarea eficace, factorul 
de vârf fiind egal cu diferenţa ordonatelor celor două curbe (scară logaritmică).  

 
Fig. 8.9 [8.19] 

Deoarece se măsoară nivelul global al vibraţiilor într-un domeniu larg de 
frecvenţe (10 Hz - 10000 Hz), metoda este influenţată de interferenţe de la alte 
surse de vibraţii.  

8.6.3  Densitatea de probabilitate a amplitudinii 

Un semnal de vibraţii măsurat lângă un lagăr cu rulment poate fi analizat 
ca un semnal aleator staţionar. Considerând o înregistrare ( )tx  de durată T a unei 
vibraţii (fig. 8.10) se poate determina probabilitatea ca semnalul să aibă valori 
cuprinse între x  şi xx Δ+ . Aceasta este egală cu timpul petrecut în fereastra xΔ , 
egal cu suma intervalelor de timp nt....tt ΔΔΔ 21 +++  împărţită la durata 
înregistrării T 

  ( ) ∑
=

=+
n

i

i
T
txx,xP

1

ΔΔ .   (8.30) 
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Când 0Δ →x  şi ∞→T , se obţine densitatea de probabilitate a 
amplitudinii ( )xp , care exprimă probabilitatea de a avea o amplitudine x , 
reprezentată grafic în partea stângă a fig. 8.10. Curba în formă de clopot 
corespunde unei distribuţii gaussiene (normale) care descrie cu suficientă precizie 
semnalele măsurate în practică.  

 
Fig. 8.10 

În fig. 8.11 se prezintă densitatea de probabilitate normată (aria de sub 
curbă egală cu 1)  

   ( ) 1d =∫
∞

∞−

xxp     (8.31) 

în funcţie de variabila adimensională σx , în care σ  este valoarea eficace când 
valoarea medie este zero.  

 
Fig. 8.11 
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 Se observă că 99,8% din toate amplitudinile au valori în intervalul σ3± . 
De aici rezultă că valoarea de vârf este aproximativ σ3 , care, împărţită la valoarea 
eficace σ , conduce la un factor de vârf (8.29) egal cu 0,3≈ .  

Aprecierea stării unui rulment se face observând modificări ale densităţii 
de probabilitate la diferite niveluri ale amplitudinii, cele mai mari de σ3  oferind 
informaţia cea mai preţioasă.  

 
Fig. 8.12 [8.20] 

Un rezultat tipic pentru un rulment este prezentat în fig. 8.12, unde s-a 
utilizat o scară verticală logaritmică pentru a amplifica modificările la probabilităţi 
mici, care sunt importante în detectarea deteriorării unui rulment. Pentru a accelera 
ruperea prin oboseală, testele de anduranţă au fost efectuate la turaţie constantă şi 
la dublul sarcinii recomandate. S-a măsurat nivelul global al acceleraţiei în 
domeniul de frecvenţe kHz5Hz3 − . Cele trei curbe corespund unor încercări de 
durate crescătoare, exprimate prin durabilitatea nominală ore5010 =L .  

De observat că 10L  este definită ca durabilitatea nominală a unui lot de 
rulmenţi aparent identici, care funcţionează la sarcini şi turaţii identice, cu o 
fiabilitate de 90% până la apariţia primelor semne de oboseală [8.21]. Ca reper se 
alege o desprindere de material de pe o suprafaţă dată ( 2mm  6 ) (ISO 281, 2006). 

În fazele incipiente ale încercării, adică la 10067,0 L  ( ore 35,3 ), când 
rulmentul nu este deteriorat, curba distribuţiei este o parabolă inversată care denotă 
o distribuţie normală (gaussiană). Cu deteriorări incipiente la 104,1 L  ( ore 07 ), apar 
modificări pronunţate ale “cozilor” curbelor de distribuţie. Aceasta coincide cu 
observaţia legată de fig. 8.9 că valoarea de vârf a acceleraţiei măsurate creşte, dar 
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valoarea eficace rămâne nemodificată. Cu trecerea timpului, la 106,1 L  şi 
dezvoltarea deteriorării, cozile curbei de distribuţie încep să se lungească.  

8.6.4  Momentele statistice  

În locul examinării în detaliu a funcţiei densităţii de probabilitate este 
adesea preferabilă examinarea momentelor statistice ale datelor [8.22] care oferă 
mai multe informaţii. Acestea sunt definite de integrala generală  

  ( ) xxpxM n
n d∫

∞

∞−

= , ( )...,,,n  3 2 1= .  (8.32) 

Primele două momente statistice sunt  

valoarea medie  ( ) xxpxx d∫
∞

∞−

= ,   (8.33) 

şi valoarea medie pătratică ( ) xxpxx d2
__

2 ∫
∞

∞−

= .   (8.34) 

Dispersia (varianţa) este 

   ( ) ( ) xxpxx d22 ∫
∞

∞−

−=σ ,  (8.35) 

unde σ  este deviaţia standard (abaterea medie pătratică) şi )(xp  este densitatea 
de probabilitate. 

Momentele de ordin impar, ,n 1=  3, 5,…, etc., stabilesc legături între 
informaţia despre poziţia densităţii maxime şi valoarea medie. Momentele de ordin 
par, ...,,n  6 4 2= , etc., indică împrăştierea distribuţiei.  

Momentele de ordin superior ( )2>n  se calculează de obicei faţă de 
valoarea medie şi sunt normalizate prin împărţire la puteri ale erorii medii 
pătratice. Momentul de ordinul trei devine 

factorul skewness ( )
( )

3

3 d

σ

xxpx

xskew
∫
∞

∞−= ,  (8.36) 

iar momentul de ordinul patru 
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factorul kurtosis  ( )
( )

4

4 d

σ

xxpx

xkurt
∫
∞

∞−= .  (8.37) 

Factorul skewness este un coeficient de asimetrie, fiind o măsură a 
asimetriei curbei densităţii de probabilitate (faţă de valoarea medie). La fenomene 
cu distribuţie normală factorul skewness este zero.  

8.6.5  Factorul kurtosis 

Factorul kurtosis este egal cu raportul între momentul centrat de ordinul 
patru al distribuţiei amplitudinilor şi pătratul momentului centrat de ordinul doi.  

Kurtosis este un coeficient de aplatisare, caracterizând ascuţirea sau 
aplatisarea relativă a unei distribuţii faţă de distribuţia normală (Karl Pearson, 
Biometrika, 1905). 

Distribuţia normală, denumită mesokurtică, are factorul kurtosis egal cu 3.  

Într-adevăr, pentru o distribuţie gaussiană  

  ( ) ( )
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡ −
−= 2

2

2
exp

2
1

σπσ
xxxp ,  (8.38) 

momentul statistic de ordinul patru este  

( ) ( ) ( ) ( )∫∫
∞

∞−

∞

∞−
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡ −
−−=−= xxxxxxxpxxM d

2
exp

2
1d 2

2
44

4 σπσ
. 

Notând 

  
2σ
xxy −

= ,  yx d2d σ= , 

se obţine 

  ( ) 424
4

4 3dexp4 σ
π
σ

=−= ∫
∞

∞−

yyyM . 

 Momentul statistic de ordinul doi este  

  ( ) ( ) ( ) 222
2

2
2 dexp2d σ

π
σ

=−=−= ∫∫
∞

∞−

∞

∞−

yyyxxpxxM . 
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Rezultă factorul kurtosis  

  ( )
( )

32
2

4 ==
M
Mxkurt . 

O distribuţie aplatisată cu cozi scurte are o valoare kurtosis mai mică decât 
3 şi se numeşte platykurtică. O distribuţie ascuţită cu cozi lungi are o valoare 
kurtosis mai mare decât 3 şi se numeşte leptokurtică. Valori kurtosis mai mari 
indică faptul că o mare parte a dispersiei se datoreşte deviaţiilor extreme mai puţin 
frecvente, spre deosebire de cazul deviaţiilor frecvente de mărime medie.  

Factorul kurtosis avertizează din timp asupra deteriorării superficiale (Dyer 
şi Stewart, 1978). La un rulment bun acesta este egal cu 3. Deteriorarea rulmentului 
produce o creştere a componentelor impulsive ale semnalului de vibraţii, datorită 
impacturilor. Semnalele devin mai neregulate şi ascuţite. Un rulment deteriorat are 
o distribuţie negaussiană a probabilităţii, cu cozi dominante care cresc valoarea 
factorului kurtosis până la valori mai mari ca 9.  

Avantajul utilizării factorului kurtosis, ca un parametru pentru detectarea 
stării unui rulment, constă în faptul că rămâne apropiat de valoarea 3 ( )%8±  la un 
rulment nedeteriorat şi este insensibil la variaţiile sarcinii şi turaţiei rulmentului. 
Un dezavantaj constă în faptul că revine la valoarea corespunzătoare unui rulment 
nedeteriorat (adică 3) când deteriorarea a progresat mult. Ca urmare, s-a sugerat 
măsurarea factorului kurtosis în benzi de frecvenţă prestabilite [8.23].  

Experienţele au arătat că deteriorarea iniţială creşte valoarea kurtosis în 
benzile de frecvenţe joase. Pe măsura extinderii deteriorării, valoarea kurtosis 
începe să descrească în prima bandă de frecvenţe ( )kHz55,2 − , în timp ce creşte în 
celelalte benzi. La sfârşitul durabilităţii rulmentului, cele mai mari valori kurtosis 
apar în banda frecvenţelor cele mai înalte ( )kHz8040 −  [8.24]. 

8.7  Metode de diagnoză în domeniul frecvenţelor  

Semnalul de vibraţii în domeniul timp, măsurat pe un lagăr, este procesat şi 
transferat în domeniul frecvenţelor aplicând algoritmul transformatei Fourier rapide 
(Fast Fourier Transform - FFT). Principalul avantaj al acestui format constă în 
evidenţierea clară a caracterului repetitiv al semnalului de vibraţii, prin vârfuri în 
spectru la frecvenţele la care apar periodicităţi. Aceasta permite ca defectele, care 
de obicei produc răspunsuri în frecvenţă caracteristice specifice, să fie detectate în 
stadiul incipient, diagnosticate cu precizie şi urmărite în timp, pe măsură ce 
condiţia rulmentului se deteriorează. Totuşi, dezavantajul analizei în domeniul 
frecvenţelor este pierderea unei cantităţi importante de informaţie (răspunsul 
tranzitoriu, componentele nerepetitive ale semnalului) în timpul procesului de 
transformare.  
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O atenţie deosebită se acordă modificărilor care apar în spectrul de 
frecvenţe al semnalelor de vibraţii. Pentru interpretarea acestora se utilizează 
metode de procesare ca medierea sincronă în timp şi analiza cepstrum (v. 
Secţiunile 9.6.1 şi 9.7). 

8.7.1  Analiza cu filtre trece-bandă  

Spectrele de frecvenţe obţinute prin măsurări pe lagăre, numite “semnături 
mecanice” în Secţiunea 8.4, sunt utilizate la detectarea şi diagnosticarea defectelor. 
Pentru detectarea defectelor, spectrele curente sunt comparate cu cele obţinute 
după o perioadă de timp, pentru a detecta modificări în spectru care denotă 
deteriorarea rulmentului [8.25]-[8.27].  

 
Fig. 8.13 [8.19] 

 
Fig. 8.14 [8.28] 
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În fig. 8.13 se arată modificarea în timp a unui spectru datorită unui defect 
în dezvoltare. Spectrul de frecvenţe avertizează mai repede decât monitorizarea 
nivelului global al vibraţiilor. Acesta din urmă se modifică abia după ce o 
componentă în creştere devine vârful cel mai înalt al spectrului. Detectarea unei 
creşteri a nivelului de referinţă este urmată de o analiză pentru diagnosticarea 
defectelor. Banda de frecvenţe în care nivelul maxim al unei componente creşte dă 
o indicaţie asupra naturii defectelor.  

Analiza cu filtre trece-bandă implică filtrarea semnalului de vibraţii peste 
şi/sau sub anumite frecvenţe, pentru a extrage informaţia prezentă într-o bandă de 
frecvenţe prestabilită. La aceste frecvenţe se anticipează răspunsuri caracteristice 
pentru anumite defecte. Modificările semnalului de vibraţii în afara benzii 
frecvenţelor de interes sunt neglijate.  

Vibraţiile produse de lagăre cu rulmenţi sunt grupate în trei regiuni de 
frecvenţe (fig. 8.14):  

a) regiunea legată de rotor, în domeniul de la 41  la de 3 ori frecvenţa de 
rotaţie a arborelui. În această regiune de frecvenţe joase apar vârfuri izolate 
produse de dezechilibru, dezaliniere, îndoirea arborelui, jocurile mecanice, precesia 
datorită uleiului, precesia datorită frecării uscate, etc.  

b) prima regiune a energiei impulsurilor (trecerea elementelor), în mod 
normal de la 1 la de 7 ori frecvenţa de trecere a corpurilor de rostogolire. În 
regiunea de frecvenţe medii se găsesc indicaţii asupra uzării sau defectelor 
incipiente ale angrenajelor, despre excentricităţi, roţi dinţate nealiniate sau cu 
suprafeţe de contact rugoase, etc.  

c) regiunea frecvenţelor înalte (impulsurile de şoc), de la kHz5  la 
aproximativ kHz25 . La frecvenţe foarte înalte, de ordinul megahertzilor, datele 
măsurate pot conţine informaţii asupra fisurării incipiente în rulmenţi, frecării de 
contact, cavitaţiei, zgomotului supapelor, etc.  

Valori orientative pentru nivelul limită de alarmă sunt [8.1]:  
 7,7 smm  valoare de vârf pentru regiunea a,  
 2,5 la 3,8 smm  valori de vârf pentru regiunea b, 
 3 la g4  valori de vârf pentru regiunea c. 

8.7.2  Energia vârfurilor de înaltă frecvenţă 

Energia vârfurilor de înaltă frecvenţă din semnalul de vibraţii (spike 
energy) este o măsură a intensităţii energiei generate de impulsurile repetate care 
apar datorită defectelor superficiale sau a ungerii insuficiente a rulmenţilor. Aceste 
impacturi tind să excite răspunsul la rezonanţă al elementelor maşinii. Un semnal 
măsurat în apropierea unui rulment are aspectul unor vârfuri periodice cu energie 
de înaltă frecvenţă şi poate fi măsurat cu ajutorul accelerometrelor [8.29]. 
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În fig. 8.15 se arată semnalul produs de un defect pe calea de rulare fixă a 
unui rulment cu inelul exterior fix, inelul interior în rotaţie şi sarcină constantă.  

 
Fig. 8.15 [8.30] 

Pentru un defect pe calea de rulare interioară în rotaţie este important să se 
ţină cont de distribuţia sarcinii în lungul circumferinţei rulmentului. Aceasta 
produce o modulare în amplitudine prezentată în fig. 8.16.  

 
Fig. 8.16 [8.30] 

Când sarcina nu are o direcţie fixă în spaţiu şi se roteşte ca o forţă 
centrifugă, modulaţia se produce şi datorită unui defect pe calea de rulare 
exterioară fixă.  

Intensitatea energiei de impact este funcţie de amplitudinea, frecvenţa şi 
durata impulsurilor. Acest semnal este procesat cu un detector de Spike Energy™ 
(IRD Mechanalysis). O schemă bloc simplificată a prelucrării semnalului energiei 
vârfurilor de înaltă frecvenţă este arătată în fig. 8.17 [8.31].  

Semnalul de vibraţii de la un accelerometru este trecut printr-un filtru 
trece-bandă de frecvenţă înaltă. Scopul filtrării este eliminarea componentelor de 
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vibraţii legate inerent de rotirea rulmentului, ca cele produse de dezechilibru şi 
dezaliniere, şi păstrarea vibraţiilor generate de impacturi. Frecvenţa de tăiere 
inferioară, cf , se poate alege între 100 şi 5000 Hz, iar frecvenţa de tăiere 
superioară, df , este kHz65 .  

Semnalul de vibraţii filtrat trece printr-un detector al valorii vârf-vârf, cu o 
constantă de timp de ieşire aleasă corespunzător, care detectează şi reţine valorile 
vârf-vârf. Apoi semnalul descreşte cu viteza impusă de constanta de timp până 
apare următorul impuls. Instrumentul repetă acest proces.  

 
Fig. 8.17 [8.31] 

Se obişnuieşte să se măsoare acceleraţiile în unităţi g  ( )2sm81,9g1 = . 
Acceleraţia măsurată pentru a descrie energia produsă de defecte incipiente ale 
rulmenţilor se măsoară în unităţi “gSE” (unităţi ale acceleraţiei de spike energy). 
Aceste defecte produc o purtătoare de înaltă frecvenţă şi benzi laterale de 
modulare. Purtătoarea este frecvenţa proprie a elementului excitat al lagărului. 
Benzile laterale modulatoare sunt produse de variaţiile sarcinii şi turaţiei. Valoarea 
gSE este determinată de intensitatea vârfurilor de înaltă frecvenţă ale semnalului de 
vibraţii. Impulsuri cu amplitudine mare şi cadenţă mare de repetiţie produc valori 
globale gSE mari. 

În afara măsurării nivelului global energiei vârfurilor de înaltă frecvenţă, se 
poate obţine un spectru al acestei energii cu ajutorul transformatei Fourier rapide 
(FFT) a semnalului de la detectorul de spike energy. Acesta diferă de spectrul de 
frecvenţe al acceleraţiei. Componentele din spectrul gSE sunt frecvenţe 
modulatoare corelate cu purtătoarea de înaltă frecvenţă, care este frecvenţa de 
rezonanţă a elementului maşinii.  
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Valorile spike energy pot fi afectate de accelerometre şi montajul acestora. 
Valorile gSE pot fi diferite dacă se utilizează traductoare diferite, în afara cazului 
când traductoarele utilizate au exact aceleaşi caracteristici de răspuns în frecvenţă. 
Pentru a asigura coerenţa valorilor gSE, este necesar să se utilizeze totdeauna 
acelaşi accelerometru şi aceleaşi condiţii de montaj. Montarea cu prezon din oţel 
este cea mai bună. 

Valorile spike energy sunt dependente de gabaritul maşinii, configuraţia şi 
detaliile constructive ale lagărelor. Utilizatorii trebuie să parcurgă un stagiu de 
instruire, făcând citiri periodice, observând tendinţe, marcând rulmenţii defecţi şi 
stabilind un istoric al deteriorării, înainte de a face aprecieri precise asupra stării 
rulmentului. Ca un ordin de mărime, într-o aplicaţie la cilindrii de uscare ai unei 
maşini de fabricat hârtie au fost utilizate niveluri de alarmă de gSE5,0   

8.7.3  Analiza anvelopei  

Analiza anvelopei este esenţial o metodă de prelucrare a semnalelor care 
utilizează preprocesarea cu un filtru şi un redresor a semnalului de la un 
accelerometru standard, pentru a revela defectul unui rument la frecvenţa sa 
fundamentală [8.32]. Uneori procedeul este numit metoda de rezonanţă de înaltă 
frecvenţă [8.33]. 

Fig. 8.18 [9.11] 

Metoda tradiţională utilizează un filtru trece-bandă analogic, un redresor şi 
un circuit de netezire (fig. 8.18). Filtrul extrage din spectrul de frecvenţe rezonanţa 
excitată de defectul rulmentului iar detectorul extrage anvelopa.  

În analizoarele de semnal moderne, partea utilă a spectrului de frecvenţe se 
extrage printr-un zoom efectuat în jurul unei rezonanţe excitate de defectul 
rulmentului. Apoi anvelopa semnalului de timp este generată cu ajutorul 
transformatei Hilbert, după care se calculează spectrul anvelopei, pentru a arăta 
frecvenţa de repetare a impulsurilor generate de defect.  

Detecţia anvelopei sau demodularea amplitudinii este procedeul de 
extragere a semnalului modulator din semnalul modulat în amplitudine. Rezultatul 
este semnalul de timp modulator. Acesta poate fi studiat/interpretat ca atare, în 
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domeniul timp, sau poate fi supus unei analize în frecvenţă. Analiza anvelopei se 
face pe baza spectrului de frecvenţe FFT al semnalului modulator. 

 
Fig. 8.19 [8.34] 

Detecţia anvelopei este detaliată în fig. 8.19. Semnalul de timp este filtrat 
în jurul benzii de frecvenţe în care este detectată creşterea (în domeniul 
kilohertzilor). Aceasta captează semnalul de înaltă frecvenţă care conţine vibraţiile 
excitate de impulsuri ale carcasei lagărului, din care s-au eliminat majoritatea 
semnalelor “contaminante”. 

Semnalul este apoi redresat şi filtrat trece-jos la o frecvenţă egală cu 
aproximativ jumătate din banda filtrului trece-bandă. Semnalul rezultat arată ca 
impulsurile originale emise de rulment, dar ceea ce este mai important este faptul 
că în acest mod s-a reconstituit frecvenţa impulsurilor.  
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Analizând acest semnal cu un analizor FFT se poate determina exact 
frecvenţa impulsurilor. Deoarece cadenţa impulsurilor poate fi calculată, v. relaţiile 
(8.15)-(8.18), se poate localiza sursa defectului. De notat că datorită alunecărilor 
frecvenţa reală va fi puţin mai mică decât cea calculată.  

 
           Fig. 8.20 [8.29] 

Dacă defectul este pe calea de rulare în rotaţie, semnalul poate fi modulat 
în amplitudine datorită variaţiei sarcinii care acţionează asupra bilei care trece 
peste defect (fig. 8.16). Efectul de modulare se manifestă prin benzi laterale în jurul 
liniilor spectrale care corespund cadenţei impulsurilor, distanţate între ele cu 
frecvenţa de rotaţie a arborelui (fig. 8.20). 

8.7.4  Metoda impulsurilor de şoc  

Metoda impulsurilor de şoc (Shock Pulse Method – SPM) a fost dezvoltată 
de firma SKF AB, Gothenburg, la începutul anilor 1970 [8.35], datorită 
dificultăţilor întâmpinate cu metodele bazate pe analiza componentelor repetitive 
ale semnalelor de vibraţii ale rulmenţilor.  

Metoda constă în analiza undelor de şoc de înaltă frecvenţă (ultrasonore) 
generate de impacturile metal-pe-metal dintr-un rulment care se roteşte, în care se 
poate găsi informaţia esenţială despre deteriorarea acestuia.  
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Fig. 8.21 [8.14] 

Au fost stabilite relaţii empirice care să dea o măsură atât a grosimii 
teoretice a filmului de lubrifiant dintre suprafeţele în contact ale unui rulment cât şi 
a stării generale a suprafeţelor elementelor acestuia.  

Analizorul de impulsuri de şoc detecteză impacturi de foarte scurtă durată 
produse de pitting şi exfolieri. Spre deosebire de metodele convenţionale de analiză 
a vibraţiilor, care monitorizează o bandă largă de vibraţii cu scopul de a detecta 
frecvenţe discrete, metoda impulsurilor de şoc măsoară şi evaluează banda de 
frecvenţe ultrasonore centrată în jurul valorii de 36 kHz. 
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Undele de şoc (sau de tensiune) produse de contactul metal-pe-metal sunt 
degajări de energie de scurtă durată care se propagă prin material cu viteza 
sunetului. Pe măsura propagării undelor, acestea disipează energie în structură, 
reducând astfel impulsul undelor. Metoda SPM este proiectată să detecteze 
semnale de la impulsuri de şoc slabe, utilizând un accelerometru cu frecvenţa 
proprie de aproximativ 36 kHz, amplasat foarte aproape de lagărul măsurat. De fapt 
se utilizează un traductor brevetat, numit Tandem-Piezo, care permite 
accerelometrului să măsoare atât impulsurile de şoc cât şi vibraţiile. Pentru a separa 
impulsurile de şoc de vibraţii, se foloseşte un filtru trece-bandă centrat pe frecvenţa 
de 36 kHz a semnalului impulsului de şoc. Aceasta ajută la izolarea impulsului de 
şoc de alte interferenţe produse de vibraţiile maşinii.  

Ultima etapă a procesării semnalului este conversia dintr-o formă de undă 
în impulsuri analogice. Acest proces produce un semnal care poate fi apoi prelucrat 
pentru determinarea stării rulmentului.  

  
a b c 

Fig. 8.22 [8.36] 

În fig. 8.21 se arată schema bloc a unuia dintre primele aparate pentru 
măsurarea impulsurilor de şoc [8.14]. Semnalul de la un accelerometru (fig. 8.22, 
a) este trecut printr-un amplificator cu câştig mare, acordat pe frecvenţa de 
rezonanţă a accelerometrului. Amplificatorul lucrează ca un filtru trece-bandă 
foarte îngust. Impulsul de şoc filtrat şi amplificat este arătat în fig. 8.22, b.  

 
Fig. 8.23 [8.37] 

Semnalul este redresat, mediat şi trecut apoi printr-un circuit detector de 
vârf. Acesta măsoară informaţia şi o afişează pe ecranul unui contor care 
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înregistrează numărul vârfurilor care depăşesc o valoare de vârf prestabilită; în altă 
setare, acesta prezintă valoarea eficace a semnalului. Amplitudinile impulsurilor de 
şoc analogice sunt afişate în funcţie de timp ca în fig. 8.22, c.  

Starea rulmentului este definită de un tren de impulsuri de amplitudini 
diferite (fig. 8.23). Analizorul de impulsuri de şoc măsoară amplitudinea 
impulsului de şoc pe o scară decibelică, în dBsv (decibel shock value). El 
selectează o numărătoare eşantion a impulsurilor de şoc care apar într-o perioadă 
de timp şi afişează: LR (Low Rate of occurrence), amplitudinea pentru numărul 
relativ mic de impulsuri mai puternice şi HR (High Rate of occurrence), 
amplitudinea pentru numărul mare de impulsuri mai slabe. Diferenţa între LR şi 
HR se numeşte valoarea “delta”, Δ . 

 
a b 

Fig. 8.24 [8.38] 

Amplitudinile impulsurilor individuale şi raportul între impulsurile 
puternice şi cele slabe, calculate pentru un eşantion dat, furnizează datele de bază 
pentru analiza stării rulmentului. Mărimea acestor impulsuri depinde de starea 
suprafeţelor rulmentului şi de viteza periferică a acestuia.  

La rulmenţii nedeterioraţi, nivelul impulsurilor de şoc variază cu grosimea 
filmului de lubrifiant dintre corpurile de rostogolire şi căile de rulare. Raportul 
între amplitudinile semnalelor puternice şi cele slabe este mai puţin afectat (fig. 
8.24, a). 
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 Deteriorarea suprafeţelor de lucru produce o creştere de până la 1000 de ori 
(60 dB) a intensităţii impulsului de şoc, combinată cu o modificare distinctă a 
raportului între impulsurile mai puternice şi cele mai slabe (fig. 8.24, b).  

  
Fig. 8.25 [8.37] 

Impulsurile de şoc sunt analizate iar rezultatele sunt afişate sub forma unor 
indici de stare care cuantifică starea mecanică a suprafeţei şi condiţiile de ungere.  

Codul A este pentru un rulment în stare bună de funcţionare. Nu există 
deteriorări detectabile ale suprafeţelor componentelor care preiau sarcini şi nici 
film discontinuu de lubrifiant între suprafeţele de rulare. În fig. 8.25, a se arată un 
exemplu tipic de impuls de şoc pentru un rulment bun: un nivel scăzut al şocurilor 
şi o valoare “delta” normală.  

Codul B indică rularea uscată care produce o valoare HR mare şi o valoare 
“delta” mică (fig. 8.25, b). Codul C este pentru o stare mai puţin bună, definită de 
un nivel HR ridicat şi o valoare “delta” mare (fig. 8.25, c). Aceasta indică 
deteriorarea incipientă a suprafeţei sau impurificarea lubrifiantului cu particule 
solide. Codul D este pentru un rulment deteriorat, caracterizat de un nivel HR 
foarte mare şi de o valoare “delta” relativ mare (fig. 8.25, d).  

 
Fig. 8.26 [8.37] 
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Rezultatele sunt afişate pe un ecran ca în fig. 8.26. Valoarea “delta” 
HRLR −=Δ  este reprezentată în funcţie de HR. Câmpurile marcate A, B, C, D 

corespund cu indicii de stare. Punctul negru marchează valorile Δ  şi HR ale 
eşantionului măsurat. Pentru un rulment în stare bună acesta trebuie să fie în 
câmpul A. 

Dezvoltarea deteriorărilor suprafeţelor produce o creştere semnificativă a 
valorii “delta”, HR rămâne mic în timp ce LR creşte. Punctul negru se deplasează 
în sus, din A prin câmpul C spre câmpul D. 

În cazul lubrifierii necorespunzătoare, indicele de stare variază de la A la B 
apoi la D pe măsură ce defectul se dezvoltă. Punctul negru se deplasează spre 
dreapta. 

Analiza impulsurilor de şoc nu este limitată la determinarea stării 
rulmenţilor. Orice element de maşină cu contact continuu metal-pe-metal produce 
impulsuri de şoc. Cutiile de viteze, compresoarele cu şurub (elicoidale) sau cu 
rotoare profilate şi centrifugele pot fi monitorizate utilizând metoda SPM.  

8.8  Analiza cepstrum  

Analiza cepstrum este o metodă de postprocesare bazată pe transformarea 
Fourier a unui spectru de frecvenţe logaritmic (v. definiţiile în Secţiunea 9.7). 
Metoda este utilizată pentru detectarea şi cuantificarea familiilor de armonici 
echidistante produse de impulsurile periodice generate de defectele rulmenţilor.  

 
Fig. 8.27 [8.39] 
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Figurile 8.27 ilustrează dezvoltarea unui defect pe calea de rulare 
exterioară a unui rulment. La stânga sunt prezentate spectrele iar la dreapta – 
cepstrele [8.39]. 

Cepstrul iniţial are un singur vârf la o venfrecţă (quefrency) egală cu 
perioada de rotaţie. Al doilea cepstru (după 5 luni) indică dezvoltarea unui defect 
prin apariţia unei serii de noi ramonici (rahmonics). Venfrecţa primei ramonici este 
de 4,1 ori mai mică decât venfrecţa rotaţiei arborelui (ROT). Aceasta înseamnă că 
frecvenţa corespunzătoare este de 4,1 ori mai mare ca frecvenţa de rotaţie. În acest 
caz s-a identificat imediat sursa – trecerea bilelor peste un defect de pe calea de 
rulare exterioară a unuia dintre rulmenţii din cutia de viteze (care avea 10 bile şi 
raportul între diametrul bilelor şi diametrul mediu al coliviei egal cu 0,18).  

Analiza cepstrum poate fi utilizată la diagnosticarea defectelor rulmenţilor 
doar atunci când defectul produce armonici discrete în spectru. Acesta este de 
obicei cazul maşinilor cu turaţii mari, la care rezonanţele excitate de defect 
reprezintă un ordin armonic relativ mic al frecvenţelor de trecere a bilelor, dar nu 
este cazul maşinilor cu turaţii joase, la care acest ordin poate fi de sute sau mii, şi 
aceste armonici înalte sunt adesea suprapuse. Trebuie arătat că analiza anvelopei 
(v. Secţiunea 8.7.3), prin care se face analiza în frecvenţă a anvelopei obţinute prin 
demodularea în amplitudine a semnalului filtrat trece-bandă, poate fi utilizată în 
ambele cazuri.  
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9. 
TRANSMISII CU ROŢI DINŢATE 

Acest capitol este dedicat metodelor de vibrodiagnoză a transmisiilor cu 
roţi dinţate. Se prezintă defectele roţilor dinţate şi indicatorii de stare utilizaţi la 
detectarea acestora. Diferenţele între diferitele abordări constau în alegerea 
frecvenţelor caracteristice care sunt incluse, excluse sau utilizate ca referinţă.  

9.1  Tipuri de angrenaje 

În fig. 9.1 se arată patru tipuri de bază de angrenaje. Roţile cilindrice sunt 
utilizate pentru transmiterea mişcării de rotaţie între arbori paraleli. Deobicei au 
dinţi drepţi, paraleli cu axa de rotaţie (fig. 9.1, a).  

 

     a b c d 
Fig. 9.1 [9.1] 

 Pentru transmiterea mişcării între arbori paraleli se mai utilizează roţi 
cilindrice cu dantură înclinată (fig. 9.1, b). Linia de contact a dinţilor înclinaţi este 
diagonală pe faţa dintelui, deci intrarea dinţilor în agrenare se face treptat şi există 
un transfer progresiv al sarcinii. Roţile cu dantură înclinată solicită arborele la 
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sarcini radiale şi axiale. Pentru momente transmise mari, la turaţii înalte, se 
utilizează angrenaje cilindrice cu dantură în V, care nu introduc sarcini axiale.  

 Transmiterea puterii între arbori cu axe concurente se face cu ajutorul 
angrenajelor conice cu dinţi drepţi (fig. 9.1, c). Roţile conice cu dinţi curbi (fig. 
9.1, d) sunt varianta conică a roţilor cu dinţi înclinaţi. Dinţii acestora sunt curbi şi 
oblici.  

 

   

a b c 
Fig. 9.2 [9.2] 

 Angrenajele hipoide (fig. 9.2, a) sunt ca cele conice cu dinţi curbi, dar 
suprafeţele cercurilor de diviziune sunt hiperboloizi în loc de conuri, iar axele lor 
nu se intersectează. Acestea funcţionează mai uniform şi liniştit, fiind mai robuste 
pentru un raport de transmitere dat. Angrenajele elicoidale (fig. 9.2, b), numite şi 
hiperboloidale sau spirale, au roţi obişnuite cu dinţi înclinaţi însă cu arbori 
neparaleli.  

 Angrenajele melcate (fig. 9.2, c) constau dintr-un melc, care seamănă cu 
un şurub, şi o roată melcată, care este o roată cilindrică cu dinţi înclinaţi, arborii 
respectivi fiind decalaţi 090 . Acestea sunt liniştite şi fără vibraţii, cu tensiuni de 
contact hertzian mai mici decât angrenajele elicoidale. 

9.2  Angrenarea roţilor dinţate  

 Pentru angrenaje cilindrice cu dinţi drepţi nedeplasate, terminologia este 
dată în fig. 9.3. Textul este tradus din [9.3]. Calculul roţilor dinţate se bazează pe 
cercul de divizare teoretic. Cercurile de divizare de lucru ale unei perechi de roţi 
dinţate în angrenare sunt tangente. Cercul jocului la piciorul dintelui este tangent la 
cercul de cap al roţii în contact.  

 Alţi termeni sunt definiţi în fig. 9.4. Aici pinionul se roteşte în sens orar şi 
conduce o roată dinţată care se roteşte în sens antiorar. Linia centrelor OP uneşte 
centrele de rotaţie ale roţilor dinţate în angrenare. Cercurile de divizare sunt 
tangente în P, polul angrenării.  
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 Vectorul forţei rezultante între doi dinţi în contact acţionează în lungul 
liniei de angrenare (pressure line), numită şi linia de acţiune sau linia generatoare. 
Dreapta de angrenare este tangentă în punctele c şi d la cercurile de bază.  

 
Fig. 9.3 [9.3] 

 Unghiul între dreapta de angrenare şi tangenta comună la cercurile de 
divizare este unghiul de angrenare (pressure angle), având valori de 020  sau 025 . 
Diametrele de lucru ale cercurilor de divizare depind de distanţa între centre 
utilizată la montajul roţilor, însă diametrele cercurilor de bază sunt constante şi 
depind doar de modul în care au fost generate flancurile dinţilor, deoarece ele 
formează baza punctului de plecare pe profilul evolventic.  

 
Fig. 9.4 [9.3] 
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 Punctul a este punctul de contact iniţial, în care flancul dintelui conducător 
al pinionului atinge vârful dintelui condus. Acest punct se află la intersecţia 
cercului de cap al roţii dinţate cu linia de angrenare. Dacă punctul a ar fi de cealaltă 
parte a punctului c pe cercul de bază al pinionului, flancul pinionului ar fi subtăiat 
în timpul generării profilului.  

 Punctul b este punctul de contact final, în care vârful dintelui conducător 
părăseşte flancul dintelui condus. El se află la intersecţia cercului de cap al 
pinionului cu linia de angrenare. Dacă dintele roţii nu este subtăiat, punctul b 
trebuie să fie între polul angrenării P şi punctul de tangenţă d de pe cercul de bază 
al roţii dinţate. 

 Linia aP reprezintă faza de intrare în angrenare a contactului dintelui, iar 
linia Pb corespunde fazei de ieşire din angrenare. Contactul dinţilor în cadrul 
segmentului de angrenare ab este prin alunecare şi rostogolire, cu excepţia 
punctului P în care contactul este de rostogolire pură.  

 În timp ce dintele parcurge ciclul de angrenare, alunecarea produce forţe de 
frecare de mărime şi direcţie variabile. În timpul intrării în angrenare, flancul 
dintelui pinionului alunecă în jos pe faţa dintelui roţii dinţate, producând o forţă de 
frecare orientată în sus în fig. 9.4. În timpul ieşirii din agrenare, faţa dintelui 
pinionului alunecă în sus pe flancul dintelui roţii dinţate, iar forţa de frecare 
aplicată de pinion asupra roţii dinţate este orientată în sens contrar (în jos în fig. 
9.4). Forţele de frecare produc un tip caracteristic de uzură a roţilor dinţate. 

 
Fig. 9.5 [9.4] 

 Zona de acţiune a unei perechi de dinţi în contact este arătată în fig. 9.5. 
Arcul de angrenare AB este suma arcului de intrare în angrenare AP şi a arcului 
de ieşire din angrenare PB.  

 În cazul improbabil când arcul de angrenare este egal cu pasul pe cercul de 
divizare (circular pitch), când o pereche de dinţi începe contactul în a, perechea 
precedentă va părăsi contactul în b. Astfel, în acest caz special, există o singură 
pereche de dinţi în contact.  
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 Dacă arcul de angrenare este mai mare decât pasul pe cercul de divizare 
(raportul acestora se numeşte grad de acoperire), însă mai mic decât dublul 
acestuia, atunci când o pereche de dinţi intră în contact în a, o altă pereche de dinţi 
va fi încă în contact undeva în lungul liniei de angrenare ab. Astfel, pentru o scurtă 
perioadă de timp, vor fi două perechi de dinţi în angrenare, una în vecinătatea lui A 
şi cealaltă lângă B. Pe măsură ce angrenarea progresează, perechea de lângă B va 
ieşi din contact, lăsând doar o singură pereche de dinţi în contact, până când 
secvenţa se repetă. Angrenajele nu se proiectează cu un grad de acoperire sub 1,2 
deoarece impreciziile la montaj pot reduce gradul de acoperire, mărind posibilitatea 
impactului între dinţi la intrarea în angrenare şi creşterea nivelului zgomotului 
astfel generat. Un grad de acoperire de 1,2 înseamnă %80 din timp - o singură 
pereche în contact şi %20  din timp - două perechi în contact. 

 

Fig. 9.6 [9.5] 

 Gradul de acoperire este egal cu raportul între lungimea segmentului de 
angrenare ab şi pasul măsurat pe cercul de bază. Acesta din urmă este egal cu 
distanţa, măsurată pe linia de angrenare, între două flancuri omoloage a doi dinţi 
consecutivi. În fig. 9.6, a dinţii în angrenare ai unui angrenaj cilindric sunt în 
contact în polul angrenării. Numărul perechilor de dinţi în contact este arătat în fig. 
9.6, b. Trecerea de la contactul simplu la contactul dublu produce variaţia rigidităţii 
de angrenare.  
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 Profilele evolventice ale dinţilor sunt proiectate pentru a produce un raport 
constant al vitezelor unghiulare în timpul angrenării. Ideal, când două roţi dinţate 
sunt în angrenare, cercurile de divizare se rostogolesc unul peste celălalt fără 
alunecare. Notând razele cercurilor de divizare 1r  şi 2r , şi vitezele unghiulare 1ω  

şi 2ω , viteza periferică tangentă la cercurile de divizare este  

    2211 ωω rr ==v .   (9.1) 

Astfel, raportul de transmitere este  

    
2

1

1

2

r
r

i ==
ω
ω

.    (9.2) 

 
Fig. 9.7 [9.4] 

 Pentru a transmite mişcarea de rotaţie uniformă în timpul angrenării, o 
pereche de roţi dinţate trebuie să îndeplinească următoarele condiţii (fig. 9.7):  
 a) polul angrenării P trebuie să rămână fix pe linia centrelor 21OO ;  
 b) pentru fiecare punct instantaneu de contact e linia de angrenare trebuie 
să treacă prin acelaşi punct P ;  
 c) linia de angrenare trebuie să fie totdeauna tangentă la cercurile de bază 
şi perpendiculară pe profilele evolventice în punctul de contact e. 

 Abaterile de la condiţiile de mai sus produc erori de transmitere, care dau 
naştere la vibraţii [9.6]. 

 Modificând distanţa între centre, cerinţele de mai sus sunt satisfăcute, 
deoarece aceasta nu afectează cercurile de bază utilizate la generarea profilelor 
dinţilor. Creşterea distanţei între centre măreşte unghiul de angrenare şi micşorează 
lungimea segmentului de angrenare, însă dinţii rămân conjugaţi iar raportul 
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vitezelor unghiulare este nemodificat. Această creştere crează două noi cercuri de 
divizare de lucru (cercurile de rostogolire), cu diametre de divizare diferite 
(deobicei mai mari), dar care rămân tangente în polul angrenării.  

 Porţiunile profilelor dinţilor care nu sunt conjugate pot produce 
interferenţa. Aceasta este eliminată prin subtăiere (care slăbeşte dintele), utilizând 
un unghi de angrenare mai mare sau mărind numărul dinţilor, deci mărind viteza 
liniară tangentă la cercurile de divizare şi făcând angrenajul mai zgomotos, ceea ce 
este o soluţie neacceptabilă.  

9.3  Vibraţiile angrenajelor 

 Roţile dinţate rigide şi fără erori geometrice nu produc vibraţii. Abaterile 
de la profilul ideal al dintelui şi de la geometria roţii produc vibraţii a căror 
măsurare şi analiză poate ajuta la diagnosticarea defectelor. Principalele surse ale 
acestor deviaţii sunt deformaţia elastică a dinţilor sub sarcină, distorsionarea roţii la 
tratamentul termic sau la asamblarea cutiei de viteze, şi erorile geometrice ale 
profilului, rezultat al prelucrării roţii dinţate şi al uzurii. 

9.3.1  Angrenarea dinţilor  

 Presupunând că dinţii au formă perfectă, sunt echidistanţi, perfect netezi şi 
absolut rigizi, frecvenţa de angrenare, mf , este egală cu numărul dinţilor roţii, N, 
înmulţit cu frecvenţa de rotaţie a arborelui pe care este montată roata, sf : 

    sm fNf ⋅= .    (9.3) 

 Pentru o pereche de roţi cilindrice cu dinţi drepţi, dacă 1sf  şi 2sf  sunt 
frecvenţele de rotaţie ale celor doi arbori, iar 1N  şi 2N  sunt numerele dinţilor, 
frecvenţa de angrenare fundamentală este aceeaşi pentru ambele roţi în angrenare  

   2211 ssm fNfNf ⋅=⋅= .    (9.4) 

În fig. 9.8 se arată un angrenaj epiciclic. Acesta este format din trei pinioane satelit 
(planetare) care sunt în angrenare cu roata dinţată centrală (solară) şi cu coroana 
inelară dinţată la interior, şi un portsatelit în care sunt montate pinioanele planetare. 
În majoritatea mecanismelor planetare unul dintre elemente este fixat de carcasă şi 
are o viteză unghiulară nulă.  

La un angrenaj planetar cu roţi dinţate cilindrice se utilizează următoarele 
relaţii:  
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frecvenţa de angrenare 

 ( ) ( )rcrcssm ffNffNf −=−= ,   (9.5) 

frecvenţa portsatelitului  

  
rs

rrss
c NN

fNfNf
+
+

= ,    (9.6) 

unde rf  şi rN  sunt frecvenţa de rotaţie şi numărul dinţilor coroanei dinţate, iar sf  
şi sN  sunt frecvenţa de rotaţie şi numărul dinţilor roţii dinţate centrale. 

 
Fig. 9.8 [9.2] 

 Erori de profil identice pe fiecare dinte sau deformaţii similare la fiecare 
contact între dinţi produc vibraţii cu componente la frecvenţa de angrenare şi 
armonicile acesteia (Randall, 1982).  

9.3.2  Efectul deformării elastice a dinţilor 

 Se consideră o pereche de roţi dinţate ai căror dinţi nu sunt rigizi, dar sunt 
echidistanţi, cu formă perfectă şi viteze unghiulare constante. Deoarece rigiditatea 
de contact variază periodic cu numărul de dinţi în contact şi cu poziţia contactului 
pe suprafaţa dintelui, aşa cum se arată în partea de jos a fig. 9.6, se produc vibraţii 
cu frecvenţa de angrenare şi armonicile acesteia. În fig. 9.9 se arată forma de undă 
tipică a vibraţiilor produse de deformarea dinţilor sub sarcină.  

În fig. 9.6, segmentul ab de pe linia de angrenare defineşte segmentul de 
contact al unei perechi de roţi dinţate. În punctul a, unde flancul dintelui 
conducător A atinge vârful dintelui condus D, există două perechi de dinţi în 
angrenare, fiecare preluând o parte a forţei transmise. Dintele B va fi apoi descărcat 
de o parte din sarcină şi va tinde să se deformeze spre poziţia neîncărcată, 
transmiţând o acceleraţie spre înainte dintelui E al roţii conduse. La sfârşitul 
angrenării dinţilor B şi E, doar dinţii A şi D sunt disponibili să transmită 
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încărcarea, ca urmare dintele A se deformează spre înapoi în continuare şi dintele 
D rămâne momentan în urmă. Punctul de contact final b este la intersecţia cercului 
de cap al roţii conducătoare cu linia de angrenare.  

 
Fig. 9.9 [9.7] 

Deformaţiile elastice ale dinţilor depind mult de încărcare. Pentru 
supravegherea stării maşinii, măsurările trebuie efectuate la aceeaşi încărcare, iar 
aceasta trebuie să fie suficient de mare pentru a asigura contactul permanent al 
dinţilor şi a împiedica deplasarea acestora înapoi în jocul dintre dinţi.  

9.3.3  Efectul uzării dinţilor 

În timpul mişcării roţilor dinţate angrenate, uzarea datorită alunecării 
relative tinde să producă tipul de deviaţie a profilului ilustrat în mod exagerat în 
fig. 9.10 (Randall, 1982). 

 
Fig. 9.10 [9.7] 

Când punctul de contact al dinţilor în angrenare ajunge în polul 
angrenării, sensul alunecării se inversează, producând un şoc – uneori numit 
impulsul pe cercul de rostogolire – care este perpendicular pe axele de rotaţie ale 
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celor două roţi dinţate. Cei doi arbori sunt supuşi la tensiuni alternante de 
încovoiere, cu o frecvenţă egală cu cea de rotaţie înmulţită cu numărul dinţilor.  

Când o nouă pereche de dinţi participă la transmiterea sarcinii, roata 
condusă compensează întârzierea printr-o nouă accelerare spre înainte. Ea este 
supusă la un şoc de intrare în angrenare, impulsul acţionând în direcţie tangenţială, 
la o frecvenţă egală cu frecvenţa de rotaţie înmulţită cu numărul dinţilor. Aceste 
impulsuri produc fluctuaţii ale cuplului transmis, faţă de o valoare medie, însoţite 
de variaţii ale vitezei unghiulare, producând o modulaţie în frecvenţă a vibraţiei, cu 
frecvenţa de angrenare.  

Impulsurile radiale de pe cercurile de rostogolire şi şocurile tangenţiale 
de angrenare sunt transmise prin arbore şi lagăre, producând vibraţiile carcasei. 
Acestea pot fi măsurate cu accelerometre montate pe carcasă.  

9.3.4  Frecvenţe “fantomă” 

Aşa-numitele componente de frecvenţă fantomă, din semnalul vibraţiilor 
roţilor dinţate, se datoresc defectelor periodice produse în roată în procesul de 
fabricaţie. Ele sunt un multiplu (întreg) al numărului dinţilor discului de divizare al 
maşinii de prelucrat roţi dinţate, deci un număr diferit de cel al roţii prelucrate. 
Fiind rezultatul unei erori geometrice fixe, ele nu depind prea mult de sarcină şi 
descresc ca urmare a uzării roţii. Mai pot apare excitaţii ereditare la frecvenţe 
determinate de caracteristicile maşinii pe care s-au fabricat elemente ale maşinii cu 
care s-au prelucrat roţile dinţate.  

9.3.5  Efecte de modulare  

 La trecerea dinţilor prin angrenare, defectele alterează mărimea şi faza 
rigidităţii de angrenare, producând modificări ale amplitudinii şi fazei vibraţiilor la 
frecvenţa de angrenare şi frecvenţele armonicilor acesteia. În plus, aceste 
modificări produc efecte de modulaţie în amplitudine şi fază, care crează benzi 
laterale în jurul frecvenţei de angrenare şi a armonicilor acesteia. Distanţa între 
benzile laterale este egală cu frecvenţa de rotaţie a roţii dinţate (fig. 9.11). 

 Defectele care apar într-un angrenaj produc momente de răsucire variabile 
în timp. Acestea induc un efect multiplicativ şi evident efecte de modulare. 
Defectele distribuite, care afectează toţi dinţii (profil imperfect al dinţilor, uzură, 
etc.) produc modulaţia la frecvenţa de angrenare mf . Defectele localizate 
(exfolieri, fisuri şi ruperi) generează impulsuri repetate la frecvenţele de rotaţie ale 
arborilor 1sf  şi 2sf . Aceasta produce efecte de modulare în amplitudine şi în fază 
la aceste frecvenţe. Datorită imperfecţiunilor profilului şi a calităţii suprafeţei 
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dinţilor, spectrul vibraţiilor unei roţi dinţate constă din numeroase armonici, cu 
frecvenţele  

 ( ) 21 ssm fqfpfkq,p,kf ±±= ,     ..,,k  2 1= , ..,,,q,p  210= . (9.7) 

 
Fig. 9.11 

Existenţa modulaţiilor complexe în amplitudine şi fază poate fi 
interpretată ca un fenomen ciclostaţionar neliniar.  

Modulaţia în amplitudine 

Când excitaţia datorită angrenării dinţilor apare simultan cu excitaţia la o 
frecvenţă egală cu sau de două ori frecvenţa de rotaţie a roţii dinţate, se produc 
efecte (multiplicative) de modulaţie în amplitudine (fig. 9.12).  

 
Fig. 9.12 

Excitaţii tipice la frecvenţa de rotaţie sunt produse de: a) efectul 
cumulativ al erorii de divizare; b) o eroare izolată a formei dintelui; c) particule 
căzute între dinţi; d) montarea excentrică a roţilor dinţate; e) variaţia încărcării, şi f) 
dezechilibrul masic. Excitaţii tipice la dublul frecvenţei rotaţiei sunt produse de 
dezaxarea arborilor şi deformarea roţilor (ovalitatea).  
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Modulaţia în amplitudine a unui semnal cu frecvenţa purtătoare de către 
un semnal cu frecvenţă mai joasă produce în spectrul de frecvenţe o pereche de 
benzi laterale , dispuse de o parte şi de alta a frecvenţei purtătoare, la distanţe egale 
cu frecvenţa modulatoare.  

 
Fig. 9.13 [9.7] 

În fig. 9.13 se arată cazul simplu al modulării unui semnal cosinusoidal, 
( )tuc , de către un semnal cosinusoidal de joasă frecvenţă (plus componenta 

continuă), ( )tum . Spectrele Fourier corespunzătoare ( )fUc  şi ( )fUm  se obţin prin 
transformarea Fourier directă. Spectrul rezultant final constă dintr-o linie la 
frecvenţa purtătoare, plus două linii laterale la distanţe egale cu frecvenţa 
modulatoare. Prin transformarea produsului funcţiilor cosinus în sumă, rezultă  

( ) ( )[ ]tttt mcmcmc ωωωωωω −++=  cos cos 
2
1cos cos , (9.8) 

unde  

   ( )tt
c

cc eet ωωω ii

2
1cos −+= , 

şi  
   cc fπω 2= ,        mm fπω 2= . 

Considerând doar efectele de modulaţie în amplitudine, în fig. 9.14 se 
arată efectul distribuţiei defectelor asupra benzilor laterale. Un defect localizat, de 
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exemplu pe un singur dinte, tinde să producă o modulaţie printr-un impuls scurt, de 
durată egală cu perioada de contact a dinţilor în angrenare, repetat o dată pe turaţie. 
În fig. 9.14, a se arată cum această modulaţie produce un spectru cu un număr mare 
de linii laterale, cu amplitudini aproape constante.  

 
Fig. 9.14 9.7] 

Efectul unui defect mai distribuit este arătat în fig. 9.14, b. Se observă că 
pe măsură ce anvelopa defectului în domeniul timp devine mai lată, anvelopa 
corespunzătoare în domeniul frecvenţelor devine mai îngustă şi mai înaltă. Spectrul 
semnalului modulat este format din componente laterale grupate în jurul 
armonicilor frecvenţei de angrenare.  

Modulaţia în frecvenţă  

 Când turaţia roţilor dinţate nu este constantă şi dinţii nu sunt perfect 
echidistanţi, apare o modulaţie în frecvenţă a semnalului cu frecvenţa de angrenare. 
De fapt, aceleaşi variaţii ale presiunii de contact a dinţilor, care produc modulaţia 
în amplitudine, aplică asupra roţilor un cuplu variabil, care produce variaţii ale 
vitezei unghiulare la aceeaşi frecvenţă.  

 Modulaţia în frecvenţă, chiar cu o singură frecvenţă 1f , produce o întreagă 
familie de linii laterale distanţate între ele cu frecvenţa modulatoare, adică aceleaşi 
frecvenţe ca cele produse de modulaţia în amplitudine de către un semnal periodic 
distorsionat (fig. 9.15). Deoarece, la roţi dinţate, cele două efecte sunt practic 
neseparabile, spectrul rezultant este o combinaţie de benzi laterale produse atât de 
modulaţia în amplitudine cât şi de cea în frecvenţă.  
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Fig. 9.15 

 Amplitudinea instantanee a unui semnal modulat în frecvenţă poate fi 
scrisă sub forma [9.7] 

   ( )ttAa 10 sincos ωβω += ,   (9.9) 

unde 1ωωΔβ =  este indicele de modulaţie în frecvenţă. Acesta reprezintă 
deviaţia maximă a fazei semnalului modulat faţă de faza purtătoarei nemodulate.  

 Prin descompunerea în componente cosinusoidale, urmată de 
descompunerea fiecărui cosinus în componente cu pulsaţii pozitive şi negative, 
rezultă (dând detalii numai asupra componentelor cu pulsaţii pozitive) 
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 Amplitudinea relativă a componentei cu pulsaţia purtătoarei este dată de 
( )β0C  iar cea a componentelor laterale de ordinul n este dată de ( )βnC . 

 Presupunând că într-un angrenaj frecvenţa purtătoare 0f  este frecvenţa de 
angrenare şi frecvenţa modulatoare 1f  este frecvenţa de rotaţie a roţii dinţate, 
rezultă  

   N
f
f

f
f

f
f εΔΔβ ===

1

0

01
,   (9.11) 

unde ε  este fluctuaţia relativă a vitezei unghiulare a roţii dinţate şi N este numărul 
dinţilor roţii dinţate. 
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Fig. 9.16 [9.7] 

 Se poate arăta că pentru 1<<β  este necesară doar o pereche de benzi 
laterale, în timp ce pentru 1<β  majoritatea informaţiei este conţinută în primele 
două perechi de benzi laterale (fig. 9.16). 

 Modulaţia în frecvenţă tinde să modifice amplitudinea relativă a benzilor 
laterale produse de modulaţia în amplitudine. În plus, aceasta creşte puţin numărul 
benzilor laterale şi face dispunerea acestora nesimetrică, datorită defazajelor 
diferite ale benzilor laterale.  

9.3.6  Rezonanţe 

 Frecvenţa de excitaţie datorită angrenării dinţilor este o sursă potenţială de 
vibraţii la rezonanţă, dacă ea coincide cu frecvenţa proprie a unei părţi a structurii, 
cum ar fi pereţii cutiilor de viteze, discurile roţilor dinţate mari şi paletele unei 
turbine [9.8]. 

 Roţile dinţate sunt componente ale unor sisteme vibratoare torsionale (şi 
axiale). Amplasarea şi caracteristicile acestora au o influenţă importantă asupra 
răspunsului dinamic, în special în vecinătatea rezonanţelor. 

 Dacă momentul vibrator aplicat roţilor dinţate este mai mare decât cuplul 
mediu transmis, apare o separare a dinţilor datorită ieşirii din angrenare şi revenirii, 
iar aceasta poate produce sarcini de impact relativ mari asupra dinţilor roţilor la 
reangajare. 
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 La transmisiile principale, dacă angrenajul este într-un nod al unui mod de 
vibraţie şi există erori ale roţilor dinţate care tind să excite o mişcare vibratorie în 
acel punct, se produc sarcini dinamice foarte mari. Plasând angrenajul departe de 
punctul nodal, cuplul vibrator aplicat roţilor dinţate va fi redus considerabil. La 
transmisiile auxiliare este preferabil să se extragă putere în dreptul unui nod al 
vibraţiilor torsionale libere, deoarece la nod amplitudinea vibraţiilor este mică şi 
deci mai puţin susceptibilă să producă zgomot şi uzură, sau să interfereze cu 
funcţionarea unui sistem auxiliar cu încărcare mai mică.  

 La angrenaje cu încărcări mari se recomandă ascuţirea (teşirea) sau 
subtăierea dinţilor pentru a diminua efectul deformaţiei dinţilor sub sarcină.  

 La angrenajele cilindrice cu dinţi înclinaţi, erorile dinţilor pot excita 
vibraţii torsionale şi axiale, sau o combinaţie a acestora. La angrenaje în V, tipul 
vibraţiilor excitate depinde de defazarea relativă a erorilor pe coroanele cu dinţi 
înclinaţi în direcţii diferite. Dacă erorile sunt în fază, tendinţa este să se excite 
vibraţiile torsionale. Dacă erorile sunt defazate la 0180 , tendinţa este de a excita 
vibraţiile axiale.  

 În cazul rezonanţelor greu de eliminat, poate fi necesară modificarea 
numărului dinţilor tuturor roţilor dinţate a căror angrenare contribuie la generarea 
frecvenţelor excitatoare, sau modificarea elementelor structurale cu frecvenţe 
proprii egale cu cele excitatoare.  

9.4  Erorile roţilor dinţate 

Mişcarea relativă a dinţilor în angrenare poate avea abateri de la cea 
ideală, datorită variaţiilor practice accentuate de forma profilului. Principalele erori 
ale roţilor dinţate sunt enumerate mai jos. 

Erorile de divizare. Între flancurile omoloage a doi dinţi consecutivi apar 
variaţii de distanţare. Erorile de divizare produc acceleraţii unghiulare în mişcarea 
transmisă, cu momente şi forţe rezultante, care au o contribuţie considerabilă la 
zgomotul angrenajului. 

Excentricităţile. Acestea sunt deplasări transversale faţă de cercurile de 
rostogolire teoretice, datorite montării incorecte a roţii dinţate pe arbore sau 
produse la prelucrarea roţii dinţate (erori “fantomă” şi erori “ereditare”). Ele 
generează vibraţii şi zgomot la frecvenţa de rotaţie. Modulaţia în amplitudine a 
contactului dinţilor şi armonicilor acestuia produce frecvenţe laterale care se extind 
pe un domeniu larg de frecvenţe.  

Erorile de profil. Astfel de erori sunt deviaţii în plan transversal ale 
profilului real faţă de profilul teoretic corect al evolventei. Ele reprezintă 
principalul factor care contribuie la zgomotul şi vibraţiile roţilor dinţate.  
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Efecte similare se produc datorită variaţiei rigidităţii de angrenare, 
influenţate în plus de jocul din lagăre, de deformaţiile arborelui şi carcasei, şi de 
erorile de fabricaţie. 

Dinţii cu erori de divizare sau de profil sunt susceptibili la separare, 
sarcini mari de impact şi rupere. Acestea apar în special la roţile cu încărcare mică, 
la care tensiunile la baza dinţilor şi vibraţiile pot fi excesive la turaţiile critice.  

9.5  Defectele roţilor dinţate 

Defectele roţilor dinţate pot fi clasificate în funcţie de efectele uzării, 
oboselii şi ruperii danturii. Terminologia defectelor angrenajelor cu roţi dinţate 
(Collacott, 1975) este prezentată în continuare [9.5]. 

9.5.1  Efectele uzării 

 Brăzdarea (scoring, scuffing) sau uzarea adezivă se manifestă prin linii de 
uzură radiale suprapuse peste un strat rugos subţire, din material topit. În unele 
lucrări este numită gripare (incipientă) sau uzare adezivă. 

 Griparea roţilor dinţate este caracterizată prin transfer de material între 
flancurile conjugate ale dinţilor. Ea apare în cazul lubrifierii incorecte sau 
insuficiente, care permite contactul metal-pe-metal al dinţilor. În lipsa lubrifierii, 
contactul metalic direct îndepărtează stratul protector de oxizi de pe metalul roţii 
dinţate, iar creşterea locală a temperaturii datorită frecării produce microsuduri 
locale. La ieşirea dinţilor din contact, microsudurile se rup şi particulele de metal 
sunt transferate între dinţi.  

 Îndrumarul ASM Handbook Vol.18 defineşte scoring ca brăzdarea 
flancurilor dinţilor în direcţia alunecărilor relative. Uzarea adezivă progresează 
continuu de la vârful pinionului spre baza dintelui şi, corespunzător, pe profilele 
roţilor conduse.  

 Diminuarea uzării adezive se face prin tratamente cu fosfaţi sau acoperirea 
cu cupru a suprafeţelor dinţilor. Lubrifianţii aditivaţi EP (extreme-pressure) reduc 
griparea fără o modificare a gradului de vâscozitate al uleiului. Griparea incipientă 
poate fi numită brăzdare sau zgâriere. Ea apare cel mai probabil la angrenaje noi, 
în perioada de rodare, când dinţii roţii dinţate nu au o durată de funcţionare în 
exploatare suficientă pentru reducerea rugozităţii suprafeţei dinţilor. 

 O formă asemănătoare de uzare, numită galling, apare la angrenaje cu 
turaţii mici şi opriri/porniri repetate şi se manifestă prin microsuduri de contact, 
urmate de transfer de material între roţile dinţate în contact.  
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 Glazurarea (frosting) se întâlneşte la angrenaje cu dinţi cementaţi, la care 
în stratul superficial apar adâncituri rotunde sau eliptice care, la măriri puternice, 
arată ca microbrăzdări.  

 Uzarea abrazivă duce la modificarea formei evolventice a profilului 
dinţilor prin îndepărtarea unor particule fine de pe suprafeţele flancurilor în 
contact. Ea produce o funcţionare zgomotoasă, mişcări neuniforme şi 
suprasolicitări prin şoc, care în final pot duce la ruperea dinţilor.  

 Uzarea corozivă apare în funcţionarea de lungă durată, în prezenţa unor 
lubrifianţi care conţin clor sau sodiu. Ea nu trebuie confundată cu corodarea de 
oxidare, care poate apare datorită conservării necorespunzătoare în perioade când 
angrenajul este oprit. Este greu de identificat când coroziunea este punctiformă.  

 Uzarea datorită interferenţei este efectul contactului între vârful unui dinte 
şi baza piciorului dintelui conjugat. Când apare contactul iniţial, baza dintelui 
pinionului intră în contact cu vârful dintelui roţii conduse. În punctul cu viteza 
maximă de alunecare relativă apare o deformaţie, astfel că vârful poate “săpa” şi 
produce uzura rădăcinii dintelui pinionului. Invers, la revenire, vârful dintelui 
pinionului se deformează în timp ce iese din angrenarea cu dintele roţii, producând 
uzura rădăcinii dintelui roţii. Pentru a evita aceasta, vârfurile dinţilor pinionului şi 
roţii trebuie teşite.  

 Supraîncălzirea (burning) indică revenirea sau înmuierea superficială a 
dintelui, cel mai probabil însoţită de o pierdere totală a lubrifiantului. Este o stare 
avansată de “decolorare”. 

 Decolorarea (discoloration) este un termen utilizat pentru a localiza 
existenţa colorării de revenire a suprafeţei profilului activ al unui dinte. Ea indică o 
uşoară lipsă de lubrifiant sau funcţionarea la sarcini prea mari.  

 Uzarea prin dezaxare apare datorită funcţionării cu axe nealiniate. 

9.5.2  Efectele oboselii (de contact superficial) 

 Oboseala de contact (pitting) se produce în roţile dinţate datorită 
tensiunilor de contact mari. Ea apare pe flancurile active ale dinţilor când se 
desprind particule mici de material formând ciupituri (gropiţe). Datorită efectului 
combinat al presiunii ciclice care acţionează pe flancul dintelui şi al frecării de 
alunecare între flancuri, în stratul superficial al dintelui sau imediat sub acesta, 
unde tensiunile tangenţiale sunt maxime, apar microfisuri produse de contactul 
hertzian. Forţele de frecare antrenează materialul de la suprafaţa flancului activ, 
desprinzând particule. În plus, uleiul din fisurile superficiale acţionează ca o pană 
şi produce ruperi de material care lasă în urmă gropiţe (fig. 9.17).  

 Pittingul mai poate fi produs de fragilizarea cu hidrogen a metalului 
datorită contaminării cu apă a lubrifiantului. Ciupiturile apar cu precădere la 
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piciorul dinţilor, fiind mai pronunţate la nivelul cilindrului de rostogolire. Apariţia 
pittingului este proporţională cu rezistenţa la rupere a oţelului şi creşte cu 
vâscozitatea uleiului, fiind influenţată negativ de rugozitatea suprafeţei.  

 Micropittingul apare la roţi cementate sau călite superficial şi este 
caracterizat prin gropiţe foarte mici, cu adâncimi de aproximativ μm10 . 

 Exfolierea (spalling) este o oboseală de contact iniţiată la suprafaţa 
dinţilor, care are originea în fisurile superficiale de întindere care conduc la 
eroziunea progresivă şi exfolierea unor bucăţi de mărime crescândă a materialului 
dintelui, pe măsură ce fisura se lărgeşte pe direcţia de alunecare. Când exfolierea 
ajunge la marginea capului dintelui, fisurile se dezvoltă pe toată adâncimea 
stratului cementat al dinţilor.  

 

Fig. 9.17 [9.9] 

 Pittingul inhibat (arrested pitting) descrie gropiţe superficiale foarte mici, 
care nu se propagă în zone mai mari de rupere. El a fost observat la angrenaje 
conice cu dinţi curbi şi este asociat frecvent cu ondularea numită “barber pole”. 
Adesea acest pitting este considerat corectiv, deoarece el se dezvoltă repede şi 
determină reducerea tensiunilor locale de compresiune datorite suprasolicitării.  

 Pittingul pe cilindrul de rostogolire (pitch line pitting) aparţine familiei 
oboselii prin contact de rostogolire şi are originea sub suprafaţa dintelui. În general 
acesta nu este legat de o lubrifiere insuficientă şi apare la un număr relativ mare de 
cicluri de încărcare. În roţile dinţate cementate şi proiectate corect este rar întâlnit 
sub 000100  cicluri de funcţionare.  

 Pittingul de cap şi pitingul de picior sunt termeni care sugerează mai 
degrabă originea unuia din tipurile precedente de oboseală de contact sau exfoliere. 

 Sfărâmarea stratului de cementare înseamnă ruperea prin forfecare a 
interfeţei metal de bază – strat de cementare. Ea indică o adâncime de cementare 
insuficientă pentru mărimea sarcinii. Pe flancul dintelui se observă fisuri multiple, 
atât transversale cât şi longitudinale.  
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 Tensiunile tangenţiale hertziene cresc de la zero – la suprafaţa dintelui, la 
valoarea maximă – la o adâncime care depinde de: a) concentrarea sarcinii 
distribuite la suprafaţă, b) lungimea de contact, şi c) curbura relativă a suprafeţelor 
în contact. Adâncimea de cementare este distanţa de la suprafaţă până la nivelul 
unde duritatea stratului cementat devine egală cu cea a materialului de bază. La roţi 
dinţate, distanţa de la suprafaţa flacului dintelui la tensiunea tangenţială maximă 
trebuie să fie mai mică decât adâncimea de cementare.  

9.5.3  Ruperea dinţilor prin oboseală 

 Tensiunile de încovoiere datorite sarcinilor ciclice mari produc o fisură de 
oboseală în zona de racordare a dintelui la corpul roţii dinţate, care duce la ruperea 
dintelui (fig. 9.18). Fisura se propagă spre interior şi oblic în jos, apoi revine la un 
traseu orizontal până ajunge la racordarea de pe celălalt flanc al dintelui. Altă cauză 
care produce concentrarea puternică a tensiunilor şi oboseala sunt razele de 
racordare incorecte.  

 
Fig. 9.18 [9.10] 

 Temperaturile locale ridicate care apar la rectificarea cu lichid de răcire 
neadecvat a dinţilor durificaţi lasă straturile superficiale într-o stare de întindere. În 
cazuri grave, în zona de racordare a dintelui pot apare fisuri de rectificare. Acestea 
acţionează ca nuclee pentru ruperea dinţilor.  

9.6  Supravegherea stării angrenajelor 

Deteriorarea roţilor dinţate produce modificări ale semnăturilor de 
vibraţii ale angrenajelor, măsurate cu accelerometre instalate pe cutiile de viteză. 
Compararea directă a semnăturii curente cu semnături anterioare nu este 
concludentă, datorită variaţiilor mari. Se recurge la metode mai utile care implică 
extracţia unor caracteristici din semnăturile (amprentele) de vibraţii înregistrate, 
bazate pe măsurarea unor parametri statistici ai energiei vibraţiei.  
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Extracţia caracteristicilor (feature extraction) este procesul de extragere 
a unor indicatori de condiţie a (măsuri ale stării) sistemului care oferă mai multe 
informaţii decât simpla evaluare a datelor brute. El este un proces de parametrizare, 
care adesea reduce volumul datelor. Extractorii de caracteristici selectează doar 
informaţia relevantă pentru detectarea modurilor de deteriorare la care sunt 
susceptibile anumite componente. 

Tradiţional, pentru monitorizarea vibraţiilor s-au dezvoltat metode de 
detecţie a deteriorărilor bazate pe Transformarea Fourier Discretă (Discrete 
Fourier Transform - DFT). Valoarea absolută a DFT conţine o estimare a 
spectrului de putere al semnalului, care este diferit pentru semnale înregistrate în 
starea “sănătoasă” şi cea deteriorată. Totuşi, valoarea absolută a DFT este 
insensibilă la variaţii ale fazei arborelui, care este aleatoare şi deci o sursă nedorită 
de variaţie a caracteristicilor semnalului.  

În cazul rulmenţilor, pentru o geometrie dată, s-a putut prezice care 
frecvenţe (deci care coeficienţi DFT) sunt afectate de diferite moduri de 
deteriorare. La angrenaje însă, anumite caracteristici ale semnalelor care indică 
defecte nu sunt identificate de DFT şi sunt mai bine accentuate de alte 
transformate. Pentru detectarea defectelor localizate ale roţilor dinţate au fost 
introduşi indicatori de stare (cifre de performanţă) [9.11-9.13]. Ideal, aceste 
caracteristici sunt mai stabile şi se comportă mai bine decât semnalul brut 
neprocesat.  

9.6.1  Prelucrarea semnalelor de vibraţii 

Înaintea calculării oricărei caracteristici pe baza datelor de vibraţii brute, 
acestea trebuie condiţionate şi preprocesate. Condiţionarea poate merge de la 
corectarea semnalelor cu ajutorul echipamentului de achiziţie a datelor şi a 
amplificatoarelor şi eliminarea valorii medii, până la medierea sincronă în timp 
(time-synchronous averaging) şi filtrare. În funcţie de indicatorul de stare 
implementat, se utilizează diferite metode de prelucrare a semnalelor (fig. 9.19). 

Simpla condiţionare a semnalului brut este utilizată pentru a calcula 
valoarea eficace (r.m.s.), coeficientul kurtosis, coeficientul delta r.m.s., factorul de 
vârf (crest factor) şi a face analiza anvelopei şi demodularea, la fel ca la rulmenţi 
(v. Capitolul 8). Singura preprocesare constă în eliminarea valorii medii din 
semnal. Condiţionarea constă în simpla multiplicare a tuturor eşantioanelor de 
semnal cu o constantă de etalonare care depinde de accelerometrul sau 
amplificatorul utilizat.  

Medierea sincronă în timp (MST) este utilizată pentru a extrage semnale 
repetitive din zgomotul aditiv. Acest proces necesită o cunoaştere exactă a 
frecvenţei de repetiţie a semnalului dorit sau a unui semnal de la un tahometru care 
este sincron cu semnalul dorit. Datele brute sunt apoi împărţite în segmente cu 



                                                                                                  DINAMICA MAŞINILOR 60 

lungimea egală cu perioada de rotaţie a arborelui conducător şi mediate pentru un 
număr de rotaţii ale arborelui condus. Când se fac suficiente medieri, zgomotul 
aleator este anulat, lăsând o estimare îmbunătăţită a semnalului dorit. Semnalul 
MST este utilizat pentru calculul indicatorului FM0 (Stewart, 1977). 

 
Fig. 9.19 [9.11] 

Prin prelucrarea ulterioară se obţine semnalul rezidual, care constă din 
semnalul MST din care s-au eliminat componenta fundamentală a angrenării, 
frecvenţa de rotaţie şi armonicile acestora. Rezultate bune se obţin cu ajutorul unui 
filtru trece-sus cu care se elimină componenta la frecvenţa de angrenare şi 
armonicile acesteia. Frecvenţa de tăiere a filtrului trece-sus depinde de sistem şi 
este aleasă între zero şi frecvenţa fundamentală de angrenare. Indicatorii de stare 
NA4 (Zakrajsek, 1993) şi NA4* (Decker, 1994) se determină pe baza semnalului 
rezidual.  

Indicatorii de stare FM4 (Stewart, 1977), M6A şi M8A (Martin, 1989) se 
bazează pe un semnal diferenţă, calculat eliminând componentele de angrenare 
normală (AN) din semnalul MST. Componentele AN constau din frecvenţa de 
rotaţie şi armonicile sale, frecvenţa fundamentală de angrenare şi armonicile sale, 
precum şi benzile laterale de ordinul întâi. Rezultă că semnalul diferenţă se poate 
obţine eliminând benzile laterale ale frecvenţei fundamentale de angrenare din 
semnalul rezidual.  

Indicatorul de stare NB4 (Zakrajsek, 1994) se obţine din semnalul filtrat 
în jurul frecvenţei de angrenare, incluzând cât mai multe benzi laterale. Apoi 
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semnalului filtrat i se aplică transformarea Hilbert pentru a produce o serie de timp 
complexă. Partea relă este semnalul filtrat iar partea imaginară este transformata 
Hilbert a semnalului. Anvelopa este amplitudinea acestui semnal complex de timp 
şi reprezintă o estimare a modulaţiei în amplitudine prezentă în semnal prin benzile 
laterale.  

Factorul kurtosis şi valoarea eficace (r.m.s.) pot fi calculate la diferite 
etape ale procesării, în timp ce demodularea şi analiza anvelopei pot returna 
parametri multipli.  

9.6.2  Indicatori de stare  

În continuare se prezintă câţiva dintre cei mai utilizaţi indicatori de stare 
(condition indicators). Definiţiile presupun că semnalul de intrare are lungime 
finită. Principalele diferenţe între diferiţii indicatori de stare constau în semnalul pe 
baza căruia se fac calculele: semnalul brut, semnalul rezidual sau semnalul 
diferenţă, şi în semnalul utilizat ca referinţă.  

Valoarea eficace  

Valoarea eficace (root mean square - r.m.s.) este o măsură a puterii 
conţinute în semnalul de vibraţii. Ea este un indicator de defecte general, care nu 
oferă informaţii despre elementul structural care se rupe şi care nu are variaţii 
semnificative în stadiile incipiente ale deteriorării roţilor dinţate. Utilizată singură, 
aceasta poate fi eficientă doar în detectarea unui dezechilibru major. Valoarea 
eficace a unui semnal numeric definit de o serie de timp nx  cu lungimea N este 
definită ca 
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Delta r.m.s. este prin definiţie diferenţa între valoarea eficace curentă şi 
cea precedentă. Acest parametru indică tendinţa semnalului de vibraţii, fiind 
sensibil la variaţia acestuia. Teoretic el permite stabilirea unui nivel de alarmă care 
nu este sensibil la încărcare, dar în practică s-a constatat că acesta este totuşi 
sensibil la variaţia încărcării.  

Factorul kurtosis 

Factorul kurtosis este definit ca momentul statistic centrat (faţă de 
valoarea medie) de ordinul patru al distribuţiei normalizat cu pătratul dispersiei. El 
măsoară ascuţirea sau aplatisarea relativă a unei distribuţii în comparaţie cu 
distribuţia normală (gaussiană). Kurtosis dă o măsură a dimensiunii “cozilor” 
distribuţiei şi este utilizat ca un indicator al vârfurilor pronunţate dintr-un set de 
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date. Pe măsură ce roata dinţată se uzează şi eventual un dinte se rupe, această 
caracteristică va semnala un defect datorită creşterii nivelului vibraţiilor.  

Expresia factorului kurtosis este 
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unde x  este valoarea medie şi 2σ  este dispersia. 

 O prezentare mai detaliată a factorului kurtosis este dată în Capitolul 8 în 
legătură cu supravegherea condiţiei rulmenţilor.  

Factorul de vârf 

Factorul de vârf (Crest Factor) este definit ca raportul între valoarea de 
vârf şi valoarea eficace ale unui semnal [9.14]. În stadiile incipiente ale deteriorării 
nu apar modificări ale valorii eficace, în timp ce valoarea de vârf creşte, deci 
factorul de vârf creşte. Pe măsură ce deteriorarea progresează, valoarea eficace 
creşte iar factorul de vârf descreşte. Acesta este utilizat pentru a detecta variaţii ale 
formei semnalului produse de ruperea dinţilor, dar nu este considerat un indicator 
foarte sensibil. O prezentare a factorului de vârf se face în Capitolul 8.  

Operatorul energetic 

Operatorul energetic (Energy Operator) este definit ca factorul kurtosis 
normalizat al unui semnal a cărui valoare discretă este calculată ca diferenţa între 
pătratele valorilor discrete consecutive ale semnalului original  

  
( )

( )
2

1

2

1

4

1

1

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
−

−
=

∑

∑

=

=

N

n
n

N

n
n

ss
N

ss
N

EO

ΔΔ

ΔΔ
,   (9.14) 

unde sΔ  este valoarea medie a semnalului sΔ , 22
1 nnn xxs −= +Δ , iar N este 

numărul de valori discrete în semnalul eşantionat x. Pentru calculul la extremităţi, 
capetele înregistrării se unesc într-o buclă [9.15]. Astfel, pentru calculul în primul 
punct se utilizează valorile din ultimul punct şi vice-versa.  

Analiza anvelopei 

Analiza anvelopei unui semnal este utilizată la monitorizarea răspunsului 
de înaltă frecvenţă al unui angrenaj la impacturile periodice produse atunci când un 
dinte defect vine în contact cu dintele conjugat. De obicei aceste impacturi excită o 
rezonanţă în sistem, la o frecvenţă mult mai înaltă decât frecvenţele vibraţiilor 
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produse de alte componente. Energia de înaltă frecvenţă corespunzătoare este 
deobicei concentrată într-o bandă de frecvenţe îngustă. Uzura şi ruperea dinţilor 
măresc amplitudinea benzilor laterale în vecinătatea frecvenţelor critice, cum este 
frecvenţa de rotaţie a arborelui. Analiza anvelopei, prezentată în Capitolul 8 pentru 
rulmenţi [9.11], constă în prelucrarea energiei la rezonanţă a structurii cu un 
detector de anvelopă (fig. 8.17). 

Demodularea 

Când dinţii se uzează, alunecarea relativă produce o modificare a 
amplitudinii vibraţiilor sau a modulaţiei în amplitudine a vibraţiilor la frecvenţa de 
angrenare mf  şi armonicile acesteia. Demodularea identifică periodicitatea în 
modularea purtătoarei.  

Purtătoarele au frecvenţele mf  şi mf2 . Metodele de demodulare 
detectează componentele modulării în amplitudine produse de uzura roţilor dinţate 
la aceste frecvenţe. Acestea diferă de analiza anvelopei care detectează efectul 
combinat într-un domeniu dat de frecvenţe. Datele brute sunt filtrate trece-sus la 
frecvenţa mf85,0  şi trece-jos la frecvenţa mf15,1 . Densitatea spectrală de putere a 
semnalului filtrat este cercetată pentru a obţine frecvenţa purtătoarei reale mf . 
Purtătoarea reală este utilizată pentru demodularea în amplitudine a semnalului 
purtătoarei filtrate. Densitatea spectrală de putere a semnalului astfel obţinut este 
cercetată în limitele de %5±  din frecvenţa rotaţiei arborelui. Indicatorii de 
condiţie extraşi prin această metodă sunt frecvenţa vârfului şi pătratul amplitudinii.  

Indicatorul 0FM  

Defectele majore ale dinţilor produc de obicei o creştere a valorii vârf-
vârf a semnalului, însă nu modifică frecvenţa de angrenare. Cifra de performanţă 
de ordinul zero (zero-order figure of merit) 0FM  este definită ca raportul între 
nivelul vârf-vârf al semnalului MST şi suma amplitudinilor la frecvenţa de 
angrenare şi armonicile acesteia [9.16]. În timp ce factorul de vârf compară 
valoarea de vârf a semnalului MST cu energia acestuia, indicatorul 0FM  compară 
valoarea de vârf a semnalului MST cu energia semnalului brut. 

Expresia indicatorului 0FM  este 
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unde PPA (peak-to-peak amplitude) este amplitudinea vârf-vârf a semnalului MST 
şi ka  este amplitudinea armonicii de ordinul k a frecvenţei de angrenare.  
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Indicatorul 4FM  

Indicatorul 4FM  a fost dezvoltat pentru a detecta modificări ale formei 
de undă a vibraţiilor rezultate prin deteriorarea unui număr limitat de dinţi [9.16]. 

4FM  se calculează ca raportul între momentul statistic centrat (faţă de valoarea 
medie) de ordinul patru al semnalului diferenţă şi pătratul dispersiei acestuia  
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unde d este semnalul diferenţă, d  este valoarea medie a semnalului diferenţă şi N 
este numărul total de date discrete din înregistrarea în timp.  

 

Fig. 9.20 [9.13] 
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 Semnalul diferenţă se obţine eliminând din semnalul original frecvenţa de 
angrenare, armonicile acesteia şi benzile latele de ordinul întâi. O schemă bloc 
pentru calculul indicatorului 4FM  este prezentată în fig. 9.20. 

Se presupune că un semnal diferenţă de la un angrenaj în stare bună are o 
distribuţie gaussiană a amplitudinilor, deci o valoare kurtosis normalizată egală cu 
3,0. Pe măsură ce se dezvoltă un defect într-un dinte, cum ar fi o fisură sau piting, 
în semnalul diferenţă vor apare vârfuri care produc o aplatisare a curbei distribuţiei 
amplitudinilor cu o valoare kurtosis mai mare ca 3,0 , de obicei mai mare decât 7,0. 
Dacă sunt deterioraţi mai mulţi dinţi, distribuţia amplitudinilor devine plată şi 
valoarea kurtosis descreşte. 

Indicatorul 4NA  

Indicatorul 4NA  a fost dezvoltat pentru a îmbunătăţi comportarea 
indicatorului 4FM  când sunt deterioraţi mai mulţi dinţi [9.17]. El se calculează 
împărţind momentul statistic centrat de ordinul patru al semnalului rezidual la 
pătratul dispersiei medii a tuturor semnalelor reziduale până la momentul curent.  

Expresia lui 4NA  este 
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unde r  este semnalul rezidual, r  este valoarea medie a semnalului rezidual, N este 
numărul total de date discrete din înregistrarea în timp, m este indicele eşantionului 
curent în ansamblul eşantioanelor. 

4NA  a fost dezvoltat pentru a detecta apariţia deteriorării şi a reacţiona în 
continuare la extinderea acesteia şi creşterea amplitudinii [9.18]. Dacă deteriorarea 
se extinde de la un dinte la altul, atunci 4NA  creşte, deoarece benzile laterale de 
ordinul întâi cresc şi fiindcă valoarea dispersiei medii de la numitor creşte mai lent 
decât numărătorul.  

Indicatorul *4NA  

Indicatorul *NA4  (sau 4ENA ) a fost dezvoltat ca o versiune 
îmbunătăţită a lui 4NA , preconizându-se să fie mai robust la apariţia deteriorărilor 
progresive [9.19]. Această robusteţe mărită se obţine normalizând momentul 
statistic de ordinul patru cu dispersia semnalului rezidual al unei cutii de viteze în 
bună condiţie. Aceasta compensează creşterea rapidă a dispersiei mediate de la 
numitorul expresiei (9.17) când deteriorarea angrenajului progresează.  
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Expresia lui *NA4  este  
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unde 2M~  este dispersia semnalului rezidual al unei cutii de viteze în stare bună.  

Raportul energiilor 

Uzura uniformă puternică poate fi detectată utilizând raportul energiilor 
(Energy Ratio) [9.14]. Acesta compară energia conţinută în semnalul diferenţă, d, 
cu energia conţinută în semnal la frecvenţa angrenării (RM)  

  
RM

dER
σ
σ

= ,     (9.19) 

unde σ  denotă eroarea medie pătratică. 

Ideea de bază este că, pe măsură ce uzura progresează, există un transfer 
de energie din componenta la frecvenţa angrenării în restul semnalului.  

Indicatorii AM6  şi AM8  

Baza teoretică a indicatorilor AM 6  şi AM8  este aceeaşi ca cea pentru 
4FM , dar se aşteaptă ca AM 6  şi AM8  să fie mai sensibili la vârfuri în semnalul 

diferenţă. Indicatorul AM 6  se calculează împărţind momentul statistic centrat de 
ordinul şase al semnalului diferenţă la cubul dispersiei semnalului diferenţă. 
Indicatorul AM8  se obţine împărţind momentul statistic centrat de ordinul opt al 
semnalului diferenţă, la puterea a patra a semnalului diferenţă [9.20]. 

Expresiile indicatorilor AM 6  şi AM8  sunt următoarele: 
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Pentru un angrenaj în bună condiţie 156 =AM  şi 1058 =AM . Pe 
măsură ce se dezvoltă un defect într-un dinte, AM 6  creşte peste 45 iar AM8  
creşte peste 300. 
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Indicatorul 4NB  

 Indicatorul 4NB  este similar cu 4NA  cu excepţia faptului că, în loc să 
folosească semnalul rezidual, 4NB  utilizează anvelopa unui segment al semnalului 
MST trecut printr-un filtru trece-bandă [9.21].  

 Ideea de la baza acestei metode este faptul că doar puţini dinţi deterioraţi 
vor produce fluctuaţii tranzitorii ale încărcării care diferă de fluctuaţiile încărcării 
dinţilor nedeterioraţi. Teoria sugerează că aceste fluctuaţii vor apare în anvelopa 
unui semnal care este filtrat trece-bandă în jurul frecvenţei de angrenare dominante. 
Aceasta este frecvenţa de angrenare fundamentală sau una dintre armonicile sale, 
care dintre acestea produce cel mai robust grup de benzi laterale. 

 Anvelopa semnalului filtrat trece-bandă, ( )ts , este amplitudinea 
semnalului complex (adică analitic), ( ) ( )[ ]taHta i+ , obţinut aplicând 
transformata Hilbert  

   ( )[ ] ( ) τ
τ

τ
π

d11
−

= ∫
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∞−
t

ataH     (9.21) 

semnalului filtrat trece-bandă ( )ta , 

   ( ) ( )( ) ( )[ ]22 taHtats += .   (9.22) 

 Indicatorul 4NB  este calculat împărţind momentul statistic centrat de 
ordinul patru al acestui semnal anvelopă, la pătratul dispersiei medii a anvelopei 
tuturor semnalelor filtrate trece-bandă până în momentul curent, conform expresiei  
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unde s este anvelopa semnalului filtrat trece-bandă şi s  este valoarea medie a 
acestuia, N este numărul total de date discrete din înregistrarea în timp, m este 
indicele eşantionului curent în ansamblul eşantioanelor. 

9.6.3  Analiza particulelor din ulei  

 Analiza particulelor solide din ulei este o metodă pentru detectarea 
deteriorării angrenajelor în stadiile incipiente, care permite şi estimarea gradului de 
uzură [9.9]. În timpul funcţionării cutiilor de viteze, suprafeţele în contact ale 
roţilor dinţate sunt supuse abraziunii. Mici particule de material se desprind de pe 
suprafeţele în contact şi sunt evacuate de uleiul lubrifiant. Detectând numărul şi 
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dimensiunile particulelor din ulei, se poate identifica pittingul roţilor dinţate într-un 
stagiu incipient, care nu este identificabil prin metode bazate pe analiza vibraţiilor.  

 Senzorii de particule din ulei se bazează de obicei pe un principiu magnetic 
sau optic. Senzorii magnetici măsoară variaţia câmpului magnetic produsă de 
particulele metalice dintr-o probă de ulei monitorizată. Un dezavantaj al analizei 
particulelor din ulei este că nu localizează defectul în cutii de viteze complicate.  

 Senzorul de particule înregistrează numărul de particule în grupe cu limite 
prestabilite ale dimensiunilor. Pentru fiecare grup se determină o dimensiune medie 
a particulelor. Apoi pentru particulele colectate din sistemul de ungere se aplică 
metode statistice care analizează distribuţia dimensiunilor.  

 Dimensiunea medie a particulelor este calculată cu relaţia  

    ( ) [ ]∑
=

=
N

i
ii PE

1

δδδ ,   (9.24) 

unde iδ  este dimensiunea medie dintr-un grup, , i – numărul de grupe de particule, 
şi [ ]iP δ  este densitatea de probabilitate (ca o particulă să fie într-un grup cu o 
anumită dimensiune medie). 

 Dispersia este 

   ( )[ ] [ ]∑
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2 δδδ .  (9.25) 

 Factorul kurtosis este 

   ( )[ ] [ ]∑
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−=
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1

4 δδδ .  (9.26) 

 Factorul kurtosis relativ se calculează cu relaţia 

   
( ) 2 
Variance

KurtosisKurtosislativeRe = .  (9.27) 

 Experienţe în laborator au arătat că analiza particulelor din ulei este mai 
sigură decât analiza vibraţiilor la detectarea ruperii prin oboseală produsă de pitting 
la angrenaje cilindrice cu dinţi drepţi. Creşterea masei particulelor solide din ulei 
este legată de avansarea deteriorării, care nu este detectată de unii indicatori de 
stare bazaţi pe măsurarea vibraţiilor.  

 Pentru a extrage o caracteristică “inteligentă” din masa acumulată măsurată 
de senzorul de particule din ulei, se face o analiză bazată pe logica fuzzy. Prin 
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integrarea analizei particulelor din ulei cu măsurarea vibraţiilor se realizează un 
sistem de monitorizare cu capabilităţi sporite de detecţie a deteriorărilor şi luare a 
deciziilor.  

9.7  Analiza cepstrum 

 Spectrul de frecvenţe al semnalului în timp măsurat pe o cutie de viteze 
este prea complex pentru a putea fi interpretat vizual direct. Analiza cepstrum este 
utilizată ca o metodă de postprocesare pentru a detecta periodicităţi într-un spectru, 
adică existenţa familiilor de benzi laterale.  

 Cepstrum este spectrul unui spectru logaritmic, deci o transformare inversă 
spre domeniul timp. El mai este o metodă de reducere a datelor, reducând efectiv o 
întreagă familie de benzi laterale la o singură linie şi uşurând observarea 
modificărilor în condiţia cutiei de viteze. În fig. 9.21, b se arată un cepstrum tipic 
pentru o cutie de viteze, determinat pe baza spectrului de frecvenţe din fig. 9.21, a. 

 Cepstrum este transformata Fourier inversă a unui spectru logaritmic  

   ( ) ( )[ ]{ }fGFC log1−=τ ,   (9.28) 

unde ( )fG  este un spectru de frecvenţe. 

 Astfel, cepstrum este “spectrul unui spectru” şi din acest motiv numele 
cepstrum a fost format din spectrum inversând prima silabă. Alţi termeni sunt 
formaţi în mod asemănător, quefrency din frequency, rahmonic din harmonic, 
gamnitude din magnitude, saphe din phase, quefrency alanysis din frequency 
analysis, etc. [9.23]. 

 
a                                b 

Fig. 9.21 [9.22] 
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 Dacă în expresia (9.28) ( )fG  este un spectru de putere ( )fGxx  al 

semnalului în timp ( )tgx , adică ( ) ( ){ } 2tgFfG xxx =  iar }  {F reprezintă 
transformata Fourier directă a cantităţii din paranteze, atunci cepstrum rezultant se 
numeşte un “cepstrum de putere” [9.24], definit prin expresia 

   ( ) ( )[ ]{ }fGFC xxlog1−=τ .   (9.29) 

 Dacă în expresia (9.28) ( )fG  este un spectru complex, adică transformata 
Fourier directă a unui semnal de timp ( )tg , atunci cepstrum rezultant se numeşte 
un “cepstrum complex”, definit de expresia (9.28) în care însă 

   ( ) ( ) ( )ffAfG φie= ,    (9.30) 
şi 
   ( )[ ] ( )[ ] ( )ffAfG φilnln += .  (9.31) 

 Variabila independentă, τ , din cepstrum are dimensiuni de timp, dar se 
numeşte “quefrency”. O “quefrency înaltă” denotă fluctuaţii rapide în spectru 
(distanţe mici între componentele de frecvenţă) iar o “quefrency joasă” reprezintă 
variaţii lente în frecvenţă (distanţe mari între componentele de frecvenţă). 

 Atunci când în cepstrum apar vârfuri produse de familii de benzi laterale, 
quefrency a vârfului reprezintă perioada de timp a modulaţiei. Inversul acesteia este 
frecvenţa modulatoare. Quefrency nu spune nimic despre valoarea absolută a 
frecvenţei, ci numai despre distanţarea relativă a frecvenţelor.  

 
      a b 

Fig. 9.22 [9.22] 

 În fig. 9.22 se prezintă rezultatul acestui tip de analiză pentru o cutie de 
viteze. Spectrul (fig. 9.22, a) conţine un număr mare de benzi laterale, dar 
distanţarea acestora este greu de determinat. În domeniul de reprezentare al 
cepstrum-ului (0-30 ms) sunt prezente doar primele trei rahmonici ale componentei 
de 8,28 ms (120,75 Hz) şi numai prima rahmonică a componentei de 20,1 ms 
(49,75 Hz) (fig. 9.22, b). Periodicitatea nu este evidentă în spectrul de frecvenţe 
deoarece suprapunerea celor două periodicităţi crează o structură cvasiperiodică. 
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 În fig. 9.23, a se arată spectrul de 400 linii al semnalului de vibraţii de la o 
cutie de viteze în domeniul 0-20 kHz , care conţine cel puţin primele trei armonici 
ale frecvenţei de angrenare a dinţilor (4,3 kHz).  

 În fig. 9.23, b se arată spectrul compozit de 2000 linii care se extinde de 
sub frecvenţa de angrenare până peste armonica a treia a acesteia (3,5-13,5 kHz). 
Au fost excluse armonicile joase ale celor două frecvenţe de rotaţie ale arborilor. 
Acest grad de rezoluţie este necesar pentru a separa benzile laterale individuale, 
distanţate cu frecvenţele de rotaţie ale arborilor, însă detaliile spectrului nu se pot 
distinge vizual.  

 
a b 

 
c d 

Fig. 9.23 [9.22] 

 Porţiunea de 400 linii între 7500 şi 9500 Hz este prezentată expandat în fig. 
9.23, c. Familiile de benzi laterale încă nu se pot distinge vizual uşor, datorită 
amestecului de diferite distanţări. Cepstrumul din fig. 9.23, d al spectrului din fig. 
9.23, a arată că toate rahmonicile provin de la una din cele două familii, care 
corespund cu frecvenţele de rotaţie ale celor două roţi dinţate din această cutie de 
viteze (50 Hz şi 85 Hz).  
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 Cepstrum este considerat a fi un instrument extrem de util pentru două 
activităţi în supravegherea şi analiza vibraţiilor [9.25]:  

 În detectarea defectelor: a) este o măsură sensibilă a creşterii familiilor de 
armonici/benzi laterale; b) datele pentru o familie sunt reduse la o singură linie; c) 
nu este sensibil la amplasarea punctului de măsurare, la combinaţiile de fază ale 
amplitudinii şi frecvenţei, şi la încărcarea cutiei de viteze.  

 În diagnosticarea defectelor: a) este o măsură precisă a distanţării relative 
a componentelor de frecvenţă; b) poate fi calculat pe baza oricărei porţiuni a unui 
spectru; c) poate fi utilizat pentru separarea diferitelor familii de benzi laterale; şi 
d) este sensibil la modificări ale dinţilor sau paletelor, dar nu la uzura uniformă.  

9.8  Analiza în timp şi frecvenţă  

 Defectele locale ale roţilor dinţate produc impacturi, deci modificări 
tranzitorii ale semnalelor de vibraţii. De aceea, semnalele de vibraţii de la 
angrenaje sunt nestaţionare. Cu toate acestea, majoritatea celor mai utilizate 
metode de prelucrare a semnalelor se bazează pe ipoteza staţionarităţii. Astfel, ele 
nu sunt total adecvate pentru detectarea fenomenelor dinamice de scurtă durată şi 
pentru localizarea în timp a fenomenelor tranzitorii. 

 Aplicarea metodelor de distribuţie în timp şi frecvenţă este adecvată pentru 
detecţia şi localizarea fisurilor în roţi dinţate. Acestea arată cum se modifică în 
timp distribuţia energiei pe frecvenţe. Exemple de astfel de distribuţii sunt 
transformatele wavelet (J. Morlet, 1982), transformarea Fourier de scurtă durată (S. 
Gade şi H. Herlufsen, 1987), distribuţiile Wigner-Ville (E. Wigner, 1932, şi J. 
Ville, 1948) şi distribuţia exponenţială (H. I. Choi şi W. J. Williams, 1989) [9.26-
9.30]. Studiul acestora depăşeşte cadrul acestui curs.  
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10. 
MǍSURAREA VIBRAŢIILOR MAŞINILOR 

În acest capitol se descriu metodele şi aparatura de măsurare şi analiză a 
vibraţiilor maşinilor, utilizate la monitorizarea stării de funcţionare şi 
diagnosticarea defectelor.  

10.1  Consideraţii generale 

Etapele principale în evaluarea stării de funcţionare a unei maşini sunt: a) 
determinarea celor mai probabile defecţiuni, b) determinarea parametrilor 
cinematici care exprimă cel mai bine modul în care se manifestă aceste defecţiuni, 
şi c) măsurarea acelei mişcări care este atât un indicator de bază al performanţei 
normale a maşinii, cât şi răspunsul cel mai sensibil la principalele mecanisme de 
deteriorare.  

Cele mai probabile defecţiuni ale unei maşini depind de construcţia maşinii 
şi de funcţia acesteia într-o instalaţie. Maşini constructiv identice pot avea 
defecţiuni primare diferite când sunt utilizate în procese de fabricaţie diferite. De 
exemplu, defecţiunea principală a unui compresor poate fi dezechilibrul datorită 
eroziunii sau depunerilor, în timp ce alt compresor cu construcţie identică poate 
avea ca defecţiune principală variaţia împingerii axiale şi fluctuaţia poziţiei axiale a 
rotorului datorită debitului variabil al gazului de proces.  

La maşinile care au lagăre cu film fluid, defecţiunile legate de rotor, cum 
sunt dezechilibrul, dezaxarea, distrugerea lagărului axial şi instabilitatea precesiei, 
apar mai des decât cele legate de carcasă sau problemele produse de fundaţie. La 
aceste maşini, se măsoară deplasarea relativă a fusului faţă de cuzinetul lagărelor, 
cu traductoare fără contact. La maşinile cu structuri de suport flexibile se măsoară 
deplasarea absolută a arborelui.  

La maşinile care au lagăre cu rulmenţi se măsoară viteza corpului sau 
carcasei lagărelor cu accelerometre sau captori de viteze.  
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10.2  Amplasarea punctelor de măsurare 

În continuare se prezintă criterii pentru selectarea tipului de măsurare 
potrivit pentru o anumită maşină sau într-un anumit scop.  

10.2.1  Criterii generale 

La maşinile mari care au lagăre cu film fluid, cu rotoare flexibile şi carcase 
relativ rigide, defecţiunile cele mai frecvente (dezechilibrul, dezaxarea şi 
instabilitatea precesiei) se manifestă printr-o modificare a mişcării relative a 
arborelui faţă de carcasă. Deplasarea relativă a fusului faţă de corpul lagărului este 
un bun indicator al stării maşinii. 

Măsurarea mişcării absolute a arborelui – fie cu un captor seismic ataşat 
unui palpator în contact direct cu arborele, fie combinând măsurarea mişcării 
relative a arborelui faţă de lagăr cu măsurarea mişcării absolute a corpului lagărului 
– se recomandă la maşini cu structuri de suport flexibile şi atunci când la aceeaşi 
maşină pot exista lagăre sau piedestaluri cu rigidităţi mult diferite. În general, 
locuri accesibile pentru măsurarea directă a deplasării absolute sunt greu de găsit.  

La maşinile care au lagăre cu rulmenţi se măsoară valoarea eficace a vitezei 
absolute a corpului lagărelor.  

 
Fig. 10.1 [10.1] 

Când maşina are un rotor relativ uşor şi lagăre rezemate pe structuri de 
suport relativ rigide (fig. 10.1, a), cea mai mare parte a energiei rotorului este 
consumată în mişcarea relativă între arbore şi lagăre. La aceste maşini (de ex. 
compresoare centrifuge de înaltă presiune) cu raport mare între greutatea carcasei 
şi greutatea rotorului (de ordinul 30:1) cel mai bun indicator al stării maşinii este 
deplasarea relativă între arbore şi lagăr, măsurată cu traductoare fără contact.  
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La maşini cu un rotor relativ greu în lagăre relativ rigide, rezemate pe 
piedestaluri sau carcase relativ flexibile (fig. 10.1, b), majoritatea energiei rotorului 
se transmite structurii de suport. La aceste maşini (de ex. ventilatoare, turbine cu 
gaze pentru avioane şi maşini care au lagăre cu rulmenţi) cea mai bună măsură a 
stării maşinii este viteza absolută a carcasei.  

10.2.2  Precesia arborelui 

Un sistem tipic de măsurare fără contact a deplasării arborelui constă din 
câte două traductoare dispuse în fiecare lagăr pe două direcţii perpendiculare între 
ele (fig. 10.2). 

 
Fig. 10.2 [10.2] 

Traductoarele de deplasări trebuie montate în acelaşi plan radial şi 
orientate în aceleaşi direcţii în toate lagărele unei linii de arbori. Deoarece de obicei 
traductoarele nu se pot monta în planul orizontal, datorită flanşelor de îmbinare a 
semicarcaselor, ambele traductoare se montează în jumătatea superioară a 
lagărului, la 45 grade faţă de verticală. În această configuraţie, traductorul din 
dreapta (privind dinspre capătul conducător) se numeşte traductorul orizontal şi 
semnalul acestuia este aplicat plăcilor de deflexie orizontale ale unui osciloscop 
pentru a stabili sensul corect al mişcării de precesie. Traductorul din stânga se 
numeşte traductorul vertical. Trebuie avut în vedere că imaginea de pe osciloscop 
este rotită 45 grade faţă de orbita reală de precesie.  

În afara traductoarelor pentru măsurarea deplasării radiale a fusului, la 
fiecare arbore se montează un traductor pentru marcarea referinţei de fază. Acesta 
este un traductor de deplasări obişnuit, montat să sesizeze un marcaj de pe arbore, o 
dată pe turaţie, care poate fi un canal de pană sau o gaură. Marcajul trebuie să aibă 
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o lăţime cel puţin de două ori diametrul capătului traductorului şi o adâncime de 
minimum 3 mm. Acest traductor trebuie montat mai aproape de arbore decât un 
traductor de deplasări obişnuit, pentru a produce un vârf pronunţat în semnalul de 
ieşire transmis aparatului oscilator/demodulator. Vârful poate fi apoi aplicat axei Z 
a unui osciloscop pentru a produce un punct de marcaj ca referinţă de fază în 
înregistrarea în timp sau pe orbita de precesie.  

Semnalul cu marcaj de fază poate fi transmis unui tahometru pentru 
măsurarea turaţiei. El este utilizat: a) ca o referinţă pentru axa orizontală a unui 
spectru de frecvenţe reprezentat în funcţie de ordinul componentei spectrale, b) 
pentru măsurarea defazajelor la echilibrarea rotoarelor, sau c) pentru calculul 
corecţiilor în cazul arborilor excentrici.  

10.2.3  Vibraţiile carcaselor 

La multe maşini, măsurările efectuate pe părţile fixe sunt suficiente pentru 
caracterizarea corectă a stării de funcţionare. Măsurările trebuie efectuate pe lagăre, 
pe carcasa de suport a lagărelor sau pe alte părţi ale maşinii care au un răspuns 
măsurabil la acţiunea forţelor dinamice şi caracterizează nivelul global al vibraţiilor 
maşinii. Puncte de măsurare tipice sunt prezentate în figurile 10.3 – 10.8.  

  
 Fig. 10.3  [10.3]    Fig. 10.4 [10.3] 

În fig. 10.3 se arată punctele recomandate pentru măsurări pe lagăre cu 
piedestal, iar în fig. 10.4 – punctele de măsurare pe lagăre încorporate în carcasă.  

Punctele de măsurare pe maşini electrice mici sunt prezentate în fig. 10.5. 
Amplasarea punctelor de măsurare pe motoare cu piston verticale cu cilindri în 
linie este arătată în fig. 10.6, în care L şi R definesc partea stângă (left-hand) şi 
partea dreaptă (right-hand) când privim dinspre flanşa de cuplare, 1 – extremitatea 
tălpii carterului maşinii, 2 – nivelul axei arborelui cotit, 3 – nivelul superior al 
chiulasei (la baza capacului), .1 – extremitatea dinspre cuplaj, .2 – mijlocul maşinii, 
şi .3 – extremitatea opusă cuplajului [10.3]. 



10. MǍSURAREA VIBRAŢIILOR MAŞINILOR   79

 
 

Fig. 10.5  [10.3]   Fig. 10.6 [10.3] 

Amplasarea punctelor recomandate pentru măsurări [10.4] este arătată în 
fig. 10.7 pentru motoare în V şi în fig. 10.8 pentru o maşină orizontală cu cilindri 
opuşi.  

  
Fig. 10.7  [10.4]   Fig. 10.8 [10.4] 

Principala precauţie care trebuie luată la măsurarea vibraţiilor carcaselor 
este montarea corectă a captorilor pe porţiuni cât mai rigide, pentru a evita 
eventuale rezonanţe locale. În general, trebuie evitate montarea în consolă, pe 
capace de vizitare sau pe porţiuni nerezemate ale capacelor lagărelor.  

10.3  Parametrii măsuraţi 

Variabila măsurată (deplasare, viteză sau acceleraţie), valoarea acesteia 
(zero-vârf, vârf-vârf sau valoarea eficace) ca şi tipul de traductor utilizat sunt 
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determinate de construcţia maşinii, scopul măsurărilor şi domeniul frecvenţelor de 
interes.  

10.3.1  Măsurarea precesiei rotorului 

În cazul măsurărilor efectuate pe părţile în rotaţie, dintre cele trei 
variabile care definesc mişcarea vibratorie – deplasarea, viteza sau acceleraţia – cea 
mai semnificativă este deplasarea.  

Pentru determinarea completă a orbitei mişcării arborelui într-un plan 
radial, se montează două traductoare în acest plan, la 090  ca în fig. 10.2. Dacă 
mişcarea conţine numai frecvenţa fundamentală, componentele x(t) şi y(t) ale 
deplasării în lungul celor două direcţii sunt armonice iar orbita precesiei este 
eliptică (fig. 10.9). Semiaxa mare a elipsei maxs  este o măsură a severităţii 
vibraţiilor arborelui.  

 
 

 
Fig. 10.9  [10.5]    Fig. 10.10 [10.5] 

Dacă mişcarea constă din frecvenţa fundamentală şi prima armonică, 
atunci componentele x(t) şi y(t) ale deplasării pe cele două direcţii sunt periodice şi 
orbita de precesie are forma din fig. 10.10. Raza de precesie maximă maxs  este o 
măsură a severităţii vibraţiilor arborelui, conform definiţiei din recomandările VDI 
2059 [10.5]. Când măsurările se fac pe lagăre, această valoare poate fi comparată 
cu jocul în lagăr.  

În standardul ISO 7919 [10.6], elaborat pe baza VDI 2059, mărimea 
vibraţiei (vibration magnitude) arborelui este definită ca cea mai mare dintre 
deplasările vârf-vârf măsurate în două direcţii perpendiculare între ele, 
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[ ]vvvv yx ,max . Măsurarea amplitudinii deplasării vârf-vârf permite calcularea 
procentului din jocul în lagăr sau etanşare, o corelaţie importantă la aproape toate 
maşinile rotative [10.7]. 

   

 
         Fig. 10.11 

Atunci când raportul între greutatea rotorului şi greutatea carcasei este de 
ordinul 5:1 sau mai mare, se recomandă măsurarea deplasării absolute a arborelui. 
Aceasta se face în două moduri: a) însumând electronic semnalele de la un 
traductor cu curenţi turbionari care măsoară deplasarea relativă a arborelui faţă de 
lagăr şi de la un accelerometru care măsoară deplasarea absolută a carcasei 
(integrată de două ori) (fig. 10.11), şi b) utilizând un palpator cu patină în contact 
cu arborele, la capătul căruia se montează un captor de viteze, al cărui semnal de 
ieşire este integrat electronic pentru a obţine deplasarea absolută.  

10.3.2  Măsurarea vibraţiilor lagărelor 

În general, la măsurările efectuate pe părţile fixe ale maşinilor, se 
determină valoarea eficace a vitezei vibraţiilor (nivel global), deoarece aceasta este 
o măsură a energiei, deci a capacităţii distructive a acestora. S-a observat că la 
turaţii între minrot12000600 −  valoarea eficace a vitezei este relativ 
independentă de frecvenţă, dând astfel o indicaţie asupra severităţii vibraţiilor în 
cazul unei maşini date în funcţiune.  

În standardul ISO 10816 [10.3] severitatea vibraţiilor este definită ca 
valoarea maximă a vitezei eficace măsurate, în banda de frecvenţe 10-1000 Hz, în 
anumite puncte pe structura maşinii, în condiţii stabilite de funcţionare şi rezemare.  
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La majoritatea tipurilor de maşini, o singură valoare a severităţii 
vibraţiilor este suficientă pentru caracterizarea stării dinamice a maşinii. La unele 
maşini se impune totuşi determinarea mai multor valori ale severităţii vibraţiilor în 
mai multe puncte de măsurare şi considerarea independentă a acestor valori.  

10.3.3  Măsurarea deplasării, vitezei sau acceleraţiei 

O valoare limită, utilizată de adepţii măsurării vitezei pentru o maşină 
care funcţionează cu vibraţii de nivel admisibil, este smm25,6  zero-vârf. La 
turaţia de 3000 rot/min aceasta corespunde unei deplasări vârf-vârf de μm40  şi 
unei acceleraţii zero-vârf de g2,0 . 

Să presupunem că peste vibraţia iniţială se suprapune o componentă la o 
frecvenţă egală cu 1/3 din frecvenţa de rotaţie, cu o deplasare vârf-vârf de μm80 , 
dublă faţă de valoarea la frecvenţa de rotaţie. Componenta 1X se poate datori 
dezechilibrului, iar componenta (1/3)X poate fi rezultatul contactului cu frecare 
între rotor şi stator, unor strângeri insuficiente (părţi slăbite), precesiei rezonante 
induse de ulei, excitaţiei unei rezonanţe sau altor defecţiuni. 

O deplasare de μm80  vârf-vârf la turaţia 1000 rot/min produce o viteză 
zero-vârf de smm16,4  şi o acceleraţie zero-vârf de g044,0 . Dacă cele două 
componente ar fi în fază (ceea ce totuşi se întâmplă rar) astfel ca amplitudinile lor 
să se însumeze direct, atunci creşterea nivelului vibraţiilor ar fi următoarea: 
deplasarea – de la μm40  la μm120 , deci 200%; viteza, de la smm25,6  la 

smm41,10 , deci 68%; acceleraţia de la g2,0  la g244,0 , deci 22% [10.8]. 

Dacă se măsoară mişcarea de precesie a arborelui, rezultă că aceasta este 
de 3 ori mai aproape de valoarea limită impusă deplasării decât era înainte de 
apariţia vibraţiei subsincrone. La măsurarea vitezei, situaţia apare numai de 

66,135 =  ori mai rea, iar creşterea acceleraţiei de 22,1911 =  ori poate scăpa 
neobservată unui operator neexperimentat.  

Dacă măsurarea se face pe structura de suport a maşinii, evaluarea 
nivelului vibraţiilor este mai dificilă. În majoritatea cazurilor, creşterea procentuală 
a amplitudinii deplasării rotorului poate fi mai mare decât a vibraţiilor măsurate pe 
carcasa maşinii.  

La diagnosticarea defectelor maşinilor care au lagăre cu film fluid, 
deplasarea este indicatorul cel mai direct al severităţii relative a vibraţiilor la 
diferite frecvenţe. În exemplul de mai sus, analiza în frecvenţă ar da următorul 
rezultat: deplasarea ar arăta componenta X)31(  ca fiind predominantă, cu 
amplitudinea de 2 ori mai mare decât a componentei 1X. Măsurarea vitezei ar arăta 
componenta 1X ca fiind predominantă, iar componenta X)31(  cu o amplitudine de 
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32  din cea a componentei 1X. Măsurarea acceleraţiei va indica componenta 
X)31(  fiind doar 92  din amplitudinea componentei 1X (fig. 10.12). 

Fig. 10.12 

Precesia arborelui generează de obicei componentele subsincrone 
caracteristice fenomenelor instabile periculoase pentru integritatea maşinii. Rezultă 
că deplasarea arborelui, comparată cu jocurile din lagăre şi etanşări, este 
parametrul cel mai important de evaluat pentru a caracteriza severitatea vibraţiei şi 
a evalua semnificaţia diferitelor componente spectrale.  

10.3.4  Măsurarea valorii vârf-vârf sau a valorii eficace 

Deplasarea arborelui este de obicei exprimată prin valoarea vârf-vârf în 
timp ce viteza vibraţiilor carcasei se exprimă prin valoarea eficace.  

Valoarea eficace (root-mean-square - r.m.s.) este o medie a valorilor 
instantanee ale semnalului compozit. Pentru un semnal sinusoidal cu amplitudinea 
egală cu 1, valoarea eficace este 0,707. Dacă amplitudinea semnalului sinusoidal se 
dublează, valoarea eficace se dublează la 1,414. Dar creşterea valorii eficace este 
liniară numai în cazul semnalelor pur sinusoidale. Dacă la un semnal cu formă de 
undă complexă se adaugă o componentă spectrală astfel încât amplitudinea 
nivelului global să crească, atunci valoarea eficace poate să crească sau să scadă, în 
funcţie de noua formă de undă a semnalului. De exemplu, valoarea eficace a unui 
semnal dreptunghiular este mai mică decât valoarea de vârf. 

O vibraţie armonică exprimată ca viteză ( ) tt o ωcosvv =  este definită de 
amplitudinea ov  şi pulsaţia ω  (fig. 10.13, a). Amplitudinea (elongaţia maximă) 
este suficientă pentru caracterizarea severităţii vibraţiilor armonice.  

În cazul vibraţiilor periodice (rezultate prin însumarea mai multor 
componente armonice), elongaţia maximă se numeşte valoarea de vârf, vv  (sau 
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valoarea zero-vârf). În majoritatea cazurilor este mai simplu să se măsoare valoarea 
vârf-vârf, vvv . 

Valoarea eficace efv  (rădăcina mediei pătratice) este calculată ca  

  ( )∫=
T

ef tt
T

  

0

d1 2vv ,    (10.1) 

unde ( )tv  este valoarea instantanee iar T este timpul de eşantionare, care este mai 
lung decât perioada oricărei componente de frecvenţă semnificative.  

Pentru vibraţii staţionare neperiodice, valoarea eficace este definită ca  

  ( )∫∞→=
tΔ

tΔef tt
t

  

0

d1lim 2vv
Δ

,  (10.2) 

unde tΔ  este intervalul de timp de observaţie. 

La vibraţii armonice de amplitudine ov , se stabilesc următoarele relaţii  

00 707,0
2

1 vvv ==ef ,  0vvv = , 02vvvv = . (10.3) 

 
                            a                     b 

Fig. 10.13 [10.9] 

În fig. 10.13, b se arată efectul adăugării unei componente cu aceeaşi 
amplitudine, dar de pulsaţie de 10 ori mai mare, la o vibraţie armonică. Vibraţia 
periodică rezultată are valoarea de vârf de aproximativ două ori mai mare ca 
sinusoida iniţială, iar valoarea eficace numai de 1,4 ori mai mare.  

În fig. 10.14 se prezintă influenţa defazajului asupra compunerii a două 
componente armonice. Armonica mai înaltă are jumătate din amplitudinea 
componentei fundamentale şi o frecvenţă de 3 ori mai mare.  
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Deşi valorile de vârf diferă în cele două cazuri, vv vv 12 4,1≅ , valorile 
eficace sunt egale, efef 12 vv = . 

Rezultă că atunci când se alege valoarea eficace drept măsură a severităţii 
vibraţiilor se obţin rezultate mai bune în comparaţiile cu limitele admisibile decât 
în detectarea dezvoltării defecţiunilor prin monitorizarea variaţiei amplitudinii 
nivelului global (nefiltrat) al vibraţiilor.  

 
Fig. 10.14 [10.9] 

În timp ce standardul ISO 7919, bazat pe VDI 2056, recomandă măsurarea 
vitezei eficace pe corpul lagărelor, unele standarde API (American Petroleum 
Institute) şi cartea lui Jackson [10.10] recomandă măsurea vitezei zero-vârf.  

10.4  Traductoare şi captori de vibraţii  

Selecţia, amplasarea şi utilizarea corectă a traductorului adecvat sunt etape 
importante în implementarea unui program de monitorizare a stării maşinii şi 
diagnosticare a defectelor.  

10.4.1  Alegerea traductoarelor 

La măsurarea vibraţiilor, unul din factorii cei mai importanţi în obţinerea 
unor informaţii corecte este alegerea traductorului de vibraţii adecvat. 
Consideraţiile de bază includ: a) tipul maşinii măsurate; b) domeniul de frecvenţe 
al măsurărilor; c) condiţiile de mediu ambiant, şi d) colectarea datelor cu aparate 
portabile sau cu echipament instalat permanent.  

În fig. 10.15 se arată dependenţa de frecvenţă a amplitudinii deplasării, 
vitezei şi acceleraţiei, pentru semnale sinusoidale (în coordonate logaritmice). Dacă 
amplitudinea vitezei vibraţiilor este constantă în tot domeniul de frecvenţe, un 
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traductor de deplasări este mai sensibil în regiunea frecvenţelor joase, în timp ce un 
accelerometru este mai sensibil la frecvenţe înalte.  

 
Fig. 10.15 [10.1] 

În cazul unei viteze de 6 mm/s, la 1000 Hz amplitudinea deplasării este 
μm1  şi semnalul produs de captorii de deplasări dispare în zgomotul de fond al 

majorităţii sistemelor de măsurare existente în comerţ. Într-un caz extrem, viteza de 
6 mm/s la frecvenţa de 10 kHz corespunde unei acceleraţii de 2sm400 , deci la 
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aproximativ 40 g şi unei deplasări de numai μm1,0 . Deplasarea nu ste o mărime 
potrivită pentru măsurarea vibraţiilor cu frecvenţe înalte. Aceasta nu se datoreşte 
limitărilor răspunsului în frecvenţă al aparatelor de măsură, ci faptului că la aceste 
frecvenţe sunt necesare forţe mari pentru a produce o deplasare măsurabilă. Pe de 
altă parte, sub 20 Hz amplitudinea deplasării necesare pentru a produce un semnal 
de acceleraţie uşor identificabil este atât de mare încât periclitează integritatea 
mecanică a captorilor.  

Astfel se recomandă măsurarea cu captori de deplasări în domeniul de la 0 
la aproximativ 1000 Hz, cu captori de viteze – de la 10 la 3000 Hz şi cu 
accelerometre – de la 20 Hz până peste 20 kHz, stabilindu-se limita inferioară a 
măsurării amplitudinii acceleraţiilor la 2sm4,0 , iar cea a deplasărilor la μm2  
[10.1]. Tendinţa este extinderea măsurării acceleraţiei şi în domeniul frecvenţelor 
joase. 

          Fig. 10.16 [10.11] 

La alegerea unui accelerometru pentru măsurarea vibraţiilor trebuie avut în 
vedere ca acesta să aibă un domeniu de frecvenţe care să includă frecvenţele 
defectelor posibile ale maşinii şi să poată lucra în condiţiile de mediu ambiant în 
care este instalat. Factorii care trebuie luaţi în consideraţie sunt: a) temperatura 
maximă admisibilă, b) umiditatea, c) expunerea chimică, d) interferenţele electrice, 
e) câmpurile magnetice şi radiaţiile, şi f) limita solicitării prin şoc.  

Există trei tipuri de bază de senzori de vibraţii: a) traductoare de deplasări 
fără contact, b) captori de viteze, şi c) accelerometre piezoelectrice [10.12]. În fig. 
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10.16 se arată domeniile de lucru ale diferitelor traductoare [10.11], în coordonate 
viteză-frecvenţă. Recomandări generale sunt prezentate în lucrarea [10.10].  

10.4.2  Traductoare fără contact cu curenţi turbionari 

Sistemele de măsurare cu traductoare de deplasări bazate pe măsurarea 
curenţilor turbionari sunt utilizate în sisteme de monitorizare fără contact a 
vibraţiilor şi poziţiei axiale a rotorului [10.13, 10.14]. Ele constau dintr-un 
traductor cu curenţi turbionari, un cablu şi un proximitor, care conţine un oscilator-
demodulator şi o sursă de alimentare (fig. 10.17). 

 
Fig. 10.17 [10.15] 

Traductorul transformă o distanţă (spaţiu liber) într-o tensiune. El poate fi 
utilizat pentru a măsura deplasări dinamice şi distanţe statice. Traductorul conţine o 
bobină plată introdusă într-un corp cilindric, închis la un capăt cu un strat subţire 
din material nemetalic. De obicei diametrul capătului este 5 mm, diametrul 
corpului este 8 mm şi lungimea 25 mm.  

 
Fig. 10.18 
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Traductoarele moderne cu curenţi turbionari conţin două bobine: o bobină 
activă şi o bobină de echilibrare. Bobina activă sesizează prezenţa unui obiect 
conductor în apropiere, în timp ce bobina de echilibrare este utilizată pentru 
compensarea temperaturii şi echilibrarea circuitului în punte. Cuplarea se face cu 
un cablu coaxial [10.16]. 

Datorită semnalului de înaltă frecvenţă (unda purtătoare) primit de la 
oscilator, la capătul traductorului se formează un câmp magnetic (fig. 10.18). În 
orice material conducător (feros sau neferos) care pătrunde în câmpul bobinei se 
induc curenţi turbionari (Foucault). Datorită acestei sarcini, amplitudinea undei 
purtătoare scade proporţional cu micşorarea distanţei dintre traductor şi suprafaţa 
“ţintă”, fiind apoi demodulată. Apropierea unui obiect metalic amortizează 
oscilaţiile circuitului LC modificând tensiunea la bornele circuitului.  

La ieşirea sistemului de măsurare se obţine un semnal compus dintr-o 
componentă de curent continuu, a cărei tensiune este proporţională cu distanţa 
medie între traductor şi “ţintă”, şi o componentă de curent alternativ a cărei 
tensiune este proporţională cu variaţia acestei distanţe datorită mişcării relative 
între traductor şi “ţintă”.  

O curbă de răspuns care ilustrează variaţia tensiunii de ieşire în curent 
continuu în funcţie de distanţa între traductor şi “ţintă” indică o sensibilitate de 200 

milmV  ( )μmmV8  pe un domeniu de 100 mils ( )mm5,2  pentru o tensiune de 
alimentare de -24V curent continuu.  

 
Fig. 10.19 [10.15] 

Tensiunea de ieşire în curent continuu poate fi măsurată cu un voltmetru. 
Utilizând curba de etalonare a traductorului se poate determina exact distanţa între 
traductor şi “ţintă”. Dacă suprafaţa observată se mişcă, semnalul variază cu 
amplitudinea mişcării.  
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Prin măsurarea componentei dinamice se obţine nu numai amplitudinea 
vârf-vârf a vibraţiei, dar şi frecvenţa şi forma de undă a semnalului de timp. Aceste 
caracteristici sunt foarte importante în monitorizarea şi vibrodiagnoza maşinilor.  

Măsurarea cu curenţi turbionari nu este viciată de prezenţa materialelor 
neconducătoare în spaţiul dintre traductor şi suprafaţa observată, deci uleiul, aburul 
şi majoritatea gazelor nu afectează măsurările. Principalul dezavantaj al 
traductoarelor de proximitate este sensibilitatea la excentricităţile mecanice şi cele 
electrice (glitch). Excentricitatea electrică este denumirea pentru indicaţiile false 
privind deplasarea relativă datorită magnetizării şi tensiunilor interne din arbore, 
care nu se pot distinge de deplasările reale. Traductorul sesizează orice 
neregularitate a suprafeţei arborelui: zgârieturi, porţiuni aplatisate, variaţii de 
duritate, incluziuni de carbon, regiuni magnetizate sau cu tratamente superficiale pe 
adâncime variabilă, acoperiri cu materiale cu conductivităţi diferite etc.  

Un singur traductor montat radial într-un lagăr măsoară componenta 
vibraţiei într-un singur plan. Pentru a obţine orbita de precesie a arborelui, trebuie 
montate două traductoare la 090  (fig. 10.20) la aceeaşi rază. 

 
Fig. 10.20 [10.17] 

Traductoarele cu curenţi turbionari pot fi utilizate pentru măsurarea turaţiei 
sau obţinerea unui marcaj (reper) de fază, prin înregistrarea impulsurilor produse la 
trecerea prin dreptul acestuia a unei discontinuităţi (crestătură, canelură, gaură, 
ştift, canal de pană).  

Se utilizează un osciloscop cu două canale şi ecran cu afişare în coordonate 
X-Y şi controlul intensităţii luminoase a spotului prin intermediul unui semnal 
extern – axa Z. Instrumentul poate afişa forma de undă a tensiunii semnalului de la 
un traductor de vibraţii sau figura Lissajous produsă prin compunerea a două 



10. MǍSURAREA VIBRAŢIILOR MAŞINILOR   91

semnale pe două direcţii perpendiculare între ele. Semnalul de la traductorul pentru 
marcaj de fază conectat la axa Z poate fi utilizat să declanşeze baza de timp şi să 
producă un punct de referinţă faţă de care să se efectueze măsurarea defazajelor.  

Traductorul “orizontal” este conectat la intrarea cu polaritate pozitivă a 
amplificatorului de deflexie orizontală al osciloscopului (fig. 10.20). Traductorul 
“vertical” este conectat la borna amplificatorului de deflexie verticală. Semnalul 
traductorului pentru marcaj de fază este conectat la borna declanşatorului de 
baleiere al osciloscopului pentru sincronizarea acestuia şi la intrarea axei Z a 
tubului catodic. Această conexiune trebuie să fie de curent alternativ iar bara de 
conectare la masă trebuie îndepărtată. Dacă ecranul este cuplat în curent continuu 
în acest punct, trebuie legat un condensator în serie cu semnalul. Trebuie utilizate 
cabluri coaxiale ecranate şi trebuie utilizată o singură conectare la masă pentru tot 
echipamentul.  

Semnalul reper de fază este suprapus peste înregistrarea în timp şi peste 
orbită producând un marcaj de fază strălucitor/blanc (sau blanc/strălucitor). Un 
reper de fază de tip adâncitură (crestătură) va produce un impuls de tensiune cu 
valori întâi negative apoi pozitive. Pe măsură ce adâncitura pătrunde în zona de la 
capătul traductorului (distanţa liberă creşte) se produce o întărire a tensiunii 
negative (cu pantă negativă). Când peretele posterior al adânciturii trece prin faţa 
capătului traductorului (distanţa liberă descreşte) se produce o variaţie mai puţin 
negativă (cu pantă pozitivă) a tensiunii. Deoarece la trecerea părţilor anterioară şi 
posterioară ale adânciturii distanţa se modifică, forma de undă a variaţiei în timp şi 
traseul orbitei sunt întrerupte cu un blanc (stingere a spotului), urmat de un punct 
strălucitor [10.18].  

Dacă arborele se roteşte în sens orar, secvenţa stingere/strălucire de pe 
orbită trebuie să fie tot în sens orar dacă arborele are o precesie directă. Secvenţa 
inversă strălucire/stingere va indica o precesie inversă. Convenţia uzuală este să 
privim maşina condusă din exterior, spre capătul conducător.  

Echipamentele de măsurare cu traductoare de proximitate cu curenţi 
turbionari pot fi utilizate pentru monitorizarea dilatării diferenţiale rotor/stator şi a 
poziţiei rotorului faţă de lagărul axial.  

10.4.3  Captori de viteze 

Captorii de viteze lucrează fie pe principiul aparatului seismic, fie pe al 
celui cu punct fix, fiind dotaţi cu traductoare electrodinamice. Traductorul 
electrodinamic are o bobină care se mişcă în câmpul magnetic produs de un magnet 
permanent sau electromagnet fix. Există traductoare la care un miez magnetic se 
mişcă în interiorul unei bobine fixe. Principiul de lucru este acelaşi.  

Când magnetul se mişcă faţă de bobină, liniile câmpului creat de miezul 
magnetic intersectează înfăşurările bobinei. Tensiunea electromotoare indusă în 
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spire este proporţională cu viteza miezului. Captorul produce un semnal de ieşire a 
cărui tensiune este proporţională cu viteza vibraţiei. Traductorul este de tip 
generator, nu necesită condiţionarea semnalului şi are o impedanţă electrică de 
ieşire joasă, fiind puţin sensibil la interferenţe. Tensiunea de ieşire este relativ 
mare, astfel că de multe ori nu mai necesită un amplificator, semnalul fiind 
introdus direct în aparatele de vizualizare sau înregistrare.  

Un captor seismic de vibraţii constă dintr-o masă montată între două arcuri 
sub formă de membrană decupată, în aşa fel încât o parte a masei se află în 
întrefierul unui circuit magnetic. Captorul de viteze este un instrument seismic fixat 
pe o structură în vibraţie. La frecvenţe mai mari decât frecvenţa de rezonanţă a 
sistemului masă-arc al captorului, deplasarea relativă între masă şi carcasă sesizată 
de traductor este practic egală cu deplasarea absolută a structurii măsurate. Masa 
seismică şi carcasa captorilor vibrează defazate cu 0180 . Faţă de un sistem de 
referinţă fix (inerţial) masa rămâne aproape fixă (devine un punct fix) iar 
traductorul măsoară deplasarea relativă a carcasei faţă de masă. Amplitudinea 
tensiunii electromotoare induse în bobina traductorului este proporţională cu viteza 
mişcării relative, deci cu viteza vibraţiilor structurii măsurate.  

 
Fig. 10.21 [10.19] 

Bobina principală, cilindrul amortizor din cupru şi bobina adiţională 
pentru amortizare suplimentară sunt dispuse în întrefier. Cilindrul amortizor reduce 
influenţa frecvenţei proprii a traductorului asupra semnalului, aplatisând curba de 
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răspuns în frecvenţă. Bobina de amortizare suplimentară poate fi alimentată cu 
curent pentru a compensa eventuala micşorare a amortizării la temperaturi înalte şi 
săgeata statică a masei mobile când traductorul este utilizat în poziţie verticală.  

O bobină de corecţie, înfăşurată în jurul magnetului permanent, elimină 
influenţa amortizării curenţilor turbionari asupra fluxului magnetic. Deplasările 
prea mari ale masei seismice sunt împiedicate cu limitatoare de cursă.  

Captorul de viteze electrodinamic PR 9266 fabricat de Philips este 
prezentat în fig. 10.21 unde: 1 – magnet permanent, 2 – bobină de corecţie, 3 – 
bobina principală, 4 – bobina de amortizare adiţională, 5 – cilindrul amortizor, 6 şi 
7 – arcuri membrană, 8 – carcasa, 9 – cabluri de conexiune, 10 – cablu ecranat, 11 
şi 12 –limitatoare de cursă. Domeniul de frecvenţe este 10 la 1000 Hz, pentru 
amplitudini ale deplasării până la 1 mm şi acceleraţii până la 10 g. Frecvenţa 
proprie neamortizată este 12 Hz. Masa fără cabluri este aproximativ 0,5 kg. 
Sensibilitatea este smmmV30 vv  la 110 Hz. 

Un alt tip de traductor de viteze constă dintr-un accelerometru prevăzut cu 
un circuit de integrare înglobat. Acesta este denumit "velometru", fiind din toate 
punctele de vedere superior captorului de viteze seismic clasic.  

 
Fig. 10.22 

În pofida acestor avantaje, captorul de viteze are multe dezavantaje care-l 
fac depăşit moral pentru aplicaţii noi, deşi în prezent există încă mii de captori în 
uz. Este relativ greu şi complicat constructiv, deci relativ scump, şi are un răspuns 
în frecvenţă limitat, între aproximativ 10 Hz şi 1000 Hz. Arcurile membrană şi 
magnetul mobil formează un sistem rezonant cu frecvenţa proprie joasă, de ordinul 
câtorva Hz (fig. 10.22). Pentru a aplatisa vârful ascuţit din curba răspunsului în 
frecvenţă, această rezonanţă trebuie să fie puternic amortizată. Problema este că 
orice soluţie practică de amortizare este dependentă de temperatură. Aceasta face 
ca răspunsul în frecvenţă şi faza răspunsului să varieze cu temperatura.  
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10.4.4  Accelerometre piezoelectrice 

Datorită unor calităţi deosebite – greutate mică, robusteţe, domeniu larg de 
frecvenţe, rezistenţă bună la temperatură şi preţ moderat – accelerometrele 
piezoelectrice au căpătat cea mai largă utilizare la măsurarea vibraţiilor maşinilor. 
Ele au diferite construcţii, cu elemente piezoelectrice comprimate, forfecate sau 
îndoite. Cel cu discuri piezoelectrice comprimate (fig. 10.23) este utilizat aici la 
descrierea principiului de funcţionare. Acest accelerometru este un captor seismic 
în care discurile ceramice formează elementul elastic al sistemului masă-arc.  

 
Fig. 10.23 [10.20] 

Masa seismică este montată cu compresiune şi prestrângere, cu un prezon 
central şi un arc circular de pretensionare. Elementul piezoelectric este comprimat 
între masa seismică şi baza captorului. Când accelerometrul este supus la vibraţii, 
masa exercită o forţă variabilă asupra discurilor piezoelectrice. Sarcina electrică 
generată la suprafaţa acestora este proporţională cu forţa aplicată, care la rândul ei 
este proporţională cu acceleraţia masei. La frecvenţe mult inferioare frecvenţei de 
rezonanţă a ansamblului accelerometrului, acceleraţia masei seismice este egală cu 
acceleraţia întregului captor, deci a structurii pe care este montat.  

Accelerometrele au un domeniu dinamic foarte larg. Cele mai mari 
acceleraţii sunt limitate doar de distrugerea elementului piezoelectric, iar cele mai 
mici acceleraţii care pot fi sesizate sunt determinate numai de zgomotul electric 
(raportul semnal/zgomot trebuie să fie dB10≥ ). Raportul între acceleraţia maximă 

şi cea minimă este de ordinul 810 , deci de 160 dB. 

Domeniul de frecvenţe al accelerometrului este foarte larg, de la câţiva 
hertzi la câteva zeci de kilohertzi. Răspunsul la frecvenţe înalte este limitat de 
rezonanţa masei seismice cuplată cu elasticitatea elementului piezoelectric. Această 
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rezonanţă produce în curba de răspuns un vârf foarte ascuţit la frecvenţa proprie a 
captorului, deobicei la aproximativ 30 kHz pentru accelerometrele uzuale.  

O regulă de bază stabileşte că accelerometrul este utilizabil până la 
aproximativ 1/3 din frecvenţa proprie. Peste această frecvenţă răspunsul este 
amplificat de rezonanţă, dar poate fi utilizat dacă efectul este luat în consideraţie. 
Limita inferioară este determinată de lungimea cablurilor de conexiune şi de 
impedanţa de intrare a preamplificatorului. Curba răspunsului în frecvenţă al unui 
accelerometru este redată în fig. 10.24. 

 
Fig. 10.24 [10.20] 

Majoritatea accelerometrelor utilizate în prezent în aplicaţii industriale au 
un preamplificator integrat (ICP - integrated circuit preamplifier). Acesta este 
alimentat de un curent continuu de polarizare direct de la semnalul de ieşire, deci 
nu sunt necesare legături suplimentare. Rezultă că aparatul la care este conectat 
accelerometrul trebuie să aibă disponibilă această alimentare în curent continuu. 
Accelerometrul ICP are o scădere a răspunsului în frecvenţă la frecvenţe joase 
datorită amplificatorului, deobicei la 1 Hz , pentru majoritatea captorilor 
disponibili. Există însă accelerometre proiectate să răspundă până la 0,1 Hz 
utilizate pentru măsurări la frecvenţe foarte joase. 

Frecvenţa de rezonanţă a unui accelerometru este puternic dependentă de 
montaj. Cea mai bună metodă de montare este cu ştift filetat; orice altă metodă 
reduce domeniul de frecvenţe efectiv al captorului.  

La montarea unui accelerometru, este important ca traseul de transmitere a 
vibraţiilor de la sursă la accelerometru să fie cât mai scurt posibil, în special la 
măsurarea vibraţiilor rulmenţilor. Dacă accelerometrul este montat pe o suprafaţă 
tensionată (îndoită) semnalul de ieşire este modificat. Pentru a minimiza acest efect 
se utilizează accelerometre cu baza groasă. Accelerometrele cu elemente 
piezoelectrice solicitate la forfecare sunt mai puţin sensibile deoarece aceste 
elemente sunt montate vertical pe un corp central şi nu orizontal pe baza captorului.  
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10.4.5  Comparaţie a traductoarelor şi captorilor de vibraţii 

În Tabelul 10.1 ( [10.21] şi Anexa A din [10.6] ) se prezintă tipurile de 
traductoare şi captori de vibraţii recomandate pentru diferite maşini, precum şi 
locul şi direcţia de amplasare a acestora.  

Tabelul 10.1 

Tipul 
maşinii 

Parametrii 
măsuraţi Tipul traductorului Locul 

măsurării Direcţia 

Traductor  
fără contact Turbine cu 

abur mari, 
pe lagăre cu 

film fluid 

Deplasarea 
relativă  

sau 
deplasarea 
absolută  

Combinaţie de  
traductor fără contact  
şi captor seismic  

 

Arbore,  
în fiecare 

lagăr 

Radială 
045±   

sau  
X şi Y 

Viteza sau 
acceleraţia 

Captor de viteze sau 
accelerometru 

Corpul 
lagărelor 

Radială  
X şi Y 

Deplasarea 
axială a 

arborelui 

Traductor fără contact 
sau  

senzor axial 

Gulerul 
lagărului 

axial 

 
Axială Z 

 
 
 

Turbo- 
generatoare 
energetice 

Referinţă de 
fază şi 
turaţia 

Traductor cu curenţi 
turbionari/inductiv/optic 

 
Arbore 

 
Radială 

 
Deplasarea 

relativă 

 
Traductor 

fără contact 

Arbore,  
în fiecare 

lagăr 

Radială 
045±  sau  

X şi Y 

Turbine cu 
abur 

industriale 
medii şi 
mici, pe 
lagăre cu 
film fluid 

 
Viteza sau 
acceleraţia 

 
Captor de viteze sau 

accelerometru 

Corpul 
lagărelor şi 

carcasa 
turbinei 

 
Radială  
X şi Y 

Deplasarea 
axială a 

arborelui 

Traductor fără contact 
sau  

senzor axial 

Gulerul 
lagărului 

axial 

 
Axială Z 

 
 

Transmisii 
mecanice 

 Referinţă de 
fază şi 
turaţia 

Traductor cu curenţi 
turbionari/inductiv/optic 

 
Arbore 

 
Radială 

 

O sinteză a caracteristicilor diferitelor tipuri de traductoare şi captori de 
vibraţii se face în următoarea comparaţie reprodusă din [10.8]. 
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Traductoare de proximitate 
Avantaje: a) măsoară direct mişcarea arborelui (originea majorităţii 

vibraţiilor maşinilor cu rotor); b) măsoară deplasarea (mărimea cea mai adecvată 
pentru măsurări pe lagăre cu film fluid); c) măsurarea se face fără contact (nu 
influenţează prin contact mişcarea vibratorie măsurată); d) nu au componente în 
mişcare; e) un traductor măsoară simultan mişcarea şi poziţia (medie) a arborelui; 
f) sistemul este modular, partea cea mai ieftină, traductorul, fiind înlocuit doar 
ocazional (la deteriorare prin utilizare greşită); g) un traductor suplimentar poate fi 
folosit ca referinţă de fază sau pentru măsurarea turaţiei; h) au răspuns în frecvenţă 
foarte bun; i) au dimensiuni reduse; j) pot lucra în medii ambiante diferite; k) sunt 
uşor de etalonat; l) dau informaţii corecte asupra amplitudinii şi fazei mişcării la 
frecvenţe joase; şi m) au semnal puternic şi impedanţă joasă de ieşire.  

Dezavantaje: a) necesită inspectarea suprafeţei arborelui, fiind sensibile la 
rugozităţi; b) sunt sensibile la variaţia proprietăţilor materialului arborelui; c) 
necesită alimentare de la o sursă externă; şi d) sunt uneori dificil de instalat. 

Captori de viteze 
Avantaje: a) sunt uşor de instalat datorită montării în exteriorul maşinii; b) 

au semnal puternic în banda frecvenţelor medii; c) unii sunt adecvaţi pentru 
măsurări la temperaturi înalte; şi d) au traductoare generatoare. 

Dezavantaje: a) au gabarit şi greutate relativ mare; b) defectarea unui 
traductor necesită înlocuirea întregului captor; c) sunt sensibili la frecvenţa 
semnalului (tind să accentueze componentele cu frecvenţe înalte); d) au răspuns în 
frecvenţă relativ îngust, cu erori de amplitudine şi fază la frecvenţele joase; e) au 
părţi în mişcare, deci se pot uza la utilizare îndelungată în condiţii normale de 
lucru; f) sunt dificil de etalonat; g) măsoară numai deplasarea datorită mişcării (nu 
şi poziţia statică), şi h) pot răspunde la mişcări perpendiculare pe direcţia de 
sensibilitate maximă. 

Accelerometre 
Avantaje: a) amplasare facilă datorită montării la exteriorul maşinii; b) 

răspuns în frecvenţă bun (în special la frecvenţe înalte), deşi acesta poate fi un 
dezavantaj prin amplificarea nivelului zgomotului de la diverse surse externe; c) au 
gabarit şi greutate reduse; d) unele sunt adecvate pentru măsurări la temperaturi 
relativ înalte; şi e) produc un semnal puternic în domeniul frecvenţelor înalte.  

Dezavantaje: a) sunt foarte sensibile la semnale cu frecvenţă înaltă (deşi 
acesta poate fi un avantaj în măsurările la frecvenţe foarte înalte); b) sunt dificil de 
amplasat pe carcasa maşinii pentru o măsurare corectă; c) sunt foarte sensibile la 
metoda de montare; d) semnalul de ieşire trebuie amplificat; e) sunt foarte sensibile 
la vibraţii parazite (producând alterarea datelor achiziţionate şi îngreunând 
amplasarea exactă); f) necesită adaptarea de impedanţă (sau amplificator de 
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sarcină); şi g) în cazul utilizării la monitorizarea vibraţiilor necesită filtrarea 
semnalului.  

10.4.6  Amplasarea traductoarelor şi captorilor de vibraţii 

În fig. 10.25 se arată schema unui sistem de protecţie a maşinilor utilizat în 
combinate petrochimice şi rafinării, staţii de pompare etc. Sistemul realizează 
monitorizarea vibraţiilor transversale, poziţiei axiale şi turaţiei arborilor, a 
vibraţiilor radiale şi axiale ale carcaselor maşinilor şi eventual ale conductelor şi 
fundaţiei.  

 
Fig. 10.25 [10.15] 

Sistemul de supraveghere permanentă monitorizează: a) turaţia, b) 
vibraţiile arborelui în două planuri radiale în fiecare lagăr şi pe fiecare arbore al 
unei transmisii cu roţi dinţate, precum şi vibraţiile radiale ale carcasei acestor 
transmisii, şi c) poziţia axială a arborelui (cu unul sau două traductoare) la toate 
rotoarele (pentru protecţie împotriva deplasării axiale excesive).  

În plus, cu ajutorul traductoarelor montate permanent se pot face măsurări 
periodice pentru a determina: a) orbitele de precesie ale arborelui, b) orbitele 
punctelor carcasei transmisiei cu roţi dinţate, c) defazajele arborilor turbinei, 
transmisiei şi compresorului, d) vibraţiile axiale, şi e) excentricitatea, sau poziţia 
medie a arborilor. Utilizând un captor de viteze montat pe rând în diferite puncte, 
pot fi monitorizate periodic vibraţiile carcaselor, fundaţiei şi conductelor.  
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Fig. 10.26 [10.19] 

În fig. 10.26 se prezintă schema unui sistem complex de monitorizare a 
unui compresor antrenat de o turbină.  

Fig. 10.27 [10.19] 

În fig. 10.27 se arată sistemul de monitorizare a unui turbogenerator.  
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Fig. 10.28 [10.2] 

În figurile 10.28 se arată amplasarea captorilor seismici utilizaţi pentru 
măsurări periodice pe un ventilator antrenat de un motor electric utilizând: a) un 
cuplaj elastic şi un arbore la nivelul motorului (fig. 10.28, a), şi b) un arbore 
antrenat prin curea, poziţionat mai sus decât motorul (fig. 10.28, b). 

10.4.7  Aparate pentru măsurarea vibraţiilor 

Semnalele de la traductoare sunt procesate de o mare varietate de aparate 
electronice. Aparatele de condiţionare a semnalelor includ filtre, integratoare 
analogice şi amplificatoare. Înregistratoarele numerice, cele cu bandă magnetică şi 
calculatoarele numerice sunt utilizate pentru înregistrarea datelor, în special a 
fenomenelor tranzitorii. Aparatele pentru colectarea datelor sunt utilizate pentru 
memorarea valorilor de vârf şi a valorilor eficace, care pot fi transferate unui 
calculator numeric pentru a stabili tendinţe de variaţie şi a calcula indici de 
performanţă.  

Procesarea datelor se face cu analizoare acordabile sau cu baleiaj de 
frecvenţă, filtre urmăritoare şi analizoare spectrale FFT. Analizoarele FFT 
achiziţionează un bloc de date, într-un domeniu de frecvenţe stabilit şi o anumită 
durată de timp, fac conversia analog-numerică şi apoi analiza în frecvenţă utilizând 
algoritmul FFT. Ele conţin circuite tampon care pot stoca mari cantităţi de date şi 
pot produce spectre în cascadă, adică diagrame ale amplitudinii în funcţie de 
frecvenţă la diferite momente de timp sau diferite turaţii. Aceste analizoare pot face 
integrări, analiza valorii eficace în benzi de frecvenţă şi pot calcula densitatea 
spectrală de putere. Valorile eficace din benzile de frecvenţă pot fi reprezentate 
grafic în coordonate liniare sau logaritmice.  

Aparatele pentru vizualizarea datelor includ monitoare, osciloscoape, 
înregistratoare cu peniţă, plotere analogice sau numerice. Instrumentele mai simple 
afişează valoarea eficace, valoarea de vârf sau valoarea medie a vibraţiilor 
măsurate.  
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În afara traductoarelor menţionate se mai utilizează captori optici (sau 
magnetici) la măsurarea vibraţiilor torsionale şi traductoare de turaţie sau fazmetre 
la măsurări pe arbori în rotaţie. Traductorul fotoelectric trimite un impuls de 
tensiune spre un osciloscop sau un analizor când primeşte impulsuri luminoase de 
la o bandă reflectoare (sau alte marcaje) lipită pe arbore.  

10.5  Prezentarea rezultatelor măsurărilor de vibraţii 

Rezultatele măsurărilor de vibraţii sunt prelucrate şi prezentate în diagrame 
şi grafice uşor interpretabile pentru a facilita identificarea defectelor [10.22]. 

10.5.1  Vibraţii în regim permanent 

Datele măsurărilor de vibraţii efectuate în timpul funcţionării de durată 
(regim staţionar) pot fi prezentate în diferite formate utile.  

10.5.1.1  Vibrograme şi orbite de precesie  

Înregistrările în funcţie de timp şi orbitele sunt utile pentru studiul 
amplitudinii, frecvenţei, unghiului de fază şi formei de undă a vibraţiilor globale şi 
a componentelor de frecvenţă filtrate (fig. 10.29).  

 
Fig. 10.29 [10.22] 

Interpretarea acestora permite detectarea caracterului precesiei (directă sau 
inversă), depistarea preîncărcărilor pe lagăre (turtirea orbitelor), existenţa 
componentelor subarmonice sau supraarmonice. 

Orbitele cele mai simple sunt elipse. Prin compunerea a două mişcări 
armonice perpendiculare între ele, cu două frecvenţe diferite, se obţin figurile 
Lissajous.  

În fig. 10.30 se arată orbita rezultată prin compunerea a două componente 
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  tAx ωcos= , ( )0452cos
4
3

−= tAy ω . 

Punctele care marchează diferite momente în timp sunt notate 1, 2, 3, 
…etc., ceea ce facilitează determinarea sensului mişcării pe orbită.  

 
Fig. 10.30 [10.23] 

În timp ce, în general, figurile Lissajous rezultă prin compunerea 
mişcărilor armonice cu frecvenţe diferite, orbitele de precesie ale rotoarelor rezultă 
din două componente perpendiculare între ele care sunt mişcări periodice (sume de 
mişcări armonice) formate din componente cu aceleaşi frecvenţe. Astfel, dacă “x” 
conţine componentele 1X şi 2X, atunci cel mai probabil că “y” va avea 
componentele 1X şi 2X, dar cu amplitudini şi faze diferite. 

 
Fig. 10.31 [10.24] 



10. MǍSURAREA VIBRAŢIILOR MAŞINILOR   103

Anumite defecte ale maşinilor generează vibraţii periodice cu componente 
sub- sau supraarmonice.  

Dacă vibraţia unui rotor are o componentă subarmonică de ordinul 1/N, 
vectorul complex al razei de precesie (pentru unghiuri de fază nule) are forma  

  ( ) tN
N

t eReRz ΩΩ i
1

i
1

±+= ,   (10.4) 

unde 1R  este amplitudinea componentei sincrone (datorită dezechilibrului) şi NR1  
este amplitudinea componentei subsincrone. Semnul “plus” este pentru precesie 
directă iar semnul “minus” este pentru precesie inversă.  

Pentru 2=N  şi 2211 =RR  (componenta sincronă dominantă), orbita este 
prezentată în fig. 10.31, a în cazul unei componente subarmonice directe, şi în fig. 
10.31, b pentru o componentă subarmonică inversă. Când cele două componente au 
unghiuri de fază diferite, orbitele sunt nesimetrice. 

 
Fig. 10.32 [10.24] 

Pentru 2=N  şi 21211 =RR  (componenta subsincronă dominantă) 
orbitele sunt arătate în fig. 10.32. 

Concluzii similare rezultă din analiza vibraţiilor periodice cu componente 
supraarmonice, înlocuind N prin 1/N în relaţia (10.4).  

În general, orbitele au bucle exterioare când componenta 2X este produsă 
în principal de dezaxarea arborilor (incluzând roţile dinţate şi roţile de curea), de 
descentrarea cuplajelor (fig. 10.33) şi de preîncărcarea radială corespunzătoare. 
Orbitele cu bucle interioare sunt produse în principal de asimetria circulară a 
arborilor (ca cea produsă de o fisură) combinată cu preîncărcarea radială (produsă 
de dezaxare, greutatea proprie sau curgerea fluidului). În fig.11.9 (Cap. 11) se arată 
efectul preîncărcării radiale asupra formei orbitelor de precesie. Când forţa radială 
creşte, orbita iniţial eliptică capătă o formă de “banană” şi apoi de “cifra opt”.  
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10.5.1.2  Spectre de frecvenţă unilaterale  

Orbita nefiltrată şi vibrogramele semnalelor de vibraţii ale maşinilor au în 
general forme complexe. Orbita diferă mult de o elipsă iar vibrogramele sunt 
combinaţii de mai multe componente armonice (fig. 10.33, a). Spectrul unilateral 
trasat pentru frecvenţe pozitive (fig. 10.33, b) este corespondentul în domeniul 
frecvenţelor al înregistrării în timp pentru traductorul Y. Spectrul de frecvenţe 
facilitează identificarea frecvenţei şi amplitudinii componentelor individuale.  

 
a b 

Fig. 10.33 [10.25] 

Majoritatea analizoarelor de frecvenţă afişează doar jumătatea pozitivă a 
spectrului. Spectrul unui semnal înregistrat pe o maşină este simetric faţă de 
componenta continuă, deci informaţia privind frecvenţele negative este în plus.  

Când se face o măsurare pe o singură direcţie, spectrul pozitiv este util, de 
exemplu, pentru urmărirea modificărilor care apar în conţinutul spectral într-o 
anumită perioadă de timp, cu condiţia să se dispună de înregistrări în timp prin care 
să se verifice calitatea semnalului de vibraţii. Spectrele pozitive dezvăluie apariţia 
unor noi componente de frecvenţă şi variaţia amplitudinii datelor anterioare la o 
anumită frecvenţă. Informaţia privind faza se pierde.  

Spectrul de frecvenţe unilateral a fost utilizat intensiv ca o “semnătură 
(amprentă) a maşinii” pentru caracterizarea stării de funcţionare a acesteia, 
corelând frecvenţa şi mărimea vârfurilor cu defectele specifice ale maşinii.  

10.5.1.3  Spectre de frecvenţă bilaterale  

În general, în analiza spectrală, spectrul bilateral arată atât componentele 
pozitive cât şi cele cu frecvenţe negative ale unui semnal. În diagnosticarea 
maşinilor, spectrele bilaterale utilizează date de la două traductoare dispuse la 090 , 
convertite în informaţii asupra amplitudinii, frecvenţei şi fazei componentelor 
direcţionale (directă şi inversă) ale răspunsului. Componentele directe sunt 
reprezentate în jumătatea pozitivă a spectrului bilateral, iar componentele inverse 
sunt reprezentate în jumătatea negativă. Mărimea relativă a componentelor directă 
şi inversă cu aceeaşi frecvenţă defineşte sensul precesiei.  
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Fig. 10.34 [10.25] 

În fig. 10.34 se arată spectrul bilateral pentru exemplul considerat în 
secţiunea anterioară. Deşi s-ar părea că partea dreaptă a spectrului bilateral trebuie 
să fie la fel ca spectrul pozitiv al semnalului de la un singur traductor, acest lucru 
nu este adevărat. În partea pozitivă a spectrului bilateral se reprezintă doar 
componentele directe.  

 
a b 

Fig. 10.35 [10.26] 

 
a b 

Fig. 10.36 [10.26] 
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a b 
Fig. 10.37 [10.26] 

Într-un spectru bilateral, o orbită circulară de precesie directă este 
reprezentată de o componentă spectrală prezentă doar în jumătatea din dreapta. O 
orbită circulară de precesie inversă are o componentă doar în jumătatea din stânga.  

Când componentele din partea dreaptă şi partea stângă sunt egale sau cu 
amplitudini diferite, la frecvenţa respectivă orbita este eliptică. Componenta cu 
amplitudine mai mare determină sensul mişcării în lungul orbitei. Când 
componenta directă este mai mare (fig. 10.35) precesia este directă. Când 
componenta inversă este mai mare (fig. 10.36) precesia este inversă. Când 
amplitudinile sunt egale (fig. 10.37) orbita degenerează într-o linie dreaptă.  

   
a       b      c 

Fig. 10.38 [10.26] 

Utilizarea unui spectru bilateral este relevantă atunci când două defecţiuni 
diferite ale maşinii produc acelaşi spectru unilateral (fig. 10.38, a). Spectrul 
bilateral pentru oil whirl şi oil whip este arătat în fig. 10.38, b, iar cel pentru contact 
cu frecare rotor/stator este arătat în fig. 10.38, c. În ambele cazuri apare o 
componentă subarmonică (1/2)X, dar la oil whirl/whip este de precesie directă, în 
timp ce la contactul cu frecare este de precesie inversă.  

10.5.1.4  Diagrame ale formelor de precesie 

Diagramele formei de precesie a rotoarelor (fig. 10.39) prezintă orbitele de 
precesie în anumite secţiuni în lungul rotorului şi forma modală sau deformata 
dinamică la un anumit moment (eventual cea statică). Ele dau informaţii asupra 
poziţiei punctelor nodale în lungul rotorului şi a jocurilor dintre rotor şi stator.  
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Fig. 10.39 [10.5] 

10.5.1.5  Diagrame ale evoluţiei în timp 

La monitorizarea maşinilor se utilizează grafice ale tendinţelor de variaţie 
în timp a amplitudinii vibraţiilor, determinate de variaţia parametrilor de lucru ai 
maşinii, concomitent cu variaţia temperaturii (fig. 10.40). Se urmăreşte evoluţia 
atât a nivelului global al vibraţiilor cât şi a altor parametri monitorizaţi, utili în 
diagnosticarea stării de funcţionare a maşinii.  

 
Fig. 10.40 [10.27] 
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10.5.2  Vibraţii în regim tranzitoriu 

Datele măsurărilor de vibraţii efectuate la pornirea sau oprirea maşinii (în 
regim tranzitoriu) se pot prezenta sub diferite forme.  

10.5.2.1  Diagrame Bodé şi diagrame polare 

Diagramele Bodé (fig. 10.41) şi diagramele polare (fig. 10.42) indică 
turaţiile critice, deformata dinamică şi formele modale ale rotorului, precum şi 
factorul de amplificare la frecvenţa de sincronism. Diagramele polare ale 
componentei sincrone 1X (filtrată) sunt utile la echilibrarea în instalaţie în mai 
multe plane şi la diagnosticarea arborilor fisuraţi.  

 
Fig. 10.41 [10.27] 

 
Fig. 10.42 [10.27] 
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10.5.2.2  Spectre pozitive în cascadă 

Spectrele pozitive în cascadă prezintă variaţia cu turaţia a componentelor 
spectrale (sincrone, sub- şi suprasincrone). Aceasta permite detectarea unor 
instabilităţi (precesia de semifrecvenţă şi precesia rezonantă), a contactului rotor-
stator şi a arborilor fisuraţi. Spectrul din fig. 10.43 este pentru un arbore fisurat.  

 
Fig. 10.43 [10.27] 

10.5.2.3  Spectre bilaterale în cascadă 

Spectrele bilaterale în cascadă prezintă variaţia cu turaţia a componentelor 
direcţionale (directă şi inversă) ale razei instantanee de precesie.  

 

Fig. 10.44 [10.28] 
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În fig. 10.44 se prezintă spectrul bilateral normalizat pentru un rotor în 
lagăre cu film fluid. Vârfurile de rezonanţă apar pe liniile Ω1±  (notate X1± ) la 
turaţia critică. Componenta inversă este produsă de anizotropia lagărelor. La 
rotoare care au lagăre cu rulmenţi această componentă lipseşte. La turaţii înalte, 
deasupra turaţiei de apariţie a instabilităţii limΩ , răspunsul la dezechilibru este 
dominat de componenta a cărei frecvenţă este egală cu frecvenţa proprie a 
vibraţiilor laterale ale sistemului rotor-lagăre.  

 

             Fig. 10.45 [10.29] 

Figura 10.45 este un spectru bilateral în cascadă al unui arbore cu 
preîncărcare radială. Acesta prezintă caracteristicile cunoscute: precesia directă, 
componente cu amplitudini diferite ale precesiei directe şi inverse care produc 
orbite eliptice şi componenta 1X dominantă pe toată durata pornirii maşinii.  

Alte fenomene, ca frecări de contact produse de preîncărcare, arbori fisuraţi 
sau instabilităţi produse de fluid pot fi analizate convenabil utilizând acest tip de 
diagrame (v. Cap. 11). 

10.5.2.4  Diagrame ale poziţiei centrului fusului 

Diagramele poziţiei medii în lagăr a centrului fusului (fig. 10.46) permit 
urmărirea deplasării centrului fusului faţă de centrul geometric al lagărului şi 
calculul unghiului de atitudine al fusului în lagăr (util în aprecierea tendinţei spre 
mişcări instabile). Ele dau informaţii asupra uzurii lagărelor şi modificărilor în 
alinierea liniei de arbori, indicând preîncărcarea rotorului datorită dezaxării sau 
efectelor termice. Aceste diagrame avertizează asupra funcţionării unui fus aproape 
de sau deasupra centrului lagărului, o cauză uzuală de instabilitate.  
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Fig. 10.46 [10.27] 

10.5.2.5  Diagrame de variaţie în timp  

Graficul variaţiei în timp a amplitudinii nivelului global al vibraţiilor (fig. 
10.47) permite evitarea îndoirii termice a arborelui la funcţionarea cu viror sau la 
demaraj (datorită încălzirii neuniforme), depistarea unor regimuri de vibraţii 
puternice produse de variaţii temporare rapide ale temperaturii aburului (datorită 
unei defecţiuni a cazanului) sau de admisia parţială care afectează poziţia medie în 
lagăr a fusului, deci stabilitatea mişcării de precesie.  

 
Fig. 10.47 [10.30] 

10.5.2.6  Diagramele regiunilor de funcţionare acceptate 

Diagramele regiunilor de funcţionare acceptate (fig. 10.48) sunt diagrame 
polare care indică poziţia vârfului vectorului (amplitudine şi fază) componentei 
filtrate 1X (sau 2X) faţă de regiunea de funcţionare acceptată. Această regiune, 
definită de utilizator, marchează domeniul de funcţionare normală. Deplasarea 
vârfului vectorului 1X în afara regiunii acceptate corespunzătoare poate constitui o 
avertizare vitală asupra fisurării unui arbore sau a altor defecţiuni ale rotorului.  
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Fig. 10.48 [10.31] 

Alte diagrame utile prezintă: a) tensiunea continuă transmisă de o sondă de 
proximitate, b) poziţia axială a rotorului, c) variaţia în timp a turaţiei şi d) orbite 
multiple [10.32, 10.33]. 
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11. 
MONITORIZAREA ŞI VIBRODIAGNOZA 

MAŞINILOR 

În acest capitol se prezintă metode de diagnosticare pentru determinarea 
performanţelor şi predicţia defecţiunilor maşinilor. Metodele se bazează pe 
monitorizarea stării de funcţionare a maşinii prin măsurarea şi analiza vibraţiilor.  

11.1  Deteriorarea maşinii 

În fig. 11.1 se arată curba de tip “cadă” care arată evoluţia în timp a 
deteriorării unei maşini.  

Fig. 11.1 [11.1] 

Se pot distinge trei perioade: 1) punerea în funcţiune, 2) funcţionarea 
normală, şi 3) dezvoltarea defecţiunii [11.2].  
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Prima parte a duratei de viaţă a unei maşini este caracterizată printr-o 
incidenţă mai mare a defecţiunilor. Aceste defecţiuni “de rodaj” se datoresc erorilor 
de proiectare, defectelor de fabricaţie, greşelilor de asamblare, problemelor de 
instalare şi erorilor de dare în exploatare. Pe măsură ce cauzele acestor defecţiuni 
sunt detectate şi corectate, frecvenţa apariţiei defecţiunilor scade.  

Maşinile parcurg apoi o perioadă relativ lungă de funcţionare, în timpul 
căreia frecvenţa apariţiei defecţiunilor este relativ scăzută. Aceasta este perioada 
“uzării normale” şi de obicei durează aproape toată viaţa maşinii.  

Pe măsură ce maşina se apropie de sfârşitul duratei de viaţă proiectate, 
frecvenţa apariţiei defecţiunilor creşte din nou. Aceasta se datoreşte oboselii 
metalelor, uzării părţilor în mişcare, coroziunii şi îmbătrânirii. Panta porţiunii 
respective a curbei de deteriorare depinde de maşină.  

11.2  Monitorizarea stării de funcţionare a maşinii 

Obiectivele monitorizării stării maşinilor înclud: a) inspecţia maşinilor, în 
special a celor de mare capacitate şi funcţionare cu risc, b) optimizarea 
disponibilităţii maşinilor prin evitarea întreruperilor neprevăzute, în special a 
maşinilor critice din instalaţii cu proces tehnologic continuu, şi c) implementarea 
mentenanţei bazate pe starea maşinii, în cadrul căreia operaţiile sunt planificate în 
funcţie de diferite constrângeri (costuri, producţie, starea de defectare, etc.).  

11.2.1  Consideraţii generale  

Scopul final al monitorizării stării maşinilor este obţinerea de informaţii 
despre starea echipamentului, utile pentru personalul care are nevoie de ele la 
timpul potrivit. Personalul include operatori, ingineri şi tehnicieni de întreţinere, 
manageri, agenţi de vânzare şi furnizori. Aceste grupuri au nevoie de informaţii 
diferite la momente de timp diferite. Sarcina persoanei sau grupului responsabil cu 
monitorizarea stării maşinii este să asigure colectarea datelor utile, transformarea 
acestora în informaţie într-un format cerut de alţii şi util acestora, şi transmiterea 
acestei informaţii la timpul potrivit celor care au nevoie de ea. Referiri utile asupra 
acestui subiect se găsesc în monografiile [11.2] - [11.16].  

Accentul acestui capitol este asupra datelor obţinute prin măsurări de 
vibraţii, dar există diferite alte metode utile pentru aprecierea stării maşinii. 
Acestea includ analiza lubrifiantului, monitorizarea şi analiza particulelor rezultate 
prin uzare, termografia, măsurarea zgomotului, temperaturii, forţelor şi 
performanţelor maşinii, controlul nedistructiv cu ultrasunete, inspecţiile vizuale.  
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11.2.2  Strategii de mentenanţă 

Strategiile de mentenanţă pot fi împărţite în trei metode principale: a) 
funcţionarea până la întreruperea capacităţii de funcţionare, b) mentenanţa 
preventivă, şi c) mentenanţa predictivă. Situaţii specifice ivite în fiecare instalaţie 
impun aplicarea unei strategii diferite. Prin urmare, nici o strategie nu trebuie 
considerată ca fiind totdeauna superioară sau inferioară celeilalte.  

11.2.2.1  Mentenanţa cu funcţionare până la defectare 

Mentenanţa cu funcţionare până la întreruperea capacităţii de funcţionare 
este o strategie în cadrul căreia reparaţiile sau înlocuirea pieselor defecte se fac 
abia când maşina s-a defectat. În general, metoda este adecvată în următoarele 
situaţii: a) există o maşină de rezervă, b) sunt disponibile piese de schimb ieftine, c) 
procesul de fabricaţie poate fi întrerupt sau piesa există în stocul de rezervă, d) nici 
una din defecţiunile cunoscute nu periclitează integritatea maşinii, e) timpul mediu 
până la defectare (TMPD) sau timpul mediu între două defectări succesive (TMÎD) 
sunt relativ lungi, f) costul unei defecţiuni secundare este scăzut, şi g) este posibilă 
repararea sau înlocuirea rapidă a piesei defecte [11.17]. 

 
Fig. 11.2 [11.17] 

În fig. 11.2 se arată relaţia între timpul de funcţionare efectivă, încărcarea 
maşinii şi capacitatea (reziduală) estimată a acesteia. Defecţiunile apar atunci când 
curba capacităţii estimate intersectează (sau trece sub) curba încărcării. În aceste 
momente trebuie efectuate reparaţiile. Dacă situaţia existentă se încadrează în cele 
şapte reguli menţionate mai sus, toate costurile legate de reparaţii şi întreruperea 
funcţionării vor fi minimizate prin această strategie de mentenanţă.  

11.2.2.2  Mentenanţa preventivă 

Când activităţile de mentenanţă se fac la intervale regulate de timp (sau 
cicluri de producţie) planificate pentru a menţine o diferenţă semnificativă între 
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capacitatea maşinii şi încărcarea reală, mentenanţa se numeşte preventivă (sau 
planificată).  

Mentenanţa preventivă are eficienţă maximă în următoarele situaţii: a) se 
dispune de date statistice asupra ratei de defectare a maşinii, b) distribuţia 
defectărilor este îngustă, astfel încât TMÎD este predictibil cu acurateţe, c) 
mentenanţa aduce condiţia maşinii aproape de integritatea completă, d) există un 
singur mod dominant de defectare cunoscut, e) costul reparaţiei capitale şi al 
întreruperilor regulate este mic, f) întreruperea neprevăzută a producţiei este 
costisitoare, g) se dispune de piese de schimb ieftine, şi h) defecţiunea poate 
produce deteriorări secundare costisitoare [11.17]. 

 
Fig. 11.3 [11.17] 

În fig. 11.3 se prezintă relaţia între timpul de funcţionare efectivă, 
încărcarea maşinii şi capacitatea de funcţionare estimată, în cazul mentenanţei 
preventive. Activităţile de mentenanţă sunt programate la intervale regulate pentru 
a restabili capacitatea maşinii înaintea apariţiei unei defecţiuni. În acest mod, există 
totdeauna o marjă între capacitatea estimată şi încărcarea maşinii. Dacă această 
rezervă este menţinută, teoretic nu mai există posibilitatea unei defectări 
neprevăzute, ceea ce reprezintă scopul final al mentenanţei preventive.  

11.2.2.3  Mentenanţa predictivă 

Mentenanţa predictivă (bazată pe starea maşinii) presupune existenţa 
unor mijloace de evaluare continuă a stării reale a maşinii, pentru planificarea 
optimă a mentenanţei, în scopul realizării unei producţii maxime şi a evitării unor 
defecţiuni catastrofale neprevăzute.  

Mentenanţa bazată pe starea de funcţionare a maşinii trebuie aplicată 
atunci când: a) maşina este costisitoare sau critică, b) este necesară o rezervă mare 
de timp pentru înlocuirea pieselor defecte (nu există piese de schimb disponibile), 
c) procesul de fabricaţie este continuu (nu poate fi întrerupt), d) revizia 
echipamentului este costisitoare şi necesită personal de întreţinere înalt calificat, e) 
defecţiunile pot fi periculoase, f) defecţiunile secundare pot fi costisitoare, şi g) 
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defecţiunile nu sunt relevate de degenerarea răspunsului la funcţionare normală 
[11.17]. 

Figura 11.4 ilustrează relaţia între timpul de funcţionare efectivă, 
încărcarea maşinii şi capacitatea de funcţionare estimată în cazul mentenanţei 
predictive. Se observă că marja între încărcare şi capacitatea estimată este destul de 
mică, însă cele două curbe nu se ating niciodată. Aceasta duce la o perioadă de 
timp mai lungă între activităţile de întreţinere decât în cazul mentenanţei 
preventive. Activităţile de mentenanţă sunt planificate puţin timp înaintea apariţei 
probabile a unei defectări. Aceasta necesită stabilirea unui set de măsuri precise 
care pot fi utilizate pentru aprecierea integrităţii maşinii.  

 
Fig. 11.4 [11.17] 

Sunt cazuri când o anumită maşină impune utilizarea unor strategii de 
mentenanţă diferite pe durata funcţionării. Astfel, dacă se urmăresc doar 
defecţiunile neprevăzute, în primele stadii ale vieţii maşinii se stabileşte doar 
timpul maxim între revizii generale (sau reparaţii capitale) iar pe măsura 
îmbătrânirii maşinii se măreşte frecvenţa acţiunilor de monitorizare.  

11.2.3  Factorii care influenţează strategiile de mentenanţă  

Deşi există câteva recomandări generale pentru alegerea celei mai 
potrivite strategii de mentenanţă, fiecare caz trebuie tratat separat. Consideraţiile 
principale trebuie definite totdeauna în termeni economici. Uneori, o politică 
specifică unei companii, de exemplu siguranţa în exploatare, poate prevala în faţa 
tuturor celorlalte consideraţii.  

La stabilirea celei mai bune strategii de mentenanţă pentru o anumită 
maşină, trebuie luaţi în consideraţie următorii 11 factori: a) clasificarea 
(dimensiunile, tipul) maşinii, b) importanţa maşinii în cadrul instalaţiei, c) costul 
înlocuirii întregii maşini, d) timpul necesar până la scadenţa înlocuirii întregii 
maşini, e) recomandările fabricantului, f) istoria defecţiunilor, TMPD, TMÎD, 
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modurile de defectare, g) existenţa unei maşini de rezervă, h) siguranţa 
(personalului, instalaţiei, comunităţii, mediului ambiant), i) costul şi 
disponibilitatea pieselor de schimb, j) costurile de personal, administrative şi ale 
echipamentului de monitorizare, şi k) costurile aplicării unui program de 
monitorizare [11.17]. 

11.3  Procesul de diagnosticare  

Principalele etape ale unui proces de diagnosticare utilizat la 
monitorizarea stării maşinilor sunt prezentate în fig. 11.5. 

 
Fig. 11.5 [11.2] 

1. Măsurarea şi validarea datelor 
Informaţiile sunt obţinute de la senzori şi sisteme de măsurare, care 

trebuie să fie de încredere. Măsurători “proaste” conduc la o diagnosticare greşită, 
astfel că s-au dezvoltat diverse metode pentru detectarea măsurătorilor incorecte.  

2. Caracterizarea stării de funcţionare 
În această etapă se defineşte o “semnătură (amprentă) de referinţă” 

capabilă să caracterizeze starea maşinii (cu sau fără defecte) şi care poate fi 
corelată cu diferite tipuri de defecţiuni. Acesta este un pas preliminar important în 
procesul de diagnosticare în care, în funcţie de caracteristicile maşinii, tipul 
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măsurărilor şi efectele defecţiunilor se stabilesc simptomele. El implică evident 
“cunoaşterea” defecţiunilor care pot apare în maşină şi gravitatea acestora, pentru a 
putea defini semnătura cea mai relevantă.  

3. Detectarea defectelor 
Detecţia cuprinde colectarea datelor, compararea acestora cu valori 

prescrise în standarde sau recomandări (v. Cap. 12), compararea cu limite stabilite 
pentru anumite echipamente din instalaţie, şi urmărirea evoluţiei în timp. 
Semnătura (amprenta) extrasă din măsurătoarea curentă este comparată cu cea de 
referinţă, care caracterizează starea fără defecţiuni. Defectul încă nu este definit.  

4. Diagnoza 
Diagnosticarea implică recunoaşterea tipului de defect în dezvoltare şi 

determinarea “gravităţii” defectelor detectate şi diagnosticate. Uneori acest proces 
se numeşte izolarea defectelor. Când o semnătură este corelată cu un defect 
specific, etapele 3 şi 4 pot fi contopite într-un singur proces de detecţie/diagnoză, 
ceea ce se întâmplă destul de des în monitorizarea stării prin măsurarea vibraţiilor.  

5. Decizia 
În acestă etapă, cunoscută ca “prognoza”, operatorul trebuie să decidă 

dacă opreşte maşina imediat, pentru întreţinere şi reparaţii, sau o lasă să mai 
funcţioneze o perioadă de timp, până când se impune intervenţia. Prognoza implică 
estimarea timpului până la defectare, urmărirea în timp a stării echipamentului 
monitorizat şi planificarea scadenţei activităţilor de mentenanţă. Ea poate include 
recomandări pentru modificarea parametrilor de funcţionare, schimbarea strategiei 
de monitorizare (frecvenţa, tipul), reproiectarea procesului de fabricaţie sau chiar a 
echipamentului. Câteodată aceasta include analiza cauză-efect a defectării şi 
necesită cercetări în laborator şi/sau in-situ.  

11.4  Diagnosticarea defectelor 

În continuare, se face o descriere sumară a principalelor categorii de 
probleme care pot provoca defectarea maşinilor şi a modului în care acestea pot fi 
recunoscute. Se face o caracterizare a eficienţei diferitelor metode de analiză şi o 
prezentare a datelor referitoare la funcţionarea maşinii.  

11.4.1  Dezechilibrul 

Dezechilibrul masic apare atunci când centrul de masă al componentei în 
rotaţie nu coincide cu centrul de rotaţie. Fabricarea unei componente perfect 
echilibrate este practic imposibilă şi chiar după echilibrare (v. Cap. 13) există un 
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dezechilibru remanent în rotoare, volanţi, ventilatoare, angrenaje, etc. Cauzele 
dezechilibrului pot fi masa în exces pe o parte a unui rotor (paletă desprinsă, părţi 
erodate sau deteriorate), erorile dimensionale la fabricaţie (turnare, aşchiere, 
asamblare), neomogenităţile materialelor (goluri, porozitate, incluziuni), formele 
constructive asimetrice, forţele aerodinamice şi variaţiile de temperatură.  

Dezechilibrul produce un semnal de vibraţii periodic, cu aceeaşi 
amplitudine la fiecare rotaţie a arborelui. Simptomul caracteristic de diagnosticare 
este o vibraţie radială puternică la frecvenţa fundamentală, 1X (1 x frecvenţa de 
rotaţie). Dacă rotorul este în consolă, mai apare o vibraţie axială puternică la 1X. 
Spectrul pozitiv are vârful cel mai pronunţat la 1X (fig. 11.6, a), orbita este în 
general eliptică (fig. 11.6, b) şi răspunsul în timp are un singur marcaj de fază pe o 
revoluţie a arborelui (fig. 11.6, c). 

 
Fig. 11.6 [11.18] 

Amplitudinea mare poate apare atât pe orizontală cât şi pe verticală, sau 
poate fi mai mare în una din direcţii. Acest al doilea caz este produs de forţe radiale 
asimetrice, cum sunt cele produse de cupluri reacţiune, de lagăre cu treaptă de 
presiune şi lagăre ortotrope (cu rigidităţi diferite pe orizontală şi verticală). În 
fiecare caz, forţa mai mare tinde să anuleze vibraţia pe direcţia respectivă.  

O formă specială de dezechilibru este produsă de deformarea termică a 
rotorului. Aceasta apare la arbori forjaţi care se curbează când sunt încălziţi la 
temperaturi ridicate. Îndoirea este funcţie de temperatură şi nu poate fi îndreptată 



11. MONITORIZAREA ŞI VIBRODIAGNOZA 123

decât prin răcirea rotorului. Turbinele sunt mai afectate decât compresoarele şi 
motoarele. Pentru măsurarea ei, arborele forjat al turbinei este rotit lent într-un 
cuptor, în timp ce temperatura este mărită şi micşorată de câteva ori, măsurând 
excentricitatea în câteva secţiuni în lungul rotorului. Excentricitatea maximă 
admisibilă, la C500  peste temperatura de funcţionare, este deobicei 8 mμm  
deschidere între lagăre.  

O altă formă de dezechilibru este produsă de rotoarele îndoite, în special 
rotoarele grele care au stat în repaus o lungă perioadă de timp. Astfel de rotoare 
sunt dificil de îndreptat, deci trebuie echilibrate adăugând contragreutăţi. Pentru 
evitarea acestui dezechilibru rotorul trebuie rotit când maşina nu funcţionează.  

 
           Fig. 11.7 [11.19] 

În fig. 11.7 se prezintă spectrul bilateral în cascadă măsurat la pornirea 
unei maşini cu rotor dezechilibrat. Componentele cu frecvenţe 1X şi -1X au vârfuri 
neegale la 3000 minrot , ceea ce denotă orbite de precesie eliptice. Cele două 
vârfuri învecinate denotă o turaţie critică “dedublată” excitată de dezechilibru.  

11.4.2  Descentrarea cuplajelor şi dezaxarea lagărelor  

După dezechilibru, dezalinierea rotoarelor unui tren de maşini este al 
doilea cel mai întâlnit defect al maşinilor rotative. Dezalinierea produce o 
preîncărcare radială constantă care împinge rotorul lateral. Exemple sunt 
preîncărcările produse de greutatea proprie în cazul rotoarelor orizontale, de 
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dilatările termice, de rulmenţi forţaţi oblic în carcasă sau pe arbore, de forţele de 
contact ale dinţilor angrenajelor. 

Dezalinierea între maşini cuplate poate fi produsă de dilatarea termică a 
structurii de suport a carcasei, de tasarea sau deformarea termică a fundaţiei sau 
plăcii de bază, sau de forţele aplicate de conducte, care deformează carcasa şi 
suportul acesteia. Ea poate fi produsă de o componentă radială puternică a curgerii 
fluidului, în special la pompe cu o singură volută sau la turbine în timpul admisiei 
parţiale a aburului în ajutajele primei trepte.  

Datorită forţei radiale, în lagăre şi etanşări rotorul este deplasat din poziţia 
iniţială spre excentricităţi mai mari. El poate fi îndoit şi rotit într-o configuraţie 
curbată. În aceste condiţii se manifestă influenţa neliniarităţilor. Datorită acestora, 
răspunsul forţat al rotorului la dezechilibru va conţine, în afara componentei 
sincrone 1X, armonici superioare 2X, 3X, etc. 

Descentrarea unui cuplaj are două componente (fig. 11.8, a): a) dezaxarea 
paralelă, şi b) dezaxarea unghiulară. Dezaxarea paralelă apare când axele arborilor 
sunt paralele însă deplasate una faţă de alta în direcţie radială (fig. 11.8, b). 
Dezaxarea unghiulară apare atunci când axele arborilor se intersectează sub un 
anumit unghi (fig. 11.8, c). Intersecţia poate fi la capătul conducător sau cel 
condus, între semicuple sau în spatele unei semicuple. Descentrarea unui cuplaj 
este ilustrată în fig. 11.8, d. 

 

 

Fig. 11.8 [11.20] 

Efectul tipic al unei dezalinieri este o vibraţie cu frecvenţa predominată 2X 
(fig. 11.9). Metodele de aliniere a arborilor sunt prezentate în Anexa 11.1. 

În afara acesteia, spectrul pozitiv de frecvenţe conţine componenta 1X şi 
armonicile acesteia (până la a treia, dar uneori până la a şasea). Armonicile permit 
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să se facă deosebirea între dezaliniere şi dezechilibru. În plus, rapoarte mari ale 
amplitudinilor vibraţiilor orizontale faţă de cele radiale (mai mari decât 3:1) indică 
de asemenea dezaliniere. 

 
Fig. 11.9 [11.18] 

Forţele de dezaliniere distorsionează orbitele de precesie ale rotoarelor (fig. 
11.9, c). Pe măsura creşterii preîncărcării, orbita se modifică treptat de la forma 
eliptică la cea de “banană” şi în final, în cazuri extreme, la forma semnului “infinit” 
(sau cifrei “opt”), când pe o porţiune apare şi o inversare a sensului precesiei.  

În cazuri de dezaliniere puternică, lagărul în poziţie mai joasă (descărcat) 
poate deveni instabil, datorită deplasării orbitei fusului în jumătatea superioară a 
lagărului cu film fluid (fig. 11.10). 

Analiza poziţiei axei unui arbore poate fi utilizată pentru diagnosticarea 
unor preîncărcări excesive. Reprezentarea simultană a poziţiei arborelui şi a orbitei 
oferă o indicaţie clară a poziţiei fusului în fiecare lagăr. În fig. 11.10, preîncărcările 
forţează fusul în jos într-un lagăr şi în sus, în celălalt lagăr. Se observă forma 
eliptică şi de “banană” a orbitelor ca rezultat al preîncărcării şi constrângerii 
lagărelor. Punctele care indică marcajele de fază pe orbite arată că, deşi lagărele 
sunt preîncărcate în direcţii diferite, capetele arborelui vibrează în fază.  
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Fig. 11.10 [11.21] 

Dezaxarea este deviaţia poziţiei relative a unui arbore faţă de o axă de 
rotaţie coliniară, măsurată în punctele de transmitere a puterii, când echipamentul 
funcţionează în condiţii normale de lucru. De exemplu, dacă punctele de 
transmitere a puterii sunt la distanţa de m 5,0  şi excentricitatea maximă a axei 
arborelui faţă de proiecţia axei acestuia este mm 5,0 , deviaţia este 1 mm pe metru 
distanţă de transmitere a puterii. La 3000 minrot  această deviaţie este acceptabilă. 
La 00020  minrot  deviaţia de la aliniere este inacceptabilă [11.20].  

 
        Fig. 11.11 [11.20] 

O recomandare generală pentru toleranţele de aliniere este prezentată în 
fig. 11.11. Pentru fiecare tip de transmisie se poate stabili nivelul acceptabil al 
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dezalinierii. Cuplajele cu caneluri şi cele cardanice trebuie să aibă dezalinieri mici, 
pentru a asigura o bună lubrificaţie. Aceasta se poate realiza dacă se funcţionează 
în regiunea de dezaxări acceptabile. Pe de altă parte, cuplajele cu diafragmă trebuie 
centrate în regiunea de dezaxări excelente.  

11.4.3  Instabilităţi produse de uleiul din lagăre  

Instabilitatea, sau cel puţin tendinţa de instabilitate, este o problemă 
comună la maşinile cu turaţii mari, echipate cu lagăre cu film fluid. Fiind un 
fenomen autoexcitat, instabilitatea face ca arborele să aibă o mişcare de precesie la 
un submultiplu al frecvenţei de rotaţie, fiind uşor de recunoscut, aşa cum se arată în 
fig. 11.12. 

 
Fig. 11.12 [11.18] 

Într-un spectru pozitiv de frecvenţe (fig. 11.12, a), instabilitatea se 
manifestă printr-o componentă spectrală între 40% şi 60% din frecvenţa de rotaţie. 
În stadiile incipiente, componenta subarmonică are o amplitudine cu fluctuaţie 
neregulată. Pe măsură ce instabilitatea progresează, amplitudinea componentei 
spectrale subarmonice creşte şi rămâne cu această amplitudine mare o perioadă 
lungă de timp până când domină total spectrul. La sfârşitul acestei perioade, 
fluctuaţiile amplitudinii încetează şi în spectru pot apare componente la dublul 
subarmonicii sau multipli superiori.  
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Într-o înregistrare în funcţie de timp (fig. 11.12, b), instabilitatea produce o 
formă de undă ca o sinusoidă care “şerpuieşte în sus şi-n jos”. Această mişcare se 
regăseşte în orbita de precesie cu bucle neregulate suprapuse (fig. 11.12, c). În 
stadiile finale ale instabilităţii, indicatorul cel mai relevant este existenţa a două 
marcaje de timp pe circumferinţa unei orbite, ceea ce arată că arborele se roteşte de 
două ori în timpul necesar parcurgerii orbitei de precesie.  

Instabilitatea este produsă de diverşi factori. Exemplul cel mai întâlnit este 
precesia produsă de ulei (oil whirl), la care arborele este împins pe orbita de 
precesie de o undă de presiune din filmul de ulei, la o viteză unghiulară egală cu 
aproximativ jumătate din cea de rotaţie. Prezenţa precesiei de semifrecvenţă (oil 
whirl) aproape de o turaţie critică poate produce fenomenul de precesie rezonantă 
(oil whip). Alte surse de instabilitate pot fi frecările interne şi externe, dar toate au 
aceeaşi cauză, o forţă perpendiculară pe forţa stabilizatoare a rotorului, care 
produce o componentă tangenţială în acelaşi sens cu rotaţia arborelui.  

Măsurile de eliminare a instabilităţii pot varia între mici modificări ale 
lagărelor (micşorarea jocurilor, micşorarea suprafeţei portante în jumătatea 
inferioară a lagărului, pentru a creşte încărcarea) şi creşterea rigidităţii (înlocuind 
lagărele circulare cu cuzinet complet prin lagăre cu treaptă de presiune sau lobi şi 
lagăre cu segmenţi oscilanţi). Dacă acestea se dovedesc ineficiente, se recurge la 
modificarea rotorului, micşorând distanţa între lagăre şi/sau mărind diametrul.  

În general, prin modificări în timpul funcţionării, de exemplu variaţia 
temperaturii uleiului, nu se poate elimina instabilitatea, deşi dezaxarea deliberată a 
fost utilizată pentru stabilizarea temporară a lagărelor, pentru a nu întrerupe 
procesul de fabricaţie.  

Precesia produsă de filmul de ulei şi precesia rezonantă sunt vibraţii 
autoexcitate generate de forţele dinamice produse de fluide în lagăre şi etanşări. 
Defecţiunea este caracterizată prin precesia sincronă directă a rotorului, adesea la 
nivele distructive, în special în cazul precesiei rezonante. Diagnosticarea acestor 
fenomene se face prin analiza simultană a spectrelor în cascadă şi a orbitelor de 
precesie ale arborelui.  

În fig. 11.13 se arată un spectru pozitiv (semispectru) în cascadă, împreună 
cu trei orbite de precesie, pentru un rotor dezechilibrat, rezemat în lagăre cu ulei. 
La limita de stabilitate, odată cu apropierea de prima turaţie critică, rotorul are o 
mişcare de oil whirl, semnalată de amplitudinea relativ mare a componentei 
spectrale cu frecvenţa puţin sub (1/2)X (orbita a). 

Când turaţia maşinii creşte şi trece prin prima rezonanţă (orbita b), 
amplitudinea componentei 1X produsă de dezechilibru creşte, producând o creştere 
a rigidităţii uleiului din lagăr. Precesia sincronă produce anularea oil whirl-ului. 
Rigiditatea lagărului creşte semnificativ în cazul excentricităţilor mari ale fusului. 
Această caracteristică este larg folosită pentru eliminarea fenomenelor de oil whirl 
şi oil whip. O preîncărcare radială moderată (de ex. produsă printr-o dezaxare), 
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care menţine fusul într-o poziţie excentrică, poate elimina efectiv instabilitatea în 
maşini rezemate pe lagăre autoportante circulare.  

La turaţii mai mari, deasupra primei turaţii critice, când încărcarea 
arborelui este mică, amplitudinea componentei 1X scade şi mişcarea de oil whirl 
apare din nou (fig. 11.13). Aceasta continuă la o frecvenţă puţin sub (1/2)X şi apoi 
tinde asimptotic spre prima frecvenţă proprie a rotorului (orbita c). Oil whirl este 
înlocuit de oil whip. Acesta din urmă este mult mai violent şi mai periculos pentru 
integritatea maşinii deoarece arborele vibrează la rezonanţă. În arbore apar tensiuni 
variabile de încovoiere care, dacă sunt suficient de mari, pot produce ruperea prin 
oboseală.  

 
Fig. 11.13 [11.22] 

Datele de vibraţii colectate în timpul pornirii maşinii sunt prezentate 
convenabil sub formă de spectre în cascadă bilaterale. În fig. 11.14 se arată un 
astfel de spectru pentru o maşină cu o limită de stabilitate de aproximativ 2300 

minrot . La turaţii sub 4500 minrot , vibraţia se compune aproape în întregime 
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din componente pozitive cu amplitudine mare. Absenţa componentelor negative 
indică faptul că orbitele de precesie sunt circulare şi precesia este directă.  

Frecvenţa vibraţiilor instabile de oil whirl este aproximativ 0,45X. Când 
turaţia se apropie de 5000 minrot  începe tranziţia de la oil whirl la oil whip. La 
turaţii peste 4500 minrot  apar mici componente de vibraţii cu frecvenţe negative 
(de precesie inversă) iar orbita de oil whip este eliptică (fapt confirmat de 
măsurări).  

 
                Fig. 11.14 [11.23] 

Spectrele în cascadă bilaterale (cu frecvenţe pozitive şi negative) se 
folosesc împreună cu înregistrări în timp ale formei de undă şi orbite de precesie 
[11.23]. Pentru concizie, acestea nu au fost reprezentate în figură.  

11.4.4  Contactul cu frecare între rotor şi stator  

Contactul cu frecare (rubbing) între rotor şi o parte fixă a maşinii este un 
defect serios care poate duce la o defecţiune catastrofală. El implică mai multe 
fenomene, cum sunt impactul, frecarea şi efectul de rigidizare/cuplaj care pot 
afecta echilibrul solid / fluid / temperatură al maşinii. Contactul radial cu frecare 
apare totdeauna ca un efect secundar la defecţiuni primare ca dezechilibrul, 
dezalinierea sau vibraţiile autoexcitate generate de fluide, care produc vibraţii 
transversale cu amplitudini mari şi/sau modificarea poziţiei axei arborelui.  

Există două cazuri extreme de contact radial cu frecare la un rotor: a) 
contactul continuu (full annular rub), când rotorul rămâne în contact cu un obstacol 
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radial (de ex. o etanşare) în timpul unei perioade complete ( 0360 ) a mişcării de 
precesie, şi b) contactul intermitent (partial rub), când contactul are loc ocazional, 
într-o fracţiune a perioadei de precesie.  

 
Fig. 11.15 [11.22] 

În cazul contactului continuu, care apare mai ales în etanşări, forţele mari 
de frecare produc inversarea sensului precesiei de la directă la inversă (cunoscută 
ca “precesia uscată”). Spectrul pozitiv în cascadă al vibraţiilor verticale ale unui 
rotor în contact cu frecare într-o etanşare (fig. 11.15) arată că la turaţii mici rotorul 
“saltă şi ricoşează” în interiorul etanşării, producând mai multe armonici superioare 
ale frecvenţei de sincronism 1X, în timp ce la turaţii înalte apare frecarea cu 
contact continuu.  

În cazul contactului rotor/stator de scurtă durată, sistemul devine “continuu 
pe porţiuni” şi are rigiditate variabilă. Contactul cu frecare poate fi produs de 
etanşare sau altă parte fixă a maşinii care acţionează ca un lagăr în timpul unei părţi 
a revoluţiei arborelui.  

Contactul periodic cu un obstacol (fig. 11.16, a) care crează efectul unui 
“al treilea lagăr”, produce o variaţie periodică a rigidităţii rotorului, care determină 
autoexcitarea răspunsului sincron şi o creştere a rigidităţii medii (fig. 11.16, b). 
Aceasta tinde să crească turaţia critică a rotorului (fig. 11.16, c). 
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Sistemele cu variaţie periodică a rigidităţii au vibraţii parametrice descrise 
de ecuaţii de mişcare de tip Mathieu. Soluţiile acestora sunt submultipli ai 
frecvenţei de rotaţie. Dacă frecvenţa proprie a rotorului este mai mică decât 1/4, 
1/3, 1/2 etc. din frecvenţa de rotaţie şi în plus rotorul este dezechilibrat şi slab 
amortizat, atunci contactul radial cu frecare va produce o creştere a frecvenţei 
proprii a sistemului rotoric până aceasta va coincide cu următoarea fracţiune mai 
mare a frecvenţei de rotaţie. Mişcarea rotorului se va “cala” pe acest submultiplu.  

 

a b 

 
c d 

Fig. 11.16 [11.24] 

Orbita totală a precesiei rotorului (fig. 11.16, d) are două marcaje de timp, 
deci rotorul face două rotaţii în timp ce parcurge orbita completă. Orbitele 
componentelor filtrate 1X şi (1/2)X indică sensuri inverse de precesie datorită 
“ricoşeurilor” arborelui ca rezultat al contactului cu frecare. În general, datorită 
neliniarităţii de tip normal/strâns a contactului intermitent, se produc şi multipli ai 
componentei (1/2)X [11.25]. 

Contactul intermitent rotor/stator în lagăre cu jocuri mari sau lubrificate 
insuficient produce vibraţii staţionare subarmonice la o frecvenţă egală cu exact 
jumătate din frecvenţa de rotaţie. Domeniul de frecvenţe al vibraţiilor subarmonice 
posibile variază cu turaţia. Atunci când frecvenţa de rotaţie a rotorului este mai 
mare decât de 3 ori prima sa frecvenţă proprie, se produc vibraţii subarmonice 
staţionare cu frecvenţe în jurul (1/3)X (contact “uşor”) sau (1/2)X (contact 
“puternic”). Această condiţie poate fi generalizată. Dacă frecvenţa de rotaţie 
depăşeşte valoarea de ‘i’ ori prima frecvenţă proprie a rotorului, atunci răspunsul 
rotorului va consta din componenta sincronă 1X şi o componentă subsincronă cu o 
frecvenţă egală cu cea mai mică dintre valorile (1/i)X, sau (1/(i-1))X,… sau (1/3)X, 
sau (1/2)X, pe măsura creşterii forţei de contact [11.26]. 
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a 

 
   b 

Fig. 11.17 [11.26] 
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La spectrul pozitiv în cascadă din fig. 11.17, a se observă vibraţiile 
subarmonice în cazul unui contact “uşor”. Creşterea turaţiei produce scăderea 
ordinului componentei subarmonice. În fig. 11.17, b se prezintă spectrul în cascadă 
în cazul unei forţe de contact mai mari. La creşterea forţei de contact şi a turaţiei, 
vibraţiile subarmonice (1/2)X se menţin la un nivel relativ constant. Orbitele de 
precesie din figură au fost înregistrate la viteze unghiulare de rotaţie =Ω 227, 404, 
595 şi 790 rad/s. Răspunsul staţionar al rotorului constă din două armonici 
principale: o componentă sincronă 1X datorită dezechilibrului şi o componentă 
subarmonică (1/2)X, (1/3)X, (1/4)X sau (1/5)X, câte una o singură dată. În spectrul 
de frecvenţe mai apar armonici superioare minore. Orbitele componentei sincrone 
sunt reduse la o linie dreaptă înclinată spre stânga, deci componentele subsincrone 
verticală şi orizontală au un decalaj relativ de 0180  [11.26]. 

La anumite turaţii, efectul termic al contactului cu frecare produce un 
dezechilibru variabil în timp datorită îndoirii termice a arborelui.  

 
Fig. 11.18 [11.27] 

O caracteristică interesantă a contactului circumferenţial continuu este 
ilustrată în fig. 11.18. La creşterea turaţiei rotorului, dezechilibrul produce o forţă 
centrifugă suficient de mare pentru a face ca rotorul să atingă statorul înainte de a 
atinge turaţia critică (înainte de vârful de rezonanţă). Rotorul rămâne blocat pe 
turaţia de rezonanţă. Defazajul este între 80 şi 100 grade. Pe măsura creşterii 
turaţiei, contactul cu frecare creşte, deci rigiditatea dinamică a sistemului creşte. 
Aceasta măreşte turaţia critică, stabilind blocajul pe rezonanţă. Când turaţia este 
mult deasupra turaţiei critice, un impact asupra arborelui poate elimina starea de 
contact continuu iar maşina revine la parametrii de funcţionare fără contact cu 
frecare.  
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11.4.5  Strângerea insuficientă şi jocurile mecanice 

Fenomenele dinamice produse de jocuri şi slăbirea strângerilor pot fi uşor 
identificate şi eventual corectate, deoarece produc modificări caracteristice ale 
răspunsului normal al rotorului. În continuare se prezintă particularităţile 
răspunsului produs de componentele fixe şi mobile slăbite ale maşinii, de jocuri 
prea mari şi de lagăre insuficient lubrificate.  

11.4.5.1  Slăbirea strângerii părţilor fixe 

Un tip de vibraţii des întâlnit este produs de slăbirea strângerii părţilor fixe 
ale maşinilor. Slăbirea buloanelor şi prezoanelor de fixare (a fundaţiei, a 
piedestalurilor lagărelor, a corpului lagărelor) produce vibraţii la dublul frecvenţei 
de rotaţie, cu componente axiale relativ mari. În schimb slăbirea lagărelor produce 
o precesie la o frecvenţă puţin sub jumătate din frecvenţa de rotaţie, care de multe 
ori a fost interpretată greşit ca precesie instabilă datorită filmului de ulei. În toate 
cazurile remediul este strângerea prezoanelor şi buloanelor de fixare. 

Simptome ale slăbirii strângerii unei carcase pe structura de suport pot fi 
observate ascultând zgomotul maşinii cu o tijă de ascultare sau simţind cu vârful 
degetelor vibraţiile de amplitudini diferite ale marginilor suprafeţelor în contact. 
Slăbirea unui cuzinet în corpul lagărului, slăbirea suportului piedestalului sau 
aşezarea piciorului fundaţiei liber pe pământ, fără fixare, produc efecte similare. 
Pentru localizarea acestora se folosesc lamele calibrate (spioni).  

Experienţa a arătat că acest tip de problemă produce un spectru pozitiv cu 
o componentă de amplitudine mare la frecvenţa de rotaţie şi o serie de componente 
la multipli şi submultipli ai acesteia (fig. 11.19). 

 
Fig. 11.19 [11.18] 

Forţa centrifugă produsă de dezechilibrul masic poate depăşi uneori 
greutatea proprie sau alte forţe transversale aplicate rotorului sau piedestalului. 
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Aceasta produce o “ridicare” periodică a piedestalului, care micşorează rigiditatea 
sistemului şi produce impacturi. Ca urmare, răspunsul sincron al rotorului se 
modifică şi în unele domenii de turaţii apar vibraţii subsincrone de ordine 
fracţionare ((1/2)X, (1/3)X,…). Cea mai frecventă este componenta (1/2)X. Orbita 
mişcării de precesie la frecvenţa (1/2)X (filtrată) indică o precesie directă, spre 
deosebire de precesia cu contact intermitent între rotor şi stator, care este o precesie 
inversă. Neliniaritatea fenomenului produce vibraţii de tip Mathieu, cu componente 
spectrale subsincrone dar şi suprasincrone. Astfel, componenta (1/2)X este însoţită 
de multiplii întregi 1X, (3/2)X, 2X, (5/2)X cu amplitudini descrescătoare. 

11.4.5.2  Jocuri prea mari între rotor şi stator 

Creşterea jocurilor în lagăre, deobicei datorită ungerii insuficiente, produce 
fenomene dinamice specifice. Jocurile prea mari între fusuri şi cuzineţii lagărelor 
circulare, ca şi cele între rulmenţi şi carcasă, produc variaţii periodice ale rigidităţii 
sistemului rotor-lagăre (fig. 11.20), creând astfel condiţii pentru excitaţia 
parametrică alimentată de dezechilibru care poate conduce la instabilitatea 
rotorului.  

 
Fig. 11.20 [11.24] 

Aceste fenomene sunt similare cu cele care apar în timpul contactului 
intermitent între rotor şi stator, şi anume rigiditatea variabilă periodic, impacturile 
şi frecarea. Similaritatea este însă de tipul “imaginea în oglindă”. Sistemul cu 
contact radial cu frecare este caracterizat ca “normal-strâns”, în timp ce sistemul cu 
jocuri mărite este caracterizat ca “normal-slăbit” [11.25]. Rotorul în contact cu 
statorul devine periodic mai rigid (v. Secţiunea 11.4.4), ceea ce determină o 
creştere a rigidităţii medii. La sistemele rotor-lagăre cu jocuri prea mari, rigiditatea 
medie descreşte. Aceasta tinde să reducă turaţia critică a rotorului. Dacă frecvenţa 
de rezonanţă a rotorului normal este mai mare decât jumătatea frecvenţei de rotaţie 
şi sistemul este slab amortizat, frecvenţa proprie a rotorului va fi micşorată de 
rigiditatea efectivă mai mică până coincide cu cea mai apropiată fracţiune a 
frecvenţei de rotaţie. Rotorul se va “bloca” pe acest submultiplu [11.25]. 

Diagnosticarea jocului prea mare, şi deosebirea acestuia de contactul cu 
frecare, trebuie bazate pe analiza poziţiei axei arborelui şi a componentei 1X, a 
spectrului de frecvenţe şi a orbitei de precesie. Deşi au spectre de frecvenţe 
similare, contactul fus/cuzinet se menţine de obicei o parte mai lungă din perioada 
de vibraţie decât contactul cu frecare rotor/stator, deci orbitele au forme diferite. 
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Astfel, fusul în contact alunecă pe suprafaţa cuzinetului şi pe o parte din orbită 
urmăreşte cercul jocului din lagăr. Fusul rămâne în vecinătatea suprafeţei 
cuzinetului chiar atunci când contactul este întrerupt. Aceasta diferă de contactul cu 
frecare la care apar impacturi şi mişcări tranzitorii nestaţionare.  

 
Fig. 11.21 [11.21] 

În fig. 11.21 se prezintă spectrul pozitiv în cascadă înregistrat în timpul 
pornirii maşinii pentru un fus care se roteşte într-un lagăr cu joc radial relativ mare, 
într-o bucşă de alamă. Se observă prezenţa vibraţiilor subarmonice (1/2)X şi 
(1/3)X, şi a vibraţiilor autoexcitate.  

11.4.5.3  Slăbirea strângerii părţilor în rotaţie  

Slăbirea strângerii poate apare la discuri paletate sau discurile lagărelor 
axiale, montate fără pană pe arbori în rotaţie sau în lagăre nefixate pe piedestaluri. 
Un disc slăbit se roteşte, dar cu o turaţie diferită de cea a arborelui pe care este 
montat. Un lagăr slăbit poate începe să se rotească, antrenat în rotaţie de arbore. 
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Răspunsul acestora este funcţie de jocuri, de ajustaje, de condiţiile de frecare între 
arbore şi elementul slăbit, precum şi de forţa tangenţială exterioară aplicată 
elementului cu strângerea slăbită.  

În funcţie de fiecare maşină, forţa de antrenare poate roti elementul slăbit 
la o frecvenţă mai mare sau mică decât frecvenţa de rotaţie. În regim staţionar, 
forţele de frecare şi cele de antrenare de către fluid se echilibrează reciproc, iar 
viteza unghiulară a elementului slăbit, lω , rămâne constantă. Dacă aceasta nu 
diferă prea mult de viteza unghiulară de rotaţie, Ω , vibraţiile rezultate au 
caracterul unor bătăi (fig. 11.22). 

Cel mai adesea, însă, slăbirea unui element în rotaţie generează mişcări 
tranzitorii. Vibraţiile produse de elemente slăbite au adesea o frecvenţă subsincronă 
care tinde spre frecvenţa proprie a rotorului. Aceste vibraţii seamănă cu cele 
produse de oil whirl/whip şi pot fi confundate cu acestea.  

 
Fig. 11.22 [11.21] 

Semnalul de timp de la un rulment slăbit pe arbore este trunchiat în 
amplitudine (cu maxime “retezate”). Mărimea şi forma trunchierii depind de 
caracteristicile fizice (rigiditate, masă şi amortizare) ale căii de transmisie între 
rotor şi stator. Analiza în frecvenţă a unui semnal de timp trunchiat produce o serie 
de componente spectrale, sume şi diferenţe de frecvenţe.  

11.4.6  Arbori fisuraţi  

Există două simptome de bază ale unui arbore fisurat: a) modificări ale 
amplitudinii şi fazei componentei sincrone 1X a răspunsului şi a rotaţiei lente , şi b) 
apariţia unei componente spectrale 2X la dublul frecvenţei de rotaţie, câteodată la 
turaţia de funcţionare, însă mai ales la pornirea sau oprirea maşinii.  

Primul simptom este produs de îndoirea arborelui (efectul “dezechilibrului 
elastic”) care interferează cu dezechilibrul masic iniţial. Al doilea simptom este 
legat de asimetria arborelui. Componenta 2X se datoreşte combinaţiei unei fisuri 
transversale cu o forţă radială constantă. Componenta 2X este dominantă în special 
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atunci când viteza unghiulară de rotaţie este în regiunea jumătăţii oricărei pulsaţii 
proprii a sistemului.  

Variaţia amplitudinii şi fazei componentei sincrone 1X, măsurate cu un 
traductor de proximitate, poate fi monitorizată în condiţii normale de funcţionare 
pentru a produce alarmarea şi avertizarea timpurie asupra apariţiei unei fisuri în 
arbore. Diagrama polară cu regiuni de funcţionare acceptabile (fig. 10.48) este un 
format excelent pentru prezentarea acestor variaţii. Deplasarea vârfului vectorului 
componentei 1X în afara unei regiuni de funcţionare acceptabilă poate reprezenta o 
avertizare vitală asupra fisurării unui arbore.  

Mult mai eficientă este detectarea fisurării unui arbore folosind date 
înregistrate în regim tranzitoriu. În fig. 10.43 se prezintă un spectru pozitiv în 
cascadă care arată evoluţia componentelor 1X, 2X, 3X, 4X în timpul creşterii 
turaţiei maşinii de la rotirea lentă la turaţia maximă.  

Un instrument foarte util pentru diagnosticare este spectrul bilateral în 
cascadă (fig. 11.23). Acesta arată rezonanţa produsă de o forţă excitatoare cu 
pulsaţia 2W când turaţia de funcţionare este aproape de jumătatea primei turaţii 
critice.  

 
Fig. 11.23 [11.28] 

Formatul uzual al unui spectru bilateral în cascadă este prezentat în fig. 
11.24. Componentele 2X şi -2X au amplitudini maxime la aproximativ 1390 
rot/min. Prima rezonanţă de încovoiere apare la aproximativ 2700 rot/min. Se mai 
observă un vârf al amplitudinii componentei 3X la aproximativ 900 rot/min şi un 
vârf al componentei 4X la aproximativ 700 rot/min. 
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La turaţia de 1390 rot/min, deci la aproximativ jumătate din prima turaţie 
critică, orbita fusului (fig. 11.25) are o buclă interioară. Aceasta este o 
caracteristică a semnalelor care conţin două componente de vibraţii cu acelaşi sens 
al precesiei [11.29]. Un studiu mai detaliat (neprezentat aici) include analiza 
orbitelor şi înregistrărilor în funcţie de timp ale componentelor filtrate 1X şi 2X. În 
cazul examinat [11.19] componenta 1X este directă şi aproape eliptică. 
Componenta 2X este directă, ca o elipsă alungită, şi mai mare decât componenta 
1X. 

 
      Fig. 11.24 [11.19] 

 
Fig. 11.25 [11.19] 

Este importantă corelarea modificărilor vectorului 1X cu variaţiile 
caracteristicilor sistemului şi parametrilor procesului de lucru, precum şi urmărirea 
evoluţiei vectorului 2X, pentru a determina dacă modificările vectorilor sunt 
produse de o fisură în arbore sau de alţi factori ca sarcina, curentul de excitaţie, 
proprietăţile aburului sau alţi parametri de lucru.  



11. MONITORIZAREA ŞI VIBRODIAGNOZA 141

11.5  Defecţiuni tipice ale maşinilor 

Alegerea sistemului de protecţie a unei maşini depinde de tipul şi 
construcţia acesteia, de structura de suport, întreţinerea, condiţiile de funcţionare şi 
răspunsul la defecţiuni probabile. În continuare se prezintă defecţiuni specifice 
diferitelor tipuri de maşini [11.35]. 

11.5.1  Maşini centrifuge 

Maşinile centrifuge produc vibraţii cu componente la frecvenţa de rotaţie şi 
în vecinătatea acesteia. În plus, componente importante se mai produc la frecvenţa 
şi frecvenţele de trecere a paletelor (egale cu numărul de palete înmulţit cu 
frecvenţa rotaţiei arborelui) însoţite de o serie de armonici. Amplitudinea acestora 
poate fi corelată cu cavitaţia din pompe sau cu pompajul din compresoare şi 
ventilatoare. Monitorizarea acestora poate avertiza din timp asupra cavitaţiei 
incipiente sau pompajului.  

11.5.1.1  Pompe centrifuge 

În general, lagărele pompelor centrifuge au carcase flexibile în consolă 
(fig. 11.26). Cu această soluţie constructivă, o mare parte a forţei dinamice 
dezvoltate de rotor se transmite prin lagăre structurii de suport, cu deplasări relative 
minime. Utilizând captori de vibraţii montaţi pe carcasele lagărelor, în planul 
rigidităţii minime, se obţine cel mai bun răspuns şi indicaţii asupra stării mecanice 
a maşinii.  

 
Fig. 11.26 [11.30] 
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Rezultate optime se obţin cu un sistem de monitorizare cu traductoare 
montate pe carcasa lagărelor (fig. 11.27). Semnalul obţinut de la senzorul montat 
pe carcasă este descompus, în monitor, în componentele situate în benzi de 
frecvenţă corelate cu componentele mecanice specifice. În prima bandă, care 
cuprinde frecvenţele din vecinătatea frecvenţei de rotaţie, se măsoară viteza 
vibraţiei şi se utilizează un filtru trece-jos pentru a elimina interferenţa cu frecvenţa 
de trecere a paletelor roţii centrifuge. Dacă este posibilă apariţia cavitaţiei, se poate 
folosi un filtru trece-bandă care să includă frecvenţa de trecere a paletelor şi unul 
sau doi din multiplii acesteia într-o a doua bandă monitorizată. La pompele 
centrifuge cu lagăre cu rulmenţi, se folosesc traductoare rezonante pentru a capta 
impulsurile de energie de înaltă frecvenţă cu amplitudini mai mari decât un nivel 
prestabilit, pentru a produce o avertizare din timp asupra unei defecţiuni iminente.  

 
Fig. 11.27 [11.31] 

În aplicaţii cu înălţimi de pompare mari, unde se pot produce forţe axiale 
mari dacă jocurile interioare sunt anulate, este recomandabilă includerea unui 
monitor al poziţiei axiale sau un indicator al temperaturii lagărului axial şi o alarmă 
de avertizare.  

11.5.1.2  Compresoare centrifuge 

La compresoarele centrifuge moderne cu lagăre hidrodinamice raportul 
greutăţilor carcasei şi rotorului are valori relativ mari iar structura de rezemare este 
rigidă (fig. 11.28). 

Majoritatea energiei de joasă frecvenţă dezvoltată de rotor este disipată în 
mişcarea relativă a fusului faţă de cuzinet, în jocul din lagăr. Se recomandă 
utilizarea unui sistem de monitorizare a deplasării relative cu traductori fără 
contact, ca cel din fig. 11.29 (instalat pe un tip mai vechi de compresor), care are 
răspunsul cel mai rapid şi sensibil la mici variaţii ale stării mecanice.  
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Fig. 11.28 [11.32] 

 
Fig. 11.29 [11.31] 

La frecvenţe mai înalte, de trecere a paletelor şi mai mari, poate apare o 
excitaţie importantă produsă de turbulenţa aerodinamică sau de o rezonanţă a roţii 
centrifuge. Această excitaţie este relativ uşor de detectat măsurând acceleraţia, 
deoarece deplasarea va fi cel mai probabil sub amplitudinea minimă detectabilă a 
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unui sistem industrial tipic de monitorizare a deplasării. Din fericire, acest tip de 
probleme apar atât de rar încât nu este necesară instalarea permanentă a unor 
aparate suplimentare pentru asigurarea protecţiei.  

Monitorizarea poziţiei axiale trebuie inclusă în orice sistem de 
supraveghere a unui compresor centrifug. Un sistem tipic de monitorizare a poziţiei 
constă dintr-un senzor de deplasări axiale şi un monitor corespunzător. La 
compresoare critice sau la cele care produc diferenţe mari de presiune se 
recomandă doi senzori. Monitorizarea temperaturii lagărului axial este obligatorie 
la compresoare cu raport de compresie total mare, la care deteriorarea etanşării 
pistonului de echilibrare poate suprasolicita lagărele până la distrugere.  

11.5.1.3  Ventilatoare centrifuge 

Ventilatoarele centrifuge cu curent de aer forţat sau curent de aer indus 
(de aspiraţie) şi cele utilizate în circuite de aer primar au rotoare cu diametre mari, 
care funcţionează la turaţii între 500 şi 900 minrot în lagăre pillow-block rezemate 
pe piedestaluri înalte din beton sau din oţel (fig. 11.30). 

 
Fig. 11.30 [11.33] 

 
Fig. 11.31 [11.31] 
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Sursa principală de probleme a ventilatoarelor industriale este 
dezechilibrul produs de: a) desprinderea sau depunerea neuniformă a materialului 
antrenat în curentul de aer, şi b) dezaxarea între arborele motorului electric şi 
arborele ventilatorului. Acestea produc variaţii ale amplitudinii componentelor 
vibraţiilor la, şi aproape de, frecvenţa de rotaţie, care pot fi monitorizate cu sisteme 
bazate pe măsurări pe carcasă sau între fus şi cuzinet.  

Alegerea tipului sistemului de monitorizare este dictată de construcţia şi 
rezemarea maşinii. Dacă lagărele sunt aşezate pe piedestaluri rigide din beton 
armat, cea mai mare parte a forţei dezvoltate de rotor se va transforma în mişcare 
relativă în jocul din lagăre. Un sistem de monitorizare a arborelui este cel mai 
potrivit pentru această construcţie (fig. 11.31). Dacă lagărele sunt rezemate pe 
piedestaluri din oţel, forţa dinamică va produce vibraţii structurale. Cele mai bune 
rezultate se obţin cu un sistem de monitorizare a carcasei care utilizează captori 
seismici montaţi pe carcasele lagărelor. Caracteristicile neesenţiale pentru condiţia 
mecanică trebuie eliminate din semnalul de vibraţii măsurat pe carcasa 
ventilatorului prin filtrarea într-o bandă de trecere care se extinde de la aproximativ 
50% din frecvenţa rotaţiei până la de trei sau patru ori aceasta.  

11.5.2  Maşini axiale 

Maşinile axiale cu palete individuale, cum sunt compresoarele axiale, 
turbinele cu abur şi cu gaze, produc în general vibraţii caracteristice mai complexe, 
mai ales la frecvenţe înalte, decât cele produse de maşinile radiale, discutate în 
Secţiunea 11.5.1. Componentele spectrale la frecvenţele de trecere a paletelor 
(egale cu numărul paletelor înmulţit cu frecvenţa rotaţiei arborelui), la combinaţii 
de sume şi diferenţe, şi la multipli ai acesteia sunt deobicei identificabile.  

Frecvenţele caracteristice paletelor pot fi observate în semnăturile de 
vibraţii obţinute de la senzori montaţi pe corpul lagărelor. Frecvenţele înalte sunt 
transmise în carcasă prin impulsuri de presiune care se măsoară mai uşor aproape 
de punctul de origine decât după trecerea printr-un film de ulei. Astfel, frecvenţele 
produse de palete sunt mai puternice şi mai uşor de recunoscut în semnalele de la 
accelerometrele amplasate la mijlocul carcasei maşinii.  

11.5.2.1  Compresoare axiale 

Compresoarele axiale au rotoare cilindrice sau conice care poartă coroane 
succesive de palete şi au extensii la ambele capete (fig. 11.32). Mulţi experţi 
consideră că un sistem de monitorizare cu captori pe carcasă oferă o protecţie 
acceptabilă atât faţă de problemele care apar la frecvenţe joase cât şi faţă de 
problemele legate de palete, care apar la frecvenţe înalte. O soluţie mai precaută 
combină monitorizarea cu accelerometre a frecvenţelor de trecere a paletelor cu 
supravegherea deplasărilor relative între fus şi lagăr cu senzori de proximitate. 
Dacă se anticipează probleme legate de palete, atunci spectrul de frecvenţe este 
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monitorizat în trei benzi: a) banda frecvenţelor joase, în jurul frecvenţei de rotaţie, 
care semnalează dezechilibrul şi dezaxarea; b) o bandă care acoperă frecvenţele de 
rezonanţă fundamentale ale paletelor, şi c) o bandă care cuprinde frecvenţele de 
trecere a paletelor şi armonicile acestora (până la multiplul de ordinul trei sau patru 
al celei mai mari frecvenţe de trecere a paletelor). 

Un sistem de monitorizare permanentă a deplasării axiale a rotorului, cu un 
singur senzor de poziţie axială, asigură în general suficientă protecţie.  

 
Fig. 11.32 [11.34] 

Deoarece compresoarele axiale sunt de obicei antrenate de turbine cu gaze, 
sistemul de monitorizare trebuie proiectat astfel încât să aibă în vedere 
caracteristicile ambelor maşini.  

11.5.2.2  Turbine cu abur 

Răspunsul dinamic al turbinelor cu abur destinate antrenării 
echipamentelor de proces în combinate petrochimice sau a pompelor de alimentare 
a cazanelor cu abur diferă de cel al turbinelor utilizate pentru producerea energiei 
electrice. Primele au turaţii între 5000 şi 00012  rot/min, puteri între 6000 şi 

00030  CP şi presiuni de admisie a aburului până la 120 bar. Turbinele energetice 
sunt mai lente, funcţionează la turaţia de sincronism sau semi-sincronism, au 
gabarit mai mare şi pot utiliza abur la presiuni peste 250 bar. 

La turbine industriale mari şi la cele pentru antrenarea pompelor de 
alimentare a cazanelor se recomandă un sistem de monitorizare a deplasării relative 
între fus şi cuzinet (fig. 11.33). Acestea sunt maşini cu valori medii până la mari 
ale raportului între greutatea carcasei şi cea a rotorului, şi cu structuri de suport 
relativ rigide. Sistemul furnizează date excelente la frecvenţe joase, apropiate de 
frecvenţa de rotaţie, şi la maşinile cu probleme de instabilitate. În plus, acesta este 
unicul mod de monitorizare a poziţiei radiale a arborelui.  
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La turbine cu turaţii mari şi cu rol important în instalaţie, sistemul de 
supraveghere include accelerometre montate pe fiecare lagăr care monitorizează 
mişcarea absolută a arborelui. Acestea sunt utile pentru evitarea problemelor 
produse de amplasarea greşită, în punctele nodale, a senzorilor pentru măsurarea 
precesiei arborelui, de mişcarea carcasei lagărului în fază cu fusul, de forţe produse 
de vibraţii cu frecvenţe înalte, sau de abateri mari de la forma circulară a fusului 
arborelui. În aceste situaţii, este posibil ca sistemele care măsoară deplasarea 
relativă între fus şi lagăr să nu indice modificările anormale ale stării maşinii. 
Accelerometrele montate pe carcasă au un domeniu larg de frecvenţe care le 
permite să sesizeze atât frecvenţele joase legate de rotaţie, cât şi frecvenţele de 
trecere a paletelor şi cele legate de curgerea fluidului de lucru.  

 
Fig. 11.33 11.35] 

Pentru avertizarea unei supraîncărcări a lagărului axial se utilizează 
termocuple îngropate în sectoarele lagărului axial. Temperatura lagărelor radiale, 
măsurată cu senzori montaţi în aceste lagăre, este un indicator preţios al 
performanţei lagărului. Pentru măsurarea poziţiei axiale şi monitorizarea lagărului 
axial se instalează doi senzori, deobicei la raze diferite, deoarece anumite condiţii 
de funcţionare a turbinei, ca lovirea paletelor, pot suprasolicita lagărul axial. 
Oricum, turbinele cu abur sunt mai puţin susceptibile de probleme cu lagărul axial 
decât de probleme centrifuge, care depind de echilibrarea presiunilor pentru 
menţinerea împingerii axiale în limite admisibile.  

Natura unică a turbinelor energetice impune unele modificări faţă de 
măsurările discutate pentru turbine industriale şi turbinele pompelor de alimentare 
a cazanelor. În general, sistemul de monitorizare al unei turbine dintr-o centrală 
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termoelectrică (fig. 11.34) cuprinde mijloace pentru măsurarea deplasării radiale 
absolute a arborelui în fiecare lagăr radial (un captor seismic cu palpator în contact 
cu arborele sau o combinaţie de senzor de deplasare relativă şi senzor de mişcare 
absolută montat pe carcasă, ale căror semnale se scad).  

Fig. 11.34 [11.35] 

Indicarea poziţiei rotorului, realizată cu un senzor de deplasări fără contact 
amplasat în lagărul axial, trebuie prevăzută la toate turbinele. La turbinele mari, cu 
deschidere mare între lagăre, este necesar să se măsoare excentricitatea rotorului în 
timpul rotirii pe viror, pentru a avertiza asupra îndoirii termice care poate produce 
frecări de contact în etanşări. Sistemul de monitorizare mai trebuie să includă 
măsurarea turaţiei şi a unui reper de fază, cu traductori de proximitate şi indicarea 
poziţiei ventilelor realizată cu potenţiometre sau dispozitive similare.  

Senzorii de dilatare a carcasei sunt necesari pentru a asigura că ghidajele 
nu sunt blocate şi funcţionează corespunzător, pentru a prelua dilatările axiale mari 
ale turbinelor cu temperaturi înalte. Dilatarea diferenţială a rotorului şi carcasei 
trebuie monitorizată pentru evitarea frecărilor între discuri şi diafragme. Aşa cum 
se arată în fig. 11.34, dilatarea diferenţială poate fi măsurată utilizând un senzor de 
poziţie axială fără contact fixat pe carcasă şi observând rotorul la capătul opus 
lagărului axial.  

În figurile 10.27 şi 11.35-11.37 se dau exemple de sisteme de monitorizare 
a turbogeneratoarelor.  
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Fig. 11.35 [11.36] 

 
Fig. 11.36 [11.37] 
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Fig. 11.37 [11.38] 

11.5.2.3  Turbine cu gaze 

În comparaţie cu alte tipuri de maşini rotative industriale, turbinele cu gaze 
au: a) raportul greutăţilor carcasă/rotor relativ mic; b) carcase uşoare şi flexibile, şi 
c) structuri de suport flexibile. Aceste maşini au turaţii medii până la înalte, cu 
domenii largi de variaţie. Turbinele pentru aviaţie nu sunt discutate aici.  

 
Fig. 11.38 [11.35] 

Semnăturile de vibraţii ale turbinelor cu gaze, în particular ale celor cu 
două sau mai multe rotoare independente, conţin un număr mare de componente 
spectrale, care acoperă un domeniu larg de frecvenţe. În afara mai multor frecvenţe 
de rotaţie, semnăturile mai pot conţine componente generate de pornirea maşinii, 
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de transmisii cu roţi dinţate, de maşini auxiliare montate pe turbină sau pe placa de 
bază, de paletele compresorului şi turbinei, precum şi numeroase armonici şi 
combinaţii de sume şi diferenţe de frecvenţe.  

La turbinele cu gaze se recomandă un sistem de supraveghere cu 
accelerometre pe carcasă (fig. 11.38) datorită: a) abilităţii sale de monitorizare 
simultană a stării mecanice a mai multor componente; b) răspunsului rapid la 
diverse defecţiuni; c) rezistenţei la temperaturi înalte, şi d) uşurinţei de instalare şi 
înlocuire. Senzorii pentru măsurarea deplasării relative a arborelui nu sunt preferaţi 
deoarece aceştia nu pot colecta datele definitorii pentru starea paletelor şi a 
angrenajelor, fiind ineficienţi la maşini care au lagăre cu rulmenţi. Totuşi, aceşti 
senzori pot fi necesari în cazuri speciale când precesia rotorului devine instabilă.  

Accelerometrele trebuie montate pe fiecare lagăr şi la mijlocul carcasei. 
Pentru protecţie maximă, trebuie incluşi senzori de poziţie axială şi pentru 
măsurarea temperaturii lagărelor radiale. 

11.5.3  Maşini electrice şi angrenaje 

Maşinile electrice mari au un rotor relativ greu, în lagăre rezemate pe o 
structură flexibilă. Astfel, cea mai mare parte a energiei dezvoltate de rotor se 
transmite în vibraţii structurale şi mai puţin în mişcarea relativă între arbore şi 
lagăre. În afara frecvenţei (de trecere a) barelor rotorului (la motoare asincrone cu 
rotor în scurtcircuit), majoritatea caracteristicilor care definesc starea mecanică se 
găsesc în regiunea frecvenţelor joase, până la aproximativ de patru sau cinci ori 
frecvenţa de rotaţie (incluzând frecvenţa de sincronism şi frecvenţa polilor).  

 
Fig. 11.39 [11.39] 

Maşinile electrice mici au lagăre cu rulmenţi şi sunt monitorizate cu captori 
montaţi pe carcasă. Generatoarele electrice mari din centralele termoelectrice sunt 
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monitorizate cu traductoare de deplasări relative fără contact, de obicei aceleaşi ca 
cele utilizate la turbină.  

Angrenajele industriale cu turaţii mari au lagăre cu preîncărcări moderate şi 
carcase relativ flexibile, de aceea sunt preferate sistemele de monitorizare a 
vibraţiilor carcaselor. Un singur captor amplasat la capătul de cuplare al arborelui 
cu turaţie mai mare asigură o protecţie adecvată la angrenaje mici. La angrenaje 
mari, se utilizează două accelerometre montate pe carcasa transmisiei sau în 
apropierea lagărelor de lângă capetele de cuplare ale celor doi arbori. În general, se 
utilizează filtre pentru a diviza spectrul de frecvenţe al unui angrenaj în segmente 
care pot fi analizate mai uşor. Primul segment, care conţine frecvenţele de rotaţie 
ale celor doi arbori, începe de la aproximativ 50% din frecvenţa de rotaţie cea mai 
joasă şi se extinde până la al patrulea sau cincilea multiplu al frecvenţei de rotaţie a 
arborelui cu turaţia mai mare. Al doilea segment trebuie să includă frecvenţele în 
jur de 1-2 kHz. Banda a treia trebuie să includă frecvenţa de intrare în angrenare şi 
benzile laterale ale acesteia. Banda a patra (dacă este prevăzută) va acoperi 
frecvenţele foarte înalte generate de pitting şi exfolierea danturii.  

În fig. 11.39 este prezentat sistemul de monitorizare al unui compresor 
antrenat de un motor electric, iar în fig. 10.25 – al unui compresor antrenat de o 
turbină.  

11.5.4  Compresoare cu piston 

Compresoarele cu piston sunt monitorizate pentru probleme legate de 
uzarea inelelor de ghidare ale tijei pistonului (benzile portante), supape cu scurgeri 
şi vibraţii excesive datorită şocurilor, montării/ancorării greşite, lubrifierii 
insuficiente, uzurii segmenţilor de piston şi uzurii excesive a lagărelor.  

 
Fig. 11.40 [11.40] 

Urmărirea evoluţiei în timp a deplasării radiale a tijei pistonului (rod 
drop) oferă o indicaţie timpurie asupra distrugerii iminente a benzilor portante, 
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permiţând programarea înlocuirii acestora la un moment potrivit. Pentru măsurarea 
deplasării radiale a tijei pistonului se recomandă utilizarea simultană a două 
traductoare de proximitate, unul vertical şi unul orizontal. 

Deoarece lagărele principale ale unui compresor cu piston sunt lagăre cu 
film fluid, folosirea a două traductoare de proximitate, decalate la o90 , în fiecare 
lagăr palier permite detectarea problemelor legate de uzarea lagărelor, dezechilibrul 
arborelui cotit şi dezaxare. Măsurarea temperaturii în lagărele paliere şi glisierele 
capului de cruce oferă indicaţii asupra supraîncărcării, distrugerii lagărelor sau 
ungerii insuficiente.  

 
Fig. 11.41 [11.41] 

Schema dispunerii traductoarelor utilizate pentru monitorizarea unui 
compresor orizontal cu piston este dată în fig. 11.40. Nu se arată traductoarele de 
proximitate pentru măsurarea deplasării radiale a arborelui cotit.  

În fig. 11.41 se prezintă amplasarea traductoarelor pe un compresor de 
amoniac şi bioxid de carbon de mare capacitate, cu şase cilindri şi şapte trepte, cu 
turaţia 330 rot/min. La capetele carterului sunt montaţi orizontal doi captori 
piezoelectrici de viteze. În secţiunile de trecere dintre cilindri şi ghidajele capetelor 
de cruce sunt montate vertical şase accelerometre. Acestea măsoară semnalele de 
înaltă frecvenţă generate de impacturile produse de jocul tijei şi bătăile pistonului. 
Măsurarea deplasării radiale a tijei pistonului se face în toate treptele care au inel 
de ghidare. La fiecare cilindru monitorizat, se montează vertical un traductor de 
proximitate pe cutia de etanşare a capului de cruce, pentru măsurarea poziţiei 
relative a tijei pistonului. Un termocuplu sau termometru cu termorezistor montat 
pe fiecare chiulasă măsoară temperatura gazului.  
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În fig. 11.42 se arată poziţionarea traductoarelor pe un compresor de 
polietilenă cu şase cilindri. Sistemul de monitorizare colectează şi procesează 
următoarele date: a) temperatura supapei, pe 48 supape, utilizând termorezistoare; 
b) uzarea inelului de ghidare (banda portantă), pe 6 tije de piston, cu traductoare de 
proximitate; c) viteza carterului, cu 4 captori piezoelectrici de viteze, şi d) 
acceleraţia capului de cruce, cu 6 accelerometre.  

 
Fig. 11.42 [11.42] 

Analiza vibraţiilor compresoarelor cu piston se face mai bine în domeniul 
timp [11.43], observând forma de undă a vibraţiei produse de defecte, raportată la 
cursa pistonului. Se utilizează captori de viteze montaţi pe carter în plan orizontal, 
la nivelul pistoanelor, pentru a detecta variaţii ale nivelului vibraţiilor la frecvenţa 
de rotaţie şi variaţii ale deformării carcasei. Aceştia pot fi montaţi pe chiulasă sau 
pe capul de cruce, la un unghi de 045  în planul mişcării pistonului, pentru a detecta 
cu un singur traductor vibraţiile simultane verticale şi “mişcarea de întindere” a 
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cilindrului. Defecţiunile sunt detectate analizând datele la frecvenţa de sincronism 
şi dublul acesteia.  

Traductoarele de proximitate (fără contact), care măsoară atât poziţia cât 
şi deplasarea tijei pistonului, detectează uzarea inelelor de ghidare. Ele pot fi 
utilizate pentru măsurarea deplasării relative a arborelui cotit faţă de lagărele 
paliere care, în condiţii normale, urmează o traiectorie eliptică.  

Accelerometrele instalate pe capul de cruce sau pe piesa de distanţare a 
fiecărui cilindru detectează impacturile produse de jocul bolţului capului de cruce 
sau slăbirea piuliţelor pistonului. Accelerometre instalate temporar pe chiulasă pot 
fi utilizate pentru a confirma probleme cu supapele. Scurgerile de gaz la supape pot 
fi detectate evaluând forma de undă în comparaţie cu o referinţă care defineşte 
poziţiile punctelor moarte superior şi inferior. Porţiunea din cursa pistonului în care 
apar vibraţii de înaltă frecvenţă (produse de scăpări de gaze prin supapă) poate 
localiza supapa de admisie sau de evacuare cu probleme.  

Anexa 11.1 

Alinierea arborilor 

Prin aliniere (centrare), arborii sunt poziţionaţi să aibă axele coliniare când 
maşina funcţionează la sarcină normală.  

 
Fig. A11.1 [11.20] 

Măsurările efectuate la alinierea cuplajelor colectează datele necesare 
pentru calcularea excentricităţilor relative ale axelor arborilor, în direcţie verticală 
şi orizontală, în dreptul semicuplelor. Dezalinierea maximă este valoarea cea mai 
mare dintre descentrarea arborelui conducător şi descentrarea arborelui condus. 
Împreună cu turaţia maşinii, aceasta arată dacă este necesară realinierea (fig. 
11.11). 
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a b 

Fig. A11.2 

Există două metode de bază pentru alinierea la rece: a) măsurarea 
deplasării axiale şi radiale a unei semicuple faţă de cealaltă (fig. A11.2, a), şi b) 
măsurarea deplasărilor radiale ale ambelor semicuple (fig. A11.2, b). 

1. Măsurări pe o semicuplă 
În prima metodă (rim and face method) se utilizează două comparatoare 

montate pe un suport în consolă fixat de maşina deplasată. Un comparator este 
montat radial, pe circumferinţa semicuplei maşinii fixe, pentru determinarea 
dezalinierii radiale, celălalt este montat orizontal, deobicei pe faţa interioară a 
semicuplei, pentru determinarea dezalinierii unghiulare. Arborele maşinii deplasate 
este rotit pentru citiri în planul vertical şi în planul orizontal (fig. A11.3). Cu datele 
astfel obţinute se calculează corecţiile (grosimea plăcuţelor de reglaj sub 
“picioarele” maşinii deplasate).  

 
Fig. A11.3 [11.44] 

Precizia metodei poate fi influenţată de mai multe surse de erori (de ex. 
deformaţiile dispozitivului de prindere a comparatoarelor, frecările palpatorului 
acestora, etc), fiind mai mică decât a metodelor de măsurare pe ambele semicuple, 
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deşi în unele cazuri (de ex. când nu se pot face măsurări sub cuplaj) este singura 
metodă utilizabilă [11.45]. 

2. Măsurări pe ambele semicuple 
A doua metodă implică folosirea a două comparatoare montate pe ambele 

semicuple, în sensuri opuse, în acelaşi plan axial (fig. A11.4), pentru măsurarea 
dezalinierii radiale a celeilalte semicuple (reverse dial indicator method).  

 
Fig. A11.4 

Comparatoarele sunt fixate pe suporţi în consolă, cu bare de extensie 
reglabile (fig. A11.4). Arborii sunt rotiţi împreună şi se fac citiri la fiecare 090  (ora 
12:00, 3:00, 6:00 şi 9:00). Pe baza lor se calculează dezalinierea maximă (sau 
radială şi unghiulară, în plan vertical şi orizontal) care se compară cu toleranţele 
recomandate (fig. 11.11). Se consideră că aceasta este cea mai precisă dintre 
metodele bazate pe utilizarea comparatoarelor. 

 
Fig. A11.4 [11.44] 
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Metoda este aplicată când nu se dispune de echipament pentru (sau nu se 
poate folosi) alinierea cu laser. 

Sistemele de aliniere cu comparatoare opuse pe semicuple au fost 
îmbunătăţite prin adăugarea unor bare speciale de aliniere care permit citirea 
indicaţiilor comparatoarelor la orice unghi, când arborii se rotesc o360 . 

 
Fig. A11.5 [11.46] 

Alinierea la cald se realizează înlocuind comparatoarele cu bare de aliniere 
şi traductoare (fig. A11.5). Metoda bazată pe “bara Dodd” [11.47] utilizează 
traductoare de proximitate montate pe bare. Barele tubulare sunt dispuse în triunghi 
şi distanţate cu plăcuţe de rigidizare. Pe una din bare sunt montate traductoarele 
care măsoară fără contact deplasarea unei bare din celălalt set. Mişcarea este 
măsurată prin variaţia distanţelor faţă de traductoare, pe baza cărora se calculează 
alinierea relativă a celor doi arbori.  

Barele de aliniere, care poziţionează axele arborilor, sunt fixate pe carcasa 
lagărului fiecărei maşini. Traductoarele fără contact măsoară deplasarea relativă a 
barelor, indicând şi componenta produsă de dilatarea termică. Blocurile indicatoare 
sunt montate pe bara fixată de maşina condusă. Pe bara fixată de maşina 
conducătoare sunt ataşate două dispozitive de prindere în consolă pe care sunt 
montate patru traductoare de proximitate.  

Traductoarele şi blocurile indicatoare sunt poziţionate să măsoare 
deplasarea orizontală şi verticală pe fiecare semicuplă. Traductoarele de 
proximitate măsoară distanţa dintre traductor şi blocul indicator. Semnalul electric 
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produs de traductor este condiţionat şi liniarizat într-un amplificator. Semnalul 
produs de proximitor este transmis la voltmetre de măsură etalonate să afişeze 
diferitele mişcări în unităţi de deplasare. 

 
Fig. A11.6 [11.44] 

3. Alinierea cu laser 
Sistemele de aliniere cu laser pot utiliza o configuraţie cu un laser şi 

detector, un laser şi fascicul reflectat sau cu două lasere.  

Sistemul cu un singur laser şi rază reflectată are un emiţător (sursa de raze 
laser) pe un arbore, în spatele semicuplei şi o prismă fixată pe celălalt arbore, în 
spatele celeilalte semicuple. În fig. A11.6, se observă: 1 - suportul laserului, 2 - 
prisma, a - laser, b - lentilă, c - dispozitiv de focalizare, d - filtru, e - lentilă şi f - 
detector, 4 - dispozitiv de prindere în V cu lanţ, 5 - maşina conducătoare, 6 - 
maşina condusă. 

Laserul şi prisma sunt conectate la un calculator specializat. Pe măsură ce 
arborele este rotit, calculatorul înregistrează citirile de aliniere în mai multe poziţii. 
Pe baza dimensiunilor maşinii, calculatorul determină dezalinierea fiecărei 
semicuple şi corecţiile necesare la piciorul fiecărei maşini pentru obţinerea unei 
alinieri statice la rece în toleranţele de aliniere recomandate.  

La sistemele de aliniere cu două unităţi de măsurare, fiecare unitate emite o 
rază laser care este proiectată pe detectorul celeilalte unităţi, funcţionând pe 
principiul măsurării pe ambele semicuple (reverse dial indicator method). 
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12. 
LIMITELE VIBRAŢIILOR MAŞINILOR 

În acest capitol se prezintă norme şi recomandări privind limitele 
admisibile ale vibraţiilor pentru maşini de diferite tipuri şi mărimi. 

12.1  Standarde şi norme pentru nivelul global al vibraţiilor 

Pentru aprecierea stării mecanice a unei maşini, nivelele vibraţiilor 
măsurate pe carcasa lagărelor sau între fusul şi cuzinetul acestora se compară cu 
limitele acceptabile recomandate în normative şi standarde. 

La elaborarea standardelor s-a constatat că, în vederea măsurării şi 
evaluării vibraţiilor, maşinile pot fi împărţite în patru categorii [12.1]:  

1. Maşini cu mecanism bielă-manivelă şi arbore cotit care au atât 
componente în mişcare de rotaţie cât şi în mişcare alternativă, cum sunt motoarele 
diesel şi anumite tipuri de compresoare şi pompe. La acestea vibraţiile se măsoară 
uzual pe structura principală a maşinii, în domeniul frecvenţelor joase. 

Normativul VDI 2063-1985 [12.2], elaborat pentru măsurarea şi evaluarea 
vibraţiilor mecanice ale motoarelor şi compresoarelor cu piston, s-a dovedit util în 
practică deşi s-au aplicat aceleaşi criterii tuturor maşinilor cu mişcare alternativă. 
Acest normativ a fost înlocuit de standardul ISO 10816-6 [12.3] care stabileşte 
limite diferite ale vibraţiilor pentru maşini diferite.  

2. Maşini rotative cu rotoare rigide, cum sunt anumite tipuri de motoare 
electrice, pompele monoetajate şi pompele cu turaţie mică. Vibraţiile acestora se 
măsoară pe structura principală (pe corpul sau piedestalul lagărelor) unde nivelul 
vibraţiilor este o măsură a forţelor excitatoare generate de rotor datorită 
dezechilibrului, îndoirii termice, frecărilor şi altor surse de excitaţie.  

Severitatea vibraţiei a fost definită ca valoarea maximă a nivelului global 
al vitezei eficace în domeniul de frecvenţe specificat (în mod normal între 10 şi 
1000 Hz), evaluată pe structură în puncte predeterminate.  
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Normativul VDI 2056-1964 [12.4] a constituit baza pentru standardele ISO 
2372-1974 [12.5] şi ISO 2373 [12.6], înlocuite în prezent de ISO 10816 [12.7]-
[12.12]. Standardele ISO sunt utilizate ca referinţă pentru standardele naţionale 
corespunzătoare. Standardele înlocuite conţin o serie de informaţii utile.  

3. Maşini rotative cu rotoare flexibile, cum sunt turbogeneratoarele cu 
abur, pompele şi compresoarele multietajate. Când sunt accelerate prin una sau mai 
multe turaţii critice rotorul acestora poate vibra în diferite moduri de vibraţie până 
maşina ajunge la turaţia de lucru. La o astfel de maşină, amplitudinea vibraţiei 
măsurate pe un element de structură nu este o măsură a vibraţiei rotorului. De 
exemplu, un rotor poate avea deplasări cu amplitudini foarte mari, care să ducă la 
defectarea maşinii, în timp ce amplitudinea vibraţiilor măsurate pe corpul lagărului 
este foarte mică. De aceea se recomandă măsurarea vibraţiilor direct pe rotor. 

Normativul VDI 2059-1981 (prima ediţie în 1972) are 5 părţi [12.13]-
[12.17] care conţin consideraţii generale şi valori limită admisibile pentru patru 
tipuri de turbine. Pe baza lui s-a elaborat standardul ISO 7919-1996 compus din 
aceleaşi 5 părţi [12.18]-[12.22]. 

4. Maşini rotative cu rotoare cvasirigide, cum sunt turbinele cu abur de 
joasă presiune, compresoarele axiale şi ventilatoarele. Aceste maşini au un tip 
special de rotor flexibil pentru care amplitudinea vibraţiilor măsurate pe corpurile 
lagărelor sunt relevante pentru vibraţia rotorului.  

În afara Organizaţiei Internaţionale de Standardizare (ISO), diferite alte 
organizaţii precum American Petroleum Institute (API), American Gear 
Manufacturers Association (AGMA) şi American National Electrical 
Manufacturers Association (NEMA) au elaborat şi publicat normative de vibraţii 
larg acceptate şi aplicate. În majoritatea cazurilor, aceste normative au fost 
elaborate în consens cu producătorii şi beneficiarii, utilizarea lor fiind benevolă. 

12.2  Diagramele severităţii vibraţiilor 

Diagrama Rathbone (fig.12.1) a fost primul normativ elaborat pentru 
firmele de asigurări interesate în evaluarea şi stabilirea corectă a stării mecanice a 
maşinii asigurate [12.23]. Acesta se aplică turbinelor cu fundaţii individuale, care 
lucrează la turaţii sub 6000 rot/min şi la care vibraţiile rotorului sunt mici în 
comparaţie cu vibraţiile carcasei sau piedestalului lagărelor.  

Diagrama conţine şase curbe care delimitează zonele care caracterizează 
diferite regimuri de funcţionare, de la “foarte lin” la “foarte neliniştit”. Aceste 
categorii definesc nivelul global (de bandă largă) al vibraţiilor măsurate pe carcasa 
lagărelor maşinii. La frecvenţe peste 20 Hz, limitele sunt definite prin linii cu panta 
( )1−  în coordonate log-log, care reprezintă amplitudinea deplasării vârf-vârf, în 
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mils, în funcţie de frecvenţă (1 mil = mμ25,4 ). Acestea sunt linii de viteză maximă 
constantă. În diagramă este inclusă şi linia nivelului de percepere umană [12.24]. 

 
Fig. 12.1 [12.23] 

Dezvoltările ulterioare ale diagramei severităţii vibraţiilor au adoptat 
acelaşi format. Diagrama lui Blake [12.25] este prezentată în Anexa A12.1. În acest 
caz, deplasarea orizontală măsurată pe lagăre trebuie înmulţită cu un factor de 
serviciu.  

În fig. 12.2 se prezintă diagrama severităţii vibraţiilor măsurate pe corpul 
lagărelor (citiri filtrate) elaborată iniţial de H. G. Yates (1949), apoi completată în 
1964 de IRD Mechanalysis [12.26]. Aceasta a fost utilizată doar ca un ghid în 
aprecierea nivelului vibraţiilor pentru avertizarea unui defect iminent. În diagramă 
s-a reprezentat amplitudinea deplasării vârf-vârf în funcţie de frecvenţă sub forma 
unor linii de viteză maximă constantă, cu un raport egal cu 2 între nivelele de 
severitate s)mm4,25sin(1 = . Măsurarea nivelului vibraţiilor vârf-vârf a fost 
practicată în SUA până în 1974.  
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Fig. 12.2 [12.26] 

Între timp, Grupul de Vibraţii al Asociaţiei Inginerilor Germani a elaborat 
normativul VDI 2056, prima ediţie în 1960, apoi revizuită şi completată în 1964 
[12.27]. Intensitatea vibraţiei a fost definită prin viteza eficace a acesteia. 
Normativul s-a limitat la vibraţii mecanice cu frecvenţe peste 5 Hz, măsurate pe 
suprafaţa exterioară a maşinii, pe lagăre sau în puncte prestabilite.  

S-a definit o scară de evaluare, care porneşte de la valoarea medie a limitei 
percepţiei umane, 0,112 smm , şi avansează în trepte cu creşteri de 1,6 ori (4dB) 
pentru diferitele niveluri ale intensităţii vibraţiilor. Aceasta s-a bazat pe observaţia 
că o creştere de 1,6 ori a vitezei este percepută distinct şi cu efecte detectabile în 
solicitarea mecanică a maşinii. A doua îmbunătăţire a fost împărţirea în patru 
niveluri ale vibraţiilor: A – bun, B – acceptabil, C – limită şi D – inacceptabil, 
pentru patru grupe diferite de maşini.  
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Cele patru clase/grupe de maşini pentru care s-au stabilit limitele 
intensităţii vibraţiilor sunt următoarele: Clasa I (Grupa K) – componente ale 
motoarelor sau maşinilor care, în condiţii normale de funcţionare, fac parte 
integrantă din ansamblul unei maşini (de tipul motoarelor electrice cu puteri până 
la 15 kW); Clasa II (Grupa M) – maşini de mărime medie (de tipul motoarelor 
electrice cu puteri între 15 şi 75 kW) fără fundaţii speciale, motoare montate rigid 
sau maşini (cu puteri până la 300 kW) pe fundaţii speciale; Clasa III (Grupa G) – 
motoare de mari dimensiuni şi alte maşini mari cu mase în rotaţie, montate pe 
fundaţii rigide şi grele, care sunt relativ rigide în direcţia măsurării vibraţiilor; 
Clasa IV (Grupa T) – motoare de mari dimensiuni şi alte maşini mari cu mase în 
rotaţie, montate pe fundaţii care sunt relativ moi în direcţia măsurării vibraţiilor (de 
ex. turbogeneratoare şi turbine cu gaze cu puteri peste 10 MW). 

Domeniile de variaţie a severităţii vibraţiilor pentru cele patru grupe de 
maşini sunt date în Tabelul 12.1 [12.4]. Zonele B şi C acoperă câte două trepte de 
variaţie a severităţii. 

             Tabelul 12.1 
Domeniile de severitate a vibraţiilor şi exemple de aplicare a acestora la cele patru clase de maşini 

 
Domenii de severitate a 

vibraţiilor  
Exemple de apreciere a calităţii  
pentru diferite clase de maşini 

Domeniul 

Viteza eficace 
 v (mm/s)  
la limitele 

domeniului 

Clasa I Clasa II Clasa III Clasa IV 

0,28   
0,45   
0,71   

A 

1,12   

A 

1,80   B 

A 

2,80   B 

A 

4,50   C B 

7,10   C B 

11,20   C 

18,00   C 

28,00   
45,00   
71,00  

0,28 
0,45 
0,71 
1,12 
1,8 
2,8 
4,5 
7,1 
11,2 
18 
28 
45 

 

D D D D 

Recunoaşterea crescândă a normativului VDI 2056 atât de fabricanţii cât şi 
de utilizatorii maşinilor a condus la elaborarea standardului ISO 2372-1974 [12.5], 
de fapt o versiune în limba engleză a recomandărilor VDI 2056. Termenul 
intensitatea vibraţiei a fost înlocuit prin severitatea vibraţiei astfel încât valoarea 
eficace (r.m.s.) a vitezei vibraţiilor (în domeniul de frecvenţe între 10 şi 1000 Hz) a 
fost recunoscută drept cel mai bun indicator al efectelor vibraţiilor asupra părţilor 
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fixe ale maşinilor. Tabelul 12.1 poate fi regăsit în acest standard. El a fost menţinut 
şi într-o anexă a primei ediţii a standardului ISO 10816-1 [12.7] apărut în 1995. 

Deşi valorile absolute prescrise de aceste norme nu sunt relevante în toate 
cazurile, datorită mobilităţii diferite a structurii maşinilor în punctele de măsurare a 
vibraţiilor, acestea sunt utile deoarece indică importanţa creşterii relative a 
nivelului vibraţiilor. De exemplu, o creştere de 2,5 ori (8 dB) a nivelului vibraţiilor 
este o modificare importantă deoarece poate face trecerea de la o clasă de calitate la 
alta. La fel, o creştere mai mare de 10 ori (20 dB) este semnificativă deoarece poate 
face trecerea de la clasificarea “bun” la “inacceptabil”.  

12.3  Limitele vibraţiilor pentru părţile nerotative 

În această secţiune se prezintă normele de vibraţii din standardul ISO 
10816, utilizat în prezent.  

12.3.1  Directive generale 

Standardul ISO 10816-1 [12.7] conţine norme generale care descriu 
criteriile de evaluare a vibraţiilor bazate pe măsurători efectuate pe părţile 
nerotitoare ale maşinii. Aceste criterii, prezentate în funcţie de mărimea vibraţiilor 
şi de variaţia nivelului acestora, sunt utilizate la monitorizarea stării de funcţionare 
şi încercările de acceptare.  

Acesta reprezintă Partea 1a a unei serii de standarde elaborate pentru: a) 
acoperirea unui domeniul larg de frecvenţe, care să includă atât maşinile cu turaţii 
mici cât şi cele cu turaţii mari; b) stabilirea unor criterii de evaluare a vibraţiilor 
care să includă diferitele regimuri de funcţionare, indiferent dacă reprezintă creşteri 
sau descreşteri; c) înglobarea unor criterii de evaluare a vibraţiilor bazate pe 
experienţa mai multor ţări; d) includerea unor criterii unice şi metode de măsurare 
specifice pentru diferite tipuri de maşini.  

Pe lângă măsurarea vitezei vibraţiilor, prevăzută în standardele mai vechi 
deoarece aceasta este o măsură a energiei vibraţiilor, seria ISO 10816 mai include 
criterii bazate pe măsurarea deplasării, acceleraţiei şi a valorii de vârf în locul 
valorii eficace, acestea fiind preferate în cazul maşinilor cu turaţii foarte mici sau 
foarte mari.  

Standardul prevede măsurarea nivelului global (nefiltrat) al vibraţiilor, iar 
banda de frecvenţe este aleasă în funcţie de maşină. De exemplu, domeniul de 
frecvenţe necesar pentru a evalua integritatea unei maşini care are lagăre cu 
rulmenţi trebuie să includă frecvenţe mai înalte decât cel pentru maşini care au 
lagăre cu film fluid.  
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În cazul serviciului de lungă durată, standardul arată cum se stabilesc limite 
de vibraţii operaţionale sub formă de alarmă şi declanşare.  

Alarma dă o avertizare că s-a atins o anumită valoare a vibraţiei sau s-a 
produs o variaţie semnificativă, la care trebuie să se intervină cu o măsură de 
remediere. Când apare situaţia de alarmă, funcţionarea poate continua pentru o 
perioadă de timp până se fac investigaţii pentru identificarea cauzei creşterii 
nivelului vibraţiilor şi se stabilesc acţiuni de remediere.  

Nivelul de declanşare precizează mărimea vibraţiilor peste care 
funcţionarea în continuare a maşinii poate produce deteriorări. Dacă valoarea de 
declanşare este depăşită, trebuie luate măsuri imediate de diminuare a nivelului 
vibraţiilor sau trebuie oprită maşina.  

12.3.2  Turbine cu abur 

Standardul ISO 10816-2 [12.8] conţine îndrumări specifice pentru 
evaluarea severităţii vibraţiilor măsurate pe lagărele sau piedestalurile grupurilor 
turbogeneratoare mari.  

Tabelul 12.2 

Turaţia arborelui, rot/min 
1500 sau 1800 3000 sau 3600 

 
 

Limita zonei 
Viteza vibraţiilor, smm  valoare eficace 

A/B 2,8 3,8 
B/C 5,3 7,5 
C/D 8,5 11,8 

Descrierea zonelor este următoarea:  
  Zona A – maşini noi care pot funcţiona fără restricţii. 
  Zona B – nivel acceptabil pentru un serviciu de lungă durată fără 

nici o restricţie. 
  Zona C – maşini care pot funcţiona o durată limitată până apare o 

ocazie favorabilă pentru luarea măsurilor de remediere care se impun. 
  Zona D – vibraţii suficient de severe pentru a produce deteriorări 

ale maşinii.  

Sistemul de măsurare a vibraţiilor trebuie să poată determina nivelul global 
al vibraţiilor, în smm  valoare eficace, în banda de frecvenţe 10-500 Hz. Dacă 
totuşi aparatura este utilizată pentru vibrodiagnoză sau pentru monitorizare la 
pornirea, oprirea sau supraturarea maşinii, poate fi necesar un domeniu mai larg de 
frecvenţe.  
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Standardul include criteriile de evaluare a vibraţiilor prezentate în Tabelul 
12.2. Acestea se bazează pe amplitudinea vitezei vibraţiilor ( smm  valoare 
eficace) carcasei lagărelor sau piedestalurilor grupurilor turbogeneratoare cu puteri 
peste 50 MW şi cu turaţii nominale de 1500, 1800, 3000 şi 3600 rot/min. Limitele 
indicate se referă la valori măsurate in situ în regim de funcţionare permanent la 
turaţia nominală.  

Se recomandă ca valoarea de alarmă să nu depăşească de 1,25 ori limita 
superioară a zonei B. În general, valoarea de declanşare va fi in zonele C sau D, 
dar să nu depăşească de 1,25 ori limita superioară a zonei C. 

12.3.3  Maşini industriale cu arbori cuplaţi mecanic  

Standardul ISO 10816-3 [12.9] conţine îndrumări specifice pentru 
evaluarea severităţii vibraţiilor măsurate in situ pe lagărele, piedestalurile lagărelor 
şi carcasele maşinilor industriale cuplate. Acest standard se referă la următoarele 
maşini: turbine cu abur cu puterea mai mare decât 50 MW, compresoare, turbine 
industriale cu gaze cu puterea până la 3 MW, pompe cu puterea pâna la 1 MW, 
generatoare electrice, motoare electrice de orice tip şi suflante cu puterea peste 300 
kW. 

        Tabelul 12.3 

Tipul 
suportului 

Limita 
zonei 

Deplasarea 
( )eficacevaloare,mμ

Viteza 
( )eficace valoares,mm  

A/B 37 2.3 
B/C 72 4.5 

 
Rigid 

C/D 113 7.1 
A/B 56 3.5 
B/C 113 7.1 

 
Flexibil 

C/D 175 11.0 

Diferenţe semnificative în design, tipurile lagărelor şi ale structurii de 
rezemare, impun considerarea separată a două grupe de maşini şi anume: 1) maşini 
mari, cu puteri nominale peste 300 kW, sau maşini electrice cu înălţimea arborelui 
mai mare de 315 mm; şi 2) maşini de dimensiuni medii cu puteri nominale peste 30 
kW până la 300 kW inclusiv, sau maşini electrice cu înălţimea arborelui între 180 
mm şi 315 mm. Maşinile mai mari au de obicei lagăre cu alunecare şi turaţii între 
120 rot/min şi 15000 rot/min. Criteriile de evaluare recomandate sunt prezentate în 
fig. 12.3. 

Clasificarea zonelor de severitate a vibraţiilor pentru maşini industriale 
mari cu puteri nominale între 300 kW şi 50 MW (grupa 1) este arătată în Tabelul 
12.3. Descrierea zonelor este aceeaşi ca în standardul ISO 10816-2. 
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        Tabelul 12.4 

Tipul 
suportului 

Limita 
zonei 

Deplasarea 
( )eficacevaloare,mμ

Viteza 
( )eficace valoares,mm  

A/B 22 1,4 
B/C 45 2,8 

 
Rigid 

C/D 71 4,5 
A/B 37 2,3 
B/C 71 4,5 

 
Flexibil 

C/D 113 7,1 

Clasificarea zonelor de severitate a vibraţiilor pentru maşini industriale de 
mărime medie, cu puteri nominale între 15 kW şi 300 kW (grupa 2) este arătată în 
Tabelul 12.4.  

 

Fig. 12.3 

Pe baza standardului ISO 10816-3, au fost elaborate standarde specifice 
pentru severitatea vibraţiilor pompelor [12.28]. Acestea se aplică la pompe cu roţi 
paletate (cu curgere radială, mixtă sau axială şi puteri peste 15 kW) şi motor de 
antrenare separat sau integrat.  
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12.3.4  Turbine cu gaze 

Standardul ISO 10816-4 [12.10] conţine îndrumări specifice pentru 
evaluarea severităţii vibraţiilor măsurate pe carcasele lagărelor sau piedestalurile 
grupurilor de turbine cu gaze. Standardul se aplică la turbinele cu gaze de mare 
putere utilizate în acţionările electrice şi mecanice, cu puteri peste 3 MW şi turaţii 
sub sarcină între 3000 şi 20.000 rot/min. În general, criteriile se aplică atât turbinei 
cu gaze cât şi echipamentului antrenat. Totuşi, pentru evaluarea severităţii 
vibraţiilor la generatoare peste 50 MW trebuie utilizate criteriile din standardul ISO 
10816-2, iar la compresoare cu puteri între 30 şi 300 kW, criteriile din standardul 
ISO 10816-3. 

Evaluarea limitelor zonelor pentru vibraţiile carcasei lagărelor sau 
piedestalurilor la turbine industriale cu gaze este arătată în Tabelul 12.5. Aceste 
criterii presupun că turbina cu gaze are lagăre cu film fluid iar măsurarea nivelului 
global (de bandă largă) al vibraţiilor se face in situ în stare de funcţionare normală 
în regim staţionar.  

        Tabelul 12.5 

Limita zonei Turaţia arborelui, 
rot/min A/B B/C C/D 

Viteza vibraţiei, 
eficace  valoaresmm  3000 - 20000 

4,5 9,3 14,7 

Acest standard include maşinile care pot avea angrenaje cu roţi dinţate sau 
lagăre cu rulmenţi, dar nu se referă la evaluarea stării de funcţionare a acestor 
angrenaje sau lagăre. Descrierea zonelor este aceeaşi ca în standardul ISO 10816-2. 

12.3.5  Maşini hidraulice  

Standardul ISO 10816-5 [12.11] conţine îndrumări specifice pentru 
evaluarea severităţii vibraţiilor măsurate in situ pe lagărele, piedestalurile lagărelor 
sau carcasele maşinilor hidraulice. Acesta se aplică hidroagregatelor generatoare de 
putere şi staţiilor de pompare în care maşinile hidraulice au turaţii între 120 şi 1800 
rot/min, lagăre cu alunecare cu cuzinet complet sau cu segmenţi cu pastile şi 
puterea motorului principal de cel puţin 1 MW. Linia de arbori poate fi verticală, 
orizontală sau înclinată la orice unghi între aceste două direcţii.  

Acest standard include: turbine şi generatoare electrice, pompe şi maşini 
electrice care funcţionează ca motoare, pompe care funcţionează ca turbine şi 
motoare generatoare, inclusiv echipamentul auxiliar (de ex. turbine de pornire sau 
excitatrice dispuse în lungul arborelui principal). Standardul include de asemenea 
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turbine individuale sau pompe cuplate cu generatoare sau motoare electrice prin 
angrenaje cu roţi dinţate şi/sau cuplaje elastice radial. 

 
    Fig. 12.4 [12.29] 

În fig.12.4 se prezintă valorile recomandate ale vibraţiilor (în smm  
valoare eficace) în funcţie de turaţia arborelui (în rot/min) pentru maşini hidraulice 
cu puterea nominală peste 1 MW şi turaţii nominale între 120 şi 1800 rot/min. 
Descrierea zonelor este aceeaşi ca în standardul ISO 10816-2. 

 
       Fig. 12.5 [12.30] 
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Limitele vibraţiilor stabilite de Hydraulics Institute pentru pompe 
orizontale de lichide clare, măsurate pe carcasa lagărelor, sunt date în fig. 12.5. 
Pentru comparaţie, în Anexa A12.2 se prezintă limitele admisibile ale vibraţiilor 
stabilite pentru pompe centrifuge în Hydraulic Institute Application Standards B-
74-1: 1967 [12.26]. 

12.3.6  Maşini cu mişcare alternativă 

Standardul ISO 10816-6 [12.3] stabileşte proceduri şi norme pentru 
măsurarea şi clasificarea vibraţiilor mecanice ale maşinilor cu mişcare alternativă. 
În general, acest standard se referă la măsurări de vibraţii efectuate pe structura 
principală a maşinii, iar valorile specificate sunt definite în primul rând pentru a 
asigura o funcţionare fiabilă şi sigură a maşinii, şi pentru a evita probleme cu 
echipamentul auxiliar montat pe structura maşinii.  

Tabelul 12.6 
Nivelul global maxim al vibraţiilor măsurate 

pe structura maşinii  Clasificarea vibraţiilor maşinii Limitele 
gradului 

severităţii 
vibraţiilor 

Deplasarea 
µm, 

val.eficace 

Viteza  
mm/s, 

val.eficace 

Acceleraţia 
m/s², 

val.eficace 
1 2 3 4 5 6 7 

1,1 la 1,8 -----17,8--- -----1,12---- -----1,76----- 

1,8 la 2,8 -----28,3--- -----1,78---- -----2,79----- 

2,8 la 4,5 -----44,8--- -----2,82---- ------4,42---- 

 
 
 

A/
B 

4,5 la 7,1 -----71,0--- -----4,46---- ------7,01---- 
C 

 
 
 
 

A/
B 

7,1 la 11 -----113---- -----7,07---- ------11,1---- 
C 

 
 
 
 
 

A/
B 

11 la 18 -----178---- -----11,2---- ------17,6---- 
C 

 
 
 
 
 
 

A/
B 

18 la 28 -----283---- -----17,8---- ------27,9---- 
C 

 
 
 
 
 
 
 

A/
B 

28 la 45 -----448---- -----28,2---- ------44,2---- 
C 

 
 
 
 
 
 
 
 

A/
B 

45 la 71 -----710---- -----44,6---- ------70,1---- 
C 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

A/
B 

71 la 112 ----1125---- -----70,7---- ------111---- 

 
 
 
 
 

D 

 
 
 
 
 

D 

 
 
 
 

D 

 
 
 

D 
 
 

D 
D C 

112 la180 ----1784---- -----112---- ------176---- 
      D 

Pe baza experienţei cu maşini similare, s-a constatat că deteriorarea care 
poate apare la depăşirea valorilor limită este preluată predominant de componentele 
montate pe maşină (de ex. turbosuflante, schimbătoare de căldură, regulatoare, 
pompe, filtre etc.), de elemente de legătură ale maşinii cu echipamente periferice 
(de ex. conducte) sau aparate de monitorizare (de ex. captori de presiune, 
termometre etc.). Pentru motoare cu piston rezemate rigid, nivelurile vibraţiilor se 
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măsoară la marginea superioară a carcasei sau chiulasei. Acest standard se aplică în 
general la maşini cu piston cu mişcare alternativă montate rigid sau elastic, cu 
puteri peste 100 kW. În Tabelul 12.6 se prezintă nivelurile maxime admisibile ale 
vibraţiilor pentru şapte clase diferite de maşini cu mişcare alternativă.  

Definiţia claselor este următoarea: 1) compresoare de gaze montate rigid, 
cu cilindri opuşi echilibraţi; 2) compresoare de gaze montate rigid multicilindrice; 
3) compresoare de gaze montate rigid monocilindrice; 4) fără exemple; 5) şi 6) 
motoare diesel navale şi industriale (<2000 rot/min); şi 6) şi 7) motoare diesel 
navale şi industriale (>200 kW). Descrierea zonelor este aceeaşi ca în standardul 
ISO 10816-2.  

Valorile din Tabelul 12.6 au fost calculate pentru deplasări constante în 
banda 2 Hz la 10 Hz, pentru viteze constante în banda 10 Hz la 250 Hz şi pentru 
acceleraţii constante între 250 Hz şi 1000 Hz. Valorile vibraţiilor maşinilor cu 
mişcare alternativă tind să fie mai constante pe durata de viaţă a maşinii decât cele 
ale maşinilor rotative. De aceea, zonele A şi B sunt combinate în acest tabel. În 
viitor, pe măsură ce se va acumula mai multă experienţă, vor fi stabilite valori 
limită diferite pentru zonele A şi B. 

 
Fig. 12.6 [12.2] 

Valorile limită recomandate de VDI 2063 [12.2] sunt deplasarea zero-vârf 
de 1 mm în domeniul 2 Hz la 10 Hz, viteza eficace de 45 mm/s (sau 68 mm/s zero-
vârf) între 10 Hz şi 100 Hz, şi acceleraţia zero-vârf de 4g între 100 Hz şi 300 Hz 
(fig. 12.6). În Anexa A12.5 curba limită este suprapusă peste nomograma gradelor 
de severitate a vibraţiilor dată în standardul ISO 10816-6: 1995 [12.3].  

În standardul ISO 8528-9: 1995 se prezintă norme pentru evaluarea 
vibraţiilor generatoarelor de curent alternativ antrenate de motoare cu combustie 
internă.  
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12.4  Limitele vibraţiilor pentru părţile în rotaţie 

Prima diagramă a severităţii vibraţiilor bazată pe măsurarea deplasării 
relative vârf-vârf a arborelui faţă de lagăre [12.31] a fost elaborată în 1968 pentru 
compresoarele centrifuge Dresser Clark (v. Anexa A12.4). În Anexa A12.3 [12.30] 
se dau criteriile publicate de Compressed Air and Gas Institute. În această secţiune 
se prezintă criteriile de evaluare a vibraţiilor propuse în standardul ISO 7919 (bazat 
pe VDI 2059) utilizat în prezent pentru măsurări pe arbori în rotaţie.  

12.4.1  Directive generale 

Standardul ISO 7919-1 [12.18] conţine îndrumări specifice pentru 
măsurarea vibraţiilor pe elementele în mişcare de rotaţie ale maşinilor. Astfel de 
maşini au în general rotoare flexibile. Modificarea regimului de vibraţii poate fi 
detectată cel mai sensibil cu ajutoruul măsurărilor pe părţile rotative. De asemenea, 
tipice pentru această clasă sunt maşinile care au carcase relativ rigide şi/sau grele în 
comparaţie cu masa rotorului, pentru care se preferă măsurarea vibraţiilor 
arborelui.  

Maşini cum sunt turbinele cu abur industriale, turbinele cu gaze şi 
turbocompresoarele au câteva moduri de vibraţie cu frecvenţe în domeniul 
turaţiilor de lucru, iar răspunsul acestora la dezechilibru, dezalinieri, îndoiri 
termice, frecări de contact şi descărcarea lagărelor poate fi mai bine observat prin 
măsurări pe arbori.  

Estimarea nivelului vibraţiilor unei maşini se face pe baza a trei factori 
principali [12.29] şi anume: a) încărcarea dinamică a lagărelor; b) deplasarea 
absolută a rotorului, şi c) jocul între fusuri şi lagăre. Dacă interesează încărcarea 
dinamică a lagărelor, pentru a evita deteriorarea acestora, atunci trebuie 
monitorizate vibraţiile relative ale arborelui faţă de structura lagărului. Dacă 
interesează mişcarea absolută a arborelui (o măsură a tensiunilor de încovoiere din 
rotor) sau jocul între fus şi lagăr, atunci tipul de măsurătoare utilizat depinde de 
nivelul vibraţiilor structurii pe care este montat traductorul de mişcare relativă. 
Dacă nivelul vibraţiilor structurii de suport a senzorului este mai mic decât 20% 
din vibraţia relativă a arborelui, atunci trebuie măsurată vibraţia absolută a 
arborelui. Dacă acest nivel este mai mare decât vibraţia relativă a arborelui, atunci 
măsurarea acesteia este cea mai relevantă. Jocurile între rotor şi lagăre trebuie 
monitorizate pentru a preveni contactul cu frecare în etanşări şi la capetele 
paletelor, care poate produce deteriorări ale rotorului şi paletelor.  

Vibraţiile arborilor maşinilor, măsurate în apropiere de lagăre, sunt 
evaluate pe baza a două criterii [12.29]:  

1) Funcţionarea fiabilă şi sigură a unei maşini în condiţii normale de lucru 
impune ca deplasarea vibraţiilor arborelui să rămână sub anumite limite corelate 



12. LIMITELE VIBRAŢIILOR MAŞINILOR   177

cu, de exemplu, sarcini dinamice acceptabile şi jocuri radiale sub anumite limite. În 
general, acest criteriu este luat ca bază pentru evaluarea unei maşini noi (dată 
recent în exploatare) în lipsa oricăror informaţii asupra caracteristicilor de 
funcţionare satisfăcătoare pentru o maşină de tipul respectiv.  

2) Variaţii ale deplasării vibraţiilor arborelui, chiar când limitele 1) nu sunt 
depăşite, pot indica deteriorări incipiente sau orice altă neregulă. Prin urmare, astfel 
de variaţii faţă de o valoare de referinţă nu trebuie lăsate să depăşească anumite 
limite. Dacă variaţia nivelului vibraţiilor este importantă şi dacă depăşeşte 25% din 
nivelul de referinţă, trebuie stabilite cauzele modificării şi, dacă este necesar, 
trebuie luate măsuri speciale. În acest context, o decizie asupra măsurii care se 
impune trebuie luată după considerarea valorii maxime a vibraţiei  şi dacă maşina 
s-a stabilizat în noua condiţie de funcţionare.  

Standardul ISO 10817-1 [12.32] descrie senzorii (traductoarele), 
condiţionarea semnalelor, metodele de prindere şi procedurile de etalonare a 
aparaturii de măsurare a vibraţiilor arborilor.  

12.4.2  Turbine cu abur 

Standardul ISO 7919-2 [12.19], bazat pe VDI 2059-2 [12.14], conţine 
îndrumări pentru măsurarea vibraţiilor arborilor grupurilor turbogeneratoare din 
centrale termoelectrice, cu turaţii nominale în domeniul 1500-3600 rot/min şi 
puteri peste 50 MW. Se prezintă criterii de evaluare bazate pe experienţa 
anterioară, care pot fi utilizate ca norme în aprecierea nivelului vibraţiilor acestor 
maşini.  

Tabelul 12.7 

Turaţia arborelui, rot/min 
1500 1800 3000 3600 

 
 

Limita zonei Deplasarea relativă vârf-vârf a arborelui, mμ  
A/B 100 90 80 75 
B/C 200 185 165 150 
C/D 320 290 260 240 

Nivelurile vibraţiilor specificate în standard definesc patru zone de calitate 
pentru măsurarea vibraţiilor relative şi absolute ale arborilor în, sau lângă, lagărele 
principale, la turaţia nominală şi în regim permanent staţionar. Niveluri mai 
ridicate ale vibraţiilor pot fi admise în alte locuri de măsurare şi în regim 
tranzitoriu, cum ar fi la pornire sau oprire (incluzând accelerarea prin domeniile 
turaţiilor critice).  
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În Tabelul 12.7 se arată valorile recomandate ale amplitudinii vibraţiilor 
arborelui grupurilor turbogeneratoare cu abur mari, în micrometri vârf-vârf, 
măsurate faţă de lagăre, iar în Tabelul 12.8 cele recomandate pentru vibraţiile 
absolute.  

Tabelul 12.8 

Turaţia arborelui, rot/min 
1500 1800 3000 3600 

 
 

Limita zonei Deplasarea absolută vârf-vârf a arborelui, mμ  
A/B 120 110 100 90 
B/C 240 220 200 180 
C/D 385 350 320 290 

În ambele tabele, zona A reprezintă maşini noi care pot funcţiona fără 
restricţii; zona B este acceptabilă pentru funcţionarea de lungă durată; zona C 
reprezintă maşini care pot funcţiona o durată de timp limitată până la apariţia unei 
ocazii favorabile pentru luarea unor măsuri de remediere; şi zona D corespunde 
nivelului de declanşare (oprire), aceste valori fiind considerate de severitate 
suficientă pentru a produce deteriorări.  

 
Fig. 12.7 [12.14] 

Pentru comparaţie, în fig. 12.7 se redau valorile limită pentru oprire 
recomandate în VDI 2059-2 [12.14]. Acestea reprezintă valori maxime ale razei 
orbitei de precesie a arborelui, deci deplasări zero-vârf. Se poate observa că 
valorile din Tabelul 12.7 la limita zonelor C/D sunt aceleaşi, deşi acestea reprezintă 
valori vârf-vârf, sugerând înmulţirea cu 2 a valorilor din Tabelele 12.7 şi 12.8. 

12.4.3  Maşini industriale cu arbori cuplaţi mecanic 

Standardul ISO 7919-3 [12.20], bazat pe VDI 2059-3 [12.15], conţine 
norme pentru aplicarea criteriilor bazate pe măsurarea vibraţiilor arborelui în 
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apropierea lagărelor, în condiţii normale de funcţionare. Aceste recomandări sunt 
prezentate atât pentru condiţii de funcţionare staţionare, cât şi pentru orice variaţii 
faţă de aceste valori staţionare.  

 
Fig. 12.8 [12.30] 

Acest standard se aplică maşinilor industriale cu arbori cuplaţi mecanic, 
care au lagăre cu film fluid, cuprinzând: turbocompresoare, turbine, grupuri 
turbină-generator şi motoare electrice de acţionare, toate având turaţii nominale 
maxime între 1000 şi 30.000 rot/min şi puteri între 30 kW şi 50 MW. 

În fig. 12.8 se arată limitele pentru evaluarea deplasării relative vârf-vârf a 
arborelui faţă de lagăr, d, în funcţie de turaţia n.  

Cele trei linii de delimitare a zonelor sunt definite de următoarele ecuaţii:  
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Limita zonelor A/B ( )
( )rot/min ˆ   
4800μm ˆ 
nn

nd BA ι
ι = ; (12.1) 

Limita zonelor B/C ( )
( )rot/min ˆ   
9000μm ˆ 
nn

nd CB ι
ι = ; (12.2) 

Limita zonelor C/D ( )
( )rot/min ˆ   

200.13μm ˆ 
nn

nd DC ι
ι = . (12.3) 

Valorile numerice din fig. 12.8 nu sunt date pentru a servi ca bază unică 
pentru prescripţii de acceptare. În general, starea vibratorie a acestor maşini trebuie 
evaluată considerând simultan atât vibraţiile arborelui cât şi cele ale structurii 
maşinii. Ca urmare, acest standard trebuie utilizat împreună cu ISO 10816-3 [12.9]. 
Descrierea zonelor din fig. 12.8 este aceeaşi ca în ISO 7919-2. 

Pentru comparaţie, în Anexa A12.6 se prezintă diagrama similară din 
normativul VDI 2059-3 [12.15]. 

12.4.4  Turbine cu gaze 

Standardul ISO 7919-4 [12.21] se aplică turbinelor cu gaze de putere mare 
utilizate la acţionări electrice şi mecanice (inclusiv cele cu transmisii cu roţi 
dinţate) care au lagăre cu film fluid, puteri peste 3 MW şi turaţii sub sarcină între 
3000 şi 30.000 rot/min. Acestea includ turbine cu gaze cuplate direct cu alte maşini 
de forţă, ca de exemplu turbine cu abur. Se exclud turbinele cu gaze pentru 
aeronave, deoarece acestea diferă fundamental de turbinele cu gaze indu striale în 
ceea ce priveşte lagărele (cu rulmenţi), flexibilitatea carcasei, structura pe care sunt 
montate şi raportul între greutăţile rotorului şi statorului.  

În funcţie de construcţie şi modul de lucru, există trei tipuri de turbine cu 
gaze industriale: 1) cu un singur arbore şi turaţie constantă; 2) cu un singur arbore 
şi turaţie variabilă; şi 3) turbine cu gaze care au arbori diferiţi pentru generarea 
gazelor fierbinţi şi pentru furnizarea puterii.  

În fig. 12.9 se prezintă norme pentru aplicarea criteriilor de apreciere a 
nivelului vibraţiilor măsurate lângă lagărele turbinelor cu gaze industriale, în 
condiţii normale de funcţionare. Descrierea zonelor este aceeaşi ca în ISO 7919-2. 

Figura 12.9 este similară cu fig. 12.8 cu excepţia domeniului turaţiilor, care 
începe la 3000 rot/min. Cele trei linii de delimitare a zonelor sunt definite de 
ecuaţiile (12.1)-(12.3). 

Pentru comparaţie, în Anexa A12.7 se prezintă diagrama similară din 
normativul VDI 2059-4 [12.16]. 



12. LIMITELE VIBRAŢIILOR MAŞINILOR   181

 
Fig. 12.9 [12.30] 

12.4.5  Maşini hidraulice 

Standardul ISO 7919-5 [12.22] prezintă particularităţile măsurării 
vibraţiilor arborilor maşinilor hidraulice cuplate. Acesta se aplică tuturor tipurilor 
de maşini hidraulice cu turaţii nominale între 60 şi 3600 rot/min, care au lagăre cu 
film fluid şi puteri nominale de 1 MW sau mai mari.  

Aceste maşini pot fi turbine, pompe, pompe-turbine, generatoare, motoare 
şi motoare-generatoare, inclusiv cuplajele, transmisiile cu roţi dinţate sau 
echipamentul auxiliar de pe linia de arbori. Poziţia arborelui poate fi verticală, 
orizontală sau la un unghi arbitrar între aceste două direcţii.  

Standardul nu se aplică pompelor din termocentrale sau instalaţiilor 
industriale, maşinilor sau agregatelor hidraulice care au lagăre cu rulmenţi sau 
maşinilor hidraulice cu lagăre lubrificate cu apă.  
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Fig. 12.10 [12.30] 

Normele se referă la aplicarea criteriilor de apreciere a nivelului vibraţiilor 
măsurate în apropierea lagărelor maşinilor hidraulice cuplate mecanic, în condiţii 
normale de funcţionare în regim staţionar şi pentru orice modificări ale acestor 
valori staţionare.  

Valorile numerice specificate în fig. 12.10 reprezintă deplasări relative ale 
rotorului faţă de lagăre în funcţie de turaţie. Acestea se limitează la domeniul 
turaţiilor nominale între 60 şi 2000 rot/min. Descrierea zonelor este aceeaşi ca în 
ISO 7919-2. 

Pentru comparaţie, în Anexa A12.8 se prezintă diagrama similară din 
normativul VDI 2059-5 [12.17]. 



12. LIMITELE VIBRAŢIILOR MAŞINILOR   183

12.4.6  Alegerea tipului măsurătorii 

Un “document umbrelă” publicat ca Partea 0 a standardului ISO 10816 
[12.33] conţine norme generale pentru selectarea limitelor admisibile ale vibraţiilor 
aplicabile unui anumit tip de maşină. Normele se bazează pe două criterii de 
evaluare: a) deplasarea arborelui faţă de linia centrelor fusurilor; şi b) raportul între 
rigidităţile postamentului şi lagărului. Acesta din urmă determină raportul între 
deplasarea relativă a arborelui şi vibraţia postamentului. 

 

Fig. 12.11 [12.29] 

În fig. 12.11 se prezintă schema logică a alegerii tipului măsurătorii şi 
evaluării severităţii vibraţiilor.  
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În fig. 12.12 se dau sugestii când trebuie măsurate vibraţiile absolute şi 
când trebuie să se măsoare vibraţiile relative ale arborelui.  

 

       Fig. 12.12 [12.29] 

În general, deoarece lagărele maşinilor cu rulmenţi au rigidităţi relativ 
mari, iar raportul rigidităţilor piedestal/lagăr este subunitar, acestea sunt mai 
potrivite pentru măsurarea vibraţiilor pe postament şi/sau carcasă. Din contră, 
maşinile care au lagăre cu film fluid şi sunt rezemate pe piedestaluri relativ moi au 
un raport al rigidităţilor mult mai mare, fiind mai potrivite pentru măsurarea 
vibraţiilor arborelui.  

În Tabelul 12.9 [12.29] se dau exemple de valori ale raportului rigidităţilor 
dinamice împreună cu aplicabilitatea standardului de referinţă.  
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Tabelul 12.9 

Maşina Raportul 
rigidităţilor, α  

ISO 10816 
(piedestal) 

ISO 7019 
(arbore) 

Turbină de înaltă presiune 5 moderat bun 
Turbină de joasă presiune 1,5 moderat bun 
Generator electric mare 1,5 moderat bun 

Compresor centrifug de înaltă presiune 5 rău bun 
Ventilator mare 2/3 bun moderat 

Ventilator mic şi pompă 1/3 bun moderat 
Pompă verticală 1/10 bun rău 

Turbogenerator cu abur mare 1,5 la 3 moderat bun 

12.5  Angrenaje cu roţi dinţate 

Standardul ISO 8579-2 [12.34] se referă la metodele pentru determinarea 
vibraţiilor mecanice ale angrenajelor cu roţi dinţate cu carcase individuale, 
reductoare şi multiplicatoare de turaţie. Acest standard prezintă metode de 
măsurare a vibraţiilor carcasei şi a arborelui, precum şi tipurile de aparate, 
metodele de măsurare şi încercările pentru determinarea nivelului vibraţiilor. El se 
aplică numai angrenajului încercat şi care lucrează la turaţia nominală, sarcina, 
domeniul de temperaturi şi lubrificaţia de la proba de recepţie efectuată de 
fabricant.  

 

     Fig. 12.13 [12.35] 
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În fig. 12.13 se arată limitele admisibile ale vibraţiilor elaborate de AGMA 
[12.35] pentru angrenajele cu dinţi înclinaţi cu turaţii mari  

Jackson [12.36] recomandă următoarele valori limită ale vitezei maxime 
măsurate pe lagărele cutiilor de viteze: liniştit - §5 mm/s, acceptabil - 5 la 7 mm/s, 
marginal - 7 la 10 mm/s, oprire planificată pentru reparaţii – 10 la 15 mm/s, şi 
oprire imediată - 15 mm/s. 

12.6  Standarde API 

American Petroleum Institute (API) a dezvoltat standarde pentru industria 
petrolieră şi petrochimică bazate pe consens, referitoare la caracteristicile 
constructive de bază ale diferitelor componente ale maşinilor şi la condiţiile privind 
turaţiile critice, echilibrarea rotoarelor şi limitele admisibile ale vibraţiilor.  

În Tabelul 12.10 se redau limitele admisibile ale vibraţiilor recomandate în 
câteva standarde API [12.36]. 

       Tabelul 12.10 

Standardul 
Deplasarea relativă a 

arborelui, 
mils vârf-vârf 

Viteza absolută a 
lagărului, 

in/s 

API 610 [12.37] 
maxn

8000   
 

0,12 valoare eficace 

API 611 [12.38] 
API 612 [12.39] 
API 616 [12.41] 
API 617 [12.42] 
API 672 [12.44] 

(inclusiv excentricitatea) 

max

1200025,1
n

  

 
 
- 

 
API 613 [12.40] 0,5

maxn
12000  

0,15 zero-vârf  
(10 Hz-2,5 kHz), 

4g zero-vârf (2,5-10 kHz) 

 

API 619 [12.43] 
maxn

16000   
 

- 

API 673 [12.45] - 1,0≤  zero-vârf 
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12.7  Clădiri industriale 

Structurile cum sunt clădirile, blocurile de apartamente şi fabricile 
sunt supuse la vibraţii produse de maşini, traficul rutier, trenuri subterane, 
avioane, explozii, vânt, ciocane de forţă, sonete pentru baterea piloţilor şi 
cutremure.  

Trebuie să se facă distincţie între vibraţiile de mare intensitate şi scurtă 
durată produse de cutremure şi explozii, şi vibraţiile de lungă durată şi deobicei 
intensitate mai mică produse de traficul rutier, compresoare, maşini şi alte activităţi 
umane. În prezent există multe informaţii privind efectele vibraţiilor produse de 
explozii prin teste controlate pe tipuri specifice de clădiri (din beton armat sau 
precomprimat, cu schelet din lemn sau construcţii din cărămidă). În schimb există 
opinii contradictorii privind efectele vibraţiilor intermitente sau susţinute produse de 
traficul rutier şi maşinile din fabrici.  

Se consideră că deteriorările clădirilor nu sunt produse direct doar de 
vibraţii. Riscul deteriorării clădirilor uzuale datorită vibraţiilor susţinute de nivel 
scăzut este foarte mic, chiar atunci când nivelul vibraţiilor este considerat 
intolerabil de către ocupanţi.  

Mult mai probabil, clădirile sunt deteriorate de solicitările dinamice 
puternice produse de explozii, cutremure sau alte cauze. Dacă fisurile existente se 
extind datorită vibraţiilor produse ulterior de alte surse, rigiditatea structurii poate 
varia în timp şi se poate ajunge la o condiţie de rezonanţă. Această stare poate 
duce la creşterea nivelului vibraţiilor peste limitele de siguranţă. Totuşi, chiar în 
aceste cazuri, experienţa acumulată în ultimii ani a arătat că rezistenţa la oboseală 
a structurilor metalice sau din beton armat este suficientă pentru a preveni 
deteriorarea dacă nivelul vibraţiilor este tolerat de către ocupanţi [12.46]. 

Nu se poate stabili, cu certitudine absolută, care sunt vibraţiile care produc 
deteriorări într-o clădire. Aceste vibraţii vătămătoare depind de mărimea, tipul şi 
destinaţia clădirii. În unele norme (de ex. [12.47]), conceptul de deteriorare este 
utilizat pentru a defini “defecte observabile care diminuează capacitatea clădirii de a 
satisface necesităţile pentru care a fost proiectată”. Astfel, pentru clădirile 
industriale, deteriorarea înseamnă o descreştere a siguranţei acesteia sau a capacităţii 
portante a elementelor structurale. Centralele nucleare nu intră în această categorie.  

În toate cazurile, deteriorarea nu se referă la colapsul clădirii sau ruperea 
elementelor structurale. Din acest punct de vedere valorile limită ale vibraţiilor 
admisibile asigură o margine largă de siguranţă faţă de curgere.  

Vibraţiile staţionare admisibile maxime au amplitudini mai mici decât 
vibraţiile de scurtă durată produse de şocuri. În continuare, limitele vibraţiilor sunt 
clasificate pe baza mărimii alese drept criteriu în aprecierea efectului vibraţiilor.  
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12.7.1  Intensitatea vibraţiei 

În fig. 12.14 se prezintă o diagramă pentru estimarea deteriorărilor 
clădirilor produse de vibraţii, construită pe baza unui studiu de sinteză realizat în 
1961 [12.46]. 

 
          Fig. 12.14 [12.46] 

Liniile de delimitare a zonelor din diagramă corespund unor valori 
constante ale cantităţii 3

0 fx , în care 0x  este amplitudinea deplasării şi f este 
frecvenţa vibraţiei. Aceasta este corelată cu intensitatea vibraţiei Z conform 
relaţiei  

  32
0

4
2
0 π16 fx
f

aZ ==  [ ]32 smm   (12.4) 

în care 0a  este amplitudinea acceleraţiei. 

Luând ca valoare de referiţă 32 smm10=sZ , intensitatea 
adimensională a vibraţiilor măsurată în vibrar este dată de 
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  ( )32
0log22log10 fx

Z
ZS

s
==  [ ]vibrar  (12.5) 

În fig. 12.14 se dau valorile mărimilor 32
0 fx  şi S pentru cele trei limite 

între zonele cu deteriorări diferite. Pentru comparaţie, în diagramă au mai fost 
trasate şi linii de viteză vârf-vârf constantă, precum şi “limita de pericol” din 
ediţia 1939 a normativului DIN 4150 [12.47]. S-a considerat [12.46] că există risc 
minim de deteriorare pentru valori 32

0 fx  mai mici ca 32mm50 s , limită care 
corespunde cu vibrar37,37=S . 

 
      Fig. 12.15 [12.48] 

Acelaşi criteriu a stat la baza clasificării vibraţiilor în funcţie de efectul 
lor asupra clădirilor [12.48]. În fig. 12.15, în care s-a reprezentat amplitudinea 
deplasării în funcţie de frecvenţa vibraţiei, limitele domeniilor de deteriorare s-au 
trasat cu linii continue. 
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Pentru comparaţie, cu linie întreruptă s-au mai trasat liniile pentru viteze 
eficace de 2,5, 5 şi 10 mm/s şi pentru viteze zero-vârf de 2,5, 5, 12 şi 50 mm/s. Pe 
baza experienţei proprii [12.49], limita admisibilă a vibraţiilor clădirilor este în 
domeniul 30-40 vibrari şi corespunde unei viteze eficace de 5 mm/s la frecvenţe 
între 5 şi 50 Hz. 

12.7.2  Limite bazate pe viteza vibraţiei 

Opinia actuală este că viteza eficace reprezintă un criteriu mai realistic 
pentru evaluarea deteriorărilor decât intensitatea vibraţiilor. Din figurile 12.14 şi 
12.15 se poate observa că liniile de viteză constantă au pantele mai mici decât 
liniile de intensitate constantă a vibraţiilor. Ca urmare, standardele bazate pe 
viteze constante dau pondere mai mare vibraţiilor cu frecvenţe joase, care pot 
produce rezonanţe structurale mai probabil decât cele cu frecvenţe peste 50 Hz. 

Normativul german DIN 4150 [12.47] menţionează că, la structuri 
convenţionale (clădiri industriale şi fabrici, clădiri publice, birouri şi clădiri de 
acelaşi tip şi destinaţie) nu s-au observat deteriorări produse de vibraţii orizontale 
staţionare cu viteza maximă sub 5 mm/s. Peste această limită, apariţia 
deteriorărilor depinde de condiţiile specifice fiecărui caz studiat.  

Experienţa practică a arătat că deteriorarea elementelor structurale nu 
apare la viteze maxime până la 10 mm/s, chiar atunci când încărcarea statică 
produce tensiuni la limita capacităţii de rezistenţă. Când această limită este 
depăşită, se recomandă (dacă este posibil) calculul tensiunilor dinamice 
suplimentare produse de vibraţii.  

       Tabelul 12.11 

Domeniul Viteza eficace, mm/s Efectul 
I sub 2,5 deteriorări imposibile 
II 2,5 – 5,0 deteriorări puţin probabile 
III 5,0 – 10,0 deteriorări improbable 

IV peste 10,0 deteriorări posibile,  
necesară verificarea tensiunilor 

Standardul ISO 4866 [12.50] se referă la evaluarea aproximativă a 
efectului vibraţiilor staţionare ale pardoselilor, pe baza măsurării deplasării 
maxime şi a frecvenţei. Cu toate acestea, limitele vibraţiilor sunt exprimate în 
funcţie de severitatea vibraţiei (Tabelul 12.11). Aceasta este viteza eficace 
maximă, exprimată prin cea mai mare dintre cele trei componente ortogonale ale 
vibraţiei, măsurată în puncte prestabilite pe structură.  
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Limita admisibilă se situează la o viteză eficace sub 10 mm/s. În fig. 
12.15 liniile de viteze eficace constante 2,5, 5 şi 10 mm/s sunt trasate cu linii 
întrerupte. 

 
      Fig. 12.16 [12.49] 

O diagramă simplificată a severităţii vibraţiilor (fig. 12.16), publicată în 
[12.49] pe baza experienţei proprii, indică faptul că limita superioară a domeniului 
în care deteriorările produse de vibraţii staţionare susţinute sunt cele mai 
probabile poate fi stabilită la o viteză eficace de 7 mm/s. Cu toate acestea, la fel ca 
în toate standardele de vibraţii, aceasta trebuie luată doar ca un ghid în aprecierea 
nivelului vibraţiilor şi ca o avertizare asupra deteriorării inerente.  
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       Anexa A12.1 

Diagrama severităţii, Blake [12.25] 
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       Anexa A12.2 
Hydraulic Institute Application Standards B-74-1: 1967 

 

       Anexa A12.3 
Criterii de severitate a vibraţiilor la compresoare centrifuge în 

funcţie de turaţia arborelui – Compressed Air and Gas Institute 
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       Anexa A12.4 
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       Anexa A12.5 

ISO 10816-6, Nomograma gradelor de severitate a vibraţiilor 
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       Anexa A12.6 

Diagrama severităţii deplasării arborelui turbinelor industriale 

VDI 2059 – Partea 3a 
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       Anexa A12.7 

Diagrama severităţii deplasării arborelui turbinelor cu gaze  

VDI 2059 – Partea 4a 
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       Anexa A12.8 

Diagrama severităţii deplasării arborelui maşinilor hidraulice 

VDI 2059 – Partea 5a 
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13. 
ECHILIBRAREA  ROTOARELOR 

Dezechilibrul este defectul cel mai des întâlnit al maşinilor rotative. 
Acesta produce o precesie sincronă specifică a rotorului şi vibraţii ale structurii de 
suport a acestuia. Echilibrarea corectivă are ca scop diminuarea vibraţiilor 
maşinilor produse de dezechilibre.  

Pentru funcţionarea liniştită şi integritatea maşinilor, rotoarele trebuie 
echilibrate corespunzător. Aceasta deoarece în timpul fabricaţiei se produc 
imperfecţiuni datorită erorilor de prelucrare, toleranţelor cumulative de asamblare, 
distorsiunilor produse de tratamente termice, suflurilor sau incluziunilor în piesele 
turnate şi neomogenităţii materialelor. În timpul funcţionării apar dezechilibre 
produse de uzarea inegală şi eroziune, depuneri nesimetrice de material, părţi 
desprinse sau slăbite şi deformaţii termice ale rotorului sau produse de încărcare. 
Datorită acestora, axa de rotaţie nu coincide cu una din axele centrale principale de 
inerţie ale corpului în rotaţie şi apar forţe perturbatoare variabile care produc 
vibraţii. Pentru a evita/elimina aceste vibraţii şi a asigura o funcţionare adecvată 
este necesară echilibrarea.  

Echilibrarea este procesul prin care se adaugă (sau îndepărtează) masă 
unui rotor în scopul deplasării unei axe centrale principale de inerţie pentru a 
coincide cu axa geometrică de rotaţie. Într-un disc subţire, centrul de masă este 
deplasat spre centrul de rotaţie. Într-un rotor mai lung, se pot alege două sau mai 
multe planuri în lungul axei arborelui pentru a redistribui masa rotorului. Un set de 
mase judicios alese este ataşat (sau îndepărtat) în anumite poziţii unghiulare în 
jurul axei şi cât mai aproape de planul adecvat în lungul rotorului. Aceasta produce 
un contraefect şi echilibrează rotorul, făcând forţele centrifuge libere care 
acţionează asupra corpului în rotaţie cât mai mici posibile.  

Echilibrarea se realizează prin găurire, sudare, lipire cu adezivi, frezare, 
rectificare sau ataşare de şuruburi. Elemente tipice care necesită echilibrarea sunt 
rotoarele maşinilor electrice, arborii principali ai maşinilor unelte şi dispozitivele 
portsculă, arborii cotiţi, ventilatoarele, turbomaşinile, roţile centrifuge ale 
pompelor, componentele sistemelor de antrenare, rotoarele turbosuflantelor şi roţile 
automobilelor. Forţele produse de un dezechilibru sunt proporţionale cu pătratul 
turaţiei. De aceea, echilibrarea maşinilor cu turaţii mari este importantă.  
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13.1  Dezechilibrul masic 

Într-o maşină, dezechilibrul poate proveni din proiectare, din procesul de 
fabricaţie, din asamblarea componentelor multiple sau în timpul funcţionării.  

13.1.1  Definiţii 

O masă m  care se roteşte la o rază r  cu viteza unghiulară Ω  produce o 
forţă centrifugă rmF 2Ω= . La o anumită viteză unghiulară, mărimea şi direcţia 
forţei centrifuge sunt determinate de produsul rm . Acesta este denumit 
dezechilibru [13.1]. 

Dezechilibrul este definit de mărimea vectorială 

   rmu = ,    (13.1) 

a cărei valoare rmu =  se măsoară în unităţi mmg  ( )milimeterigrame×  sau 
μmkg . Dezechilibrul este independent de turaţie şi implică o rază constantă. 

Într-un rotor, raza se măsoară faţă de axa arborelui, linia care uneşte 
centrele fusurilor din lagăre. Aceasta este axa geometrică de rotaţie a rotorului.  

La majoritatea rotoarelor, starea de dezechilibru nu se modifică 
perceptibil până la turaţia de lucru. Acestea se numesc rotoare rigide. Rotoarele 
flexibile care lucrează sub o treime din prima turaţie critică de încovoiere sunt 
considerate rigide. La astfel de rotoare dezechilibrul poate fi specificat printr-o 
valoare fixă, independentă de turaţie. Ele pot fi echilibrate la orice turaţie până la 
cea de lucru.  

Compensarea dezechilibrului se face adăugând (sau înlăturând) material 
rotorului dezechilibrat. La un rotor rigid în formă de disc, aceasta se face astfel 
încât suma forţelor centrifuge produse de dezechilibrul iniţial şi de masa de 
corecţie să devină zero. Produsul dintre masa de corecţie şi raza de corecţie trebuie 
să fie egal cu dezechilibrul iniţial al rotorului. Masa adiţională trebuie amplasată în 
poziţie diametral opusă dezechilibrului iniţial, în timp ce înlăturarea de material se 
face în aceeaşi poziţie unghiulară ca dezechilibrul iniţial. Aceste consideraţii se 
aplică doar discurilor motate perpendicular pe axa de rotaţie. Se pot folosi mai 
multe mase de corecţie (datorită formei particulare a rotorului) cu condiţia ca suma 
vectorială a dezechilibrelor individuale să contrabalanseze dezechilibrul iniţial al 
rotorului.  

Când rotorul se roteşte, masa neechilibrată tinde să împingă spre reazeme 
partea rotorului pe care este localizat dezechilibrul. Punctul cu rază maximă a 
orbitei de precesie, unde vibraţia înregistrată de un traductor fix fără contact are 
amplitudine maximă, se numeşte high side sau high spot (punctul cel mai 
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îndepărtat) al mişcării. Punctul diametral opus se numeşte low spot. La turaţii 
foarte mici, punctul high spot este în fază cu masa neechilibrată. Intersecţia razei 
acesteia cu conturul discului localizează punctul numit heavy spot (punctul greu). 
Într-un rotor elastic, faza punctului high spot măsurabil va fi în urma poziţiei 
necunoscute a punctului heavy spot. Pe măsura creşterii turaţiei, punctul high spot 
al acestor rotoare rămâne în urma puctului heavy spot. La turaţia critică, defazajul 
este 090  iar mult peste turaţia critică defazajul creşte la 0180  (fig. 2.11). 

Pe un disc în rotaţie, punctul high spot poate fi marcat cu o cretă (sau cu 
un creion de marcaj) apropiată de disc până produce un semn pe conturul discului. 
Acesta poate fi localizat cu un ceas comparator şi un stroboscop, sau cu traductoare 
de proximitate şi un înregistrator cu peniţă sau un osciloscop. Pe maşini mici se 
mai poate utiliza un captor seismic de viteze şi un analizor de vibraţii. Punctul high 
spot este pe partea arborelui care ar atinge prima o etanşare labirintică cu joc radial 
mic şi ar lăsa o urmă pe arbore în locul respectiv. Pe disc se mai înseamnă un 
marcaj de referinţă numit key phasor faţă de care se măsoară unghiurile de fază.  

La un rotor rigid suficient de lung există patru tipuri de dezechilibre 
masice: static, de cuplu, cvasistatic şi dinamic [13.2], [13.3]. 

13.1.2  Dezechilibrul static 

Dezechilibrul static este forma cea mai simplă de dezechilibru în care axa 
centrală principală de inerţie este deplasată paralel cu axa arborelui (fig. 13.1, a). 

Problema poate fi rezolvată cu o singură masă de corecţie amplasată în 
planul centrului de masă al rotorului. Dacă nu se poate face o corecţie de masă în 
porţiunea centrală a rotorului, atunci se pot face corecţii cu două mase egale 
dispuse în linie (pe aceeaşi generatoare) la capetele rotorului.  

Dezechilibrul static poate fi identificat comparând amplitudinea şi faza 
măsurate în lagărele de suport. La rotoare rezemate între lagăre, dezechilibrul 
produce valori aproape identice ale amplitudinii şi fazei în cele două planuri. 
Observaţia nu este valabilă pentru rotoarele în consolă.  

13.1.3  Dezechilibrul de cuplu 

În cazul dezechilibrului de cuplu, axa arborelui intersectează axa centrală 
principală de inerţie în centrul de masă al rotorului.  

Dezechilibrul de cuplu este o stare creată de puncte heavy spot dispuse 
diametral opus la capetele rotorului, ca în fig. 13.1, b. Uneori este denumit 
dezechilibru dinamic pur sau dezechilibru fulant. Spre deosebire de dezechilibrul 
static, dezechilibrul de cuplu este pus în evidenţă doar atunci când piesa este rotită 
şi poate fi identificat comparând amplitudinea şi faza măsurate în lagărele 
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rotorului. La rotoarele cu lagăre la extremităţi se înregistrează deplasări cu 
amplitudini egale dar defazate cu 0180 . Această metodă de detectare a 
dezechilibrului de cuplu nu se aplică rotoarelor în consolă.  

La un rotor cu discuri în consolă la ambele capete, distanţa între reazeme 
este mai mică decât distanţa între planurile de corecţie, astfel încât dezechilibrul de 
cuplu este mai important decât dezechilibrul static.  

Din păcate, doar un număr redus de probleme de echilibrare sunt de tipul 
pur static sau pur de cuplu. Majoritatea problemelor de echilibrare sunt o 
combinaţie de dezechilibru static şi dezechilibru de cuplu, denumite în continuare 
dezechilibru cvasistatic şi dezechilibru dinamic.  

  
a b 

 
 

c d 
Fig. 13.1 

13.1.4  Dezechilibrul cvasistatic 

În cazul dezechilibrului cvasistatic, axa centrală principală de inerţie 
intersectează axa de rotaţie dar nu în centrul de masă al rotorului.  

Acest tip de dezechilibru ar putea fi produs dacă rotorul ar fi dezechilibrat 
doar la un capăt (fig. 13.1, c). Montarea unei roţi de curea sau a unei semicuple, 
sau repaletarea doar a primei trepte a rotorului unei turbine sau al unui compresor 
poate produce aceast dezechilibru. El poate fi considerat ca o combinaţie de 
dezechilibru static şi de cuplu, în care dezechilibrul static este în linie (pe aceeaşi 
generatoare) cu una din componentele cuplului.  
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Dezechilibrul cvasistatic poate fi adesea compensat până la un nivel 
satisfăcător făcând o simplă echilibrare într-un plan la capătul rotorului unde 
nivelul vibaţiilor este mai mare şi făcând corecţiile de masă într-un plan de 
referinţă învecinat care nu coincide cu planul care trece prin centrul de masă al 
rotorului.  

13.1.5  Dezechilibrul dinamic 

În cazul dezechilibrului dinamic, axa centrală principală de inerţie este 
înclinată faţă de axa arborelui dar nu o intersectează. Acesta este tipul cel mai 
întâlnit de dezechilibru la rotoarele lungi şi poate fi considerat ca o combinaţie de 
dezechilibru static şi dezechilibru de cuplu, în care componenta statică nu este în 
linie cu una din componentele cuplului. Ca urmare, axa centrală principală este 
înclinată şi deplasată faţă de axa arborelui (fig. 13.1, d). 

Problemele de dezechilibru dinamic pot fi rezolvate făcând corecţii de 
masă în minimum două planuri de referinţă diferite. Echilibrarea dinamică este 
adesea denumită echilibrare în două planuri, iar echilibrarea statică este numită 
echilibrare într-un singur plan.  

13.1.6  Echilibrarea statică şi echilibrarea dinamică 

Corpurile în formă de disc pot fi echilibrate static dacă distanţa între 
lagăre este suficient de mare iar discul este montat perpendicular pe axa arborelui. 
Greşelile de asamblare, bătaia frontală în suportul lagărelor sau în rulmenţi şi 
tensiunile interne pot produce simultan dezechilibru de cuplu. Pietrele de 
rectificare şi rotoarele ventilatoarelor se echilibrează static. Discurile turbinelor 
sunt preechilibrate static apoi rotorul complet asamblat este echilibrat dinamic.  

Dezechilibrul static poate fi măsurat, fără rotirea piesei, în câmpul 
gravitaţional prin rulare pe două muchii orizontale paralele, prin suspendare 
pendulară sau cântărire [13.4]. 

Echilibrarea corespunzătoare a roţilor de automobil este importantă 
pentru confortul la condus şi durabilitatea anvelopelor. Roţile dezechilibrate produc 
vibraţii ale automobilului la viteze de deplasare între 80 şi 120 km/h. Vibraţiile 
scaunelor sau ale podelei sunt produse de dezechilibrul static. Vibraţiile volanului 
sunt produse de fularea roţilor datorită dezechilibrului dinamic. 

La montarea unei anvelope pe jantă, punctul galben marcat pe anvelopă 
(punctul uşor) trebuie aliniat cu punctul greu al jantei în dreptul valvei. 
Echilibrarea roţii se face la prima montare a anvelopelor pe jantă şi la montarea 
după reparaţii. În ultimul caz, trebuie întâi înlăturat noroiul şi murdăria de pe 
interiorul jantei precum şi particulele solide pătrunse în profilul anvelopei.  
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13.2  Echilibrarea într-un singur plan  

În continuare se prezintă metode de echilibrare într-un singur plan 
utilizate la echilibrarea pe poziţie. Acestea implică adăugarea unei mase de probă 
pentru a produce o variaţie a dezechilibrului iniţial, pe baza căreia se calculează 
masa de corecţie. Masa de probă se alege astfel încât să producă în lagărul de 
suport o forţă de dezechilibru egală cu 10% din greutatea rotorului susţinută de 
lagărul respectiv.  

13.2.1  Metoda vectorială de echilibrare 

Diagrama din fig. 13.2 ilustrează o soluţie vectorială [13.5] pentru 
echilibrarea într-un plan a unui disc subţire.  

 
Fig. 13.2 

Pe disc se marchează un reper care reprezintă referinţa de fază. Apoi 
discul este rotit, preferabil la turaţia de lucru, şi pe disc se marchează punctul cel 
mai îndepărtat (high spot) de axa de rotaţie. Răspunsul măsurat este exprimat prin 
deplasarea complexă 0z  a cărei valoare absolută este egală cu amplitudinea 
măsurată şi a cărei fază este egală cu unghiul dintre punctul cel mai îndepărtat şi 
marcajul de referinţă.  

În continuare, se plasează o masă de probă tm  într-o poziţie oarecare (la 
0270  în fig. 13.2). Discul este rotit cu aceeaşi turaţie şi se marchează noul punct 

cel mai îndepărtat în care se măsoară amplitudinea răspunsului. Răspunsul astfel 
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măsurat este exprimat prin deplasarea complexă 1z . Aceasta reprezintă efectul 
combinat al dezechilibrului iniţial şi al masei de probă. Vectorul diferenţă zΔ  
reprezintă efectul masei tm . 

Dacă masa tm  este deplasată în sens contrar acelor de ceasornic cu un 
unghi θΔ , vectorul de răspuns zΔ  se va roti cu θΔ  şi va fi paralel şi de sens 
contrar cu 0z . Dacă este mărit de zz Δ0  ori pentru a egala dezechilibrul iniţial, 
acesta va echilibra discul. Prin urmare masa de corecţie (când tm  este înlăturată) 
trebuie să fie zzmm tc Δ0⋅= . 

Această procedură este o variantă a metodei generale a coeficienţilor de 
influenţă [13.6] prezentată în continuare.  

13.2.2  Metoda coeficienţilor de influenţă 

Masele neechilibrate în rotaţie produc forţe centrifuge proporţionale cu 
vectorul dezechilibrului radial şi pătratul vitezei unghiulare. La sisteme liniare, 
deplasările laterale ale rotorului pot fi exprimate ca sume ale produselor dintre un 
coeficient de flexibilitate şi forţa centrifugă, sau în funcţie de produse între 
coeficienţi de influenţă dependenţi de turaţie şi dezechilibre radiale. În această 
prezentare, coeficientul de influenţă reprezintă răspunsul rotorului la un 
dezechilibru egal cu 1. 

Rotorul este învârtit la turaţie constantă. La un corp rigid, punctul greu se 
află în acelaşi plan radial cu punctul cel mai îndepărtat. Răspunsul rotorului 
dezechilibrat este exprimat prin deplasarea complexă  

  0i
000000 ei θθ zzzzz

IR
=+=∠= ,  (13.2) 

în care 0z  este amplitudinea deplasării măsurată cu un traductor fără contact şi 0θ  
este unghiul de fază între punctul cel mai îndepărtat şi marcajul de referinţă.  

Răspunsul este produs de o forţă centrifugă 2Ω⋅u , în care vectorul 
dezechilibrului rmu ⋅=  este exprimat prin produsul între masa rotorului m  şi 
excentricitatea dezechilibrului r , de mărime r  şi unghi de fază mθ . Acest unghi 
indică poziţia planului radial în care este plasat dezechilibrul u  faţă de marcajul 
reperului de timp de pe arbore, măsurat în sens opus rotaţiei.  

Deplasarea sincronă a rotorului poate fi exprimată în funcţie de un 
coeficient de influenţă complex a  înmulţit cu dezechilibrul rotorului u  

   uaz ⋅=0 .    (13.3) 
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Coeficientul de influenţă a  se presupune că depinde numai de turaţie. 
Aceasta implică faptul că, dacă se plasează o mică masă de corecţie pe rotor la o 
anumită turaţie, coeficientul de influenţă nu se modifică (ceea ce nu este adevărat 
la sisteme neliniare).  

Se plasează pe rotor o masă de probă tm  la o rază dată tr  şi într-o poziţie 
unghiulară (uneori necunoscută) tθ  fată de marcajul de timp de referinţă. 
Dezechilibrul de probă complex este  

   t
ttt rmu θie= .    (13.4) 

Răspunsul rotorului, măsurat la aceeaşi turaţie ca răspunsul iniţial, este  

   ( )tuuaz +⋅=1 ,   (13.5) 
sau 

  1i
111111 ei θθ zzzzz

IR
=+=∠= .   (13.6) 

  ΔθΔΔ i
01 e⋅=−= zzzz .    (13.7) 

Vectorul dezechilibrului iniţial este  

  ( )
tt u

z
zu

z
z

a
zu Δθθ

ΔΔ
−=⋅== 0i000 e .  (13.8) 

Se urmăreşte ca, după îndepărtarea masei de probă, să se găsească poziţia 
în care trebuie plasată o masă de compensare cm  pentru a echilibra rotorul. 
Plasarea acestei mase produce un vector zΔ  de aceeaşi mărime ca vectorul 
original 0z , însă dirijat în sens contrar. Pentru aceasta, corecţia de echilibrare cu  
trebuie să fie egală şi de sens contrar cu vectorul dezechilibrului iniţial u  

 ( ) ct
ctc uu

z
zuuu θθπθθπ Δ

Δ
iii0i eeee 0 ==⋅=−= −−⋅− , (13.9) 

unde 

  tctttc rmrm
z

zu
z

zu ===
ΔΔ

00 ,   (13.10) 

şi 

  0
0 180−−==− ΔθθθΔθθ tc .   (13.11) 

Masa de compensare  

   tc m
z

zm
Δ

0= ,    (13.12) 
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poate fi plasată la aceeaşi rază tr  ca masa de probă tm , însă într-o poziţie defazată 

cu unghiul 0
0 180−−= ΔθθθΔ  în sensul pozitiv (dacă tθ  nu este cunoscut). 

Dacă masa de probă este lăsată în rotor (când este sudată), masa 
compensatoare produce o corecţie de ajustare a echilibrării (“trim balance 
correction”). Vectorul corecţiei de ajustare a echilibrării este 

  ( )
a
zuuu ttrim
1−=+−= .   (13.13) 

Dacă răspunsul rotorului 1z  este mult mai mare decât amplitudinea 
răspunsului iniţial, după înlăturarea masei de probă trebuie repetată rularea pentru 
măsurarea răspunsului 1z  utilizând fie o masă de probă redusă, fie o altă poziţie 
unghiulară a acesteia.  

Exemplul 13.1 
Un rotor de 450 kg are un răspuns staţionar cu amplitudinea de μm75  la 

un unghi de fază de 0270 . Se plasează o masă de probă de g5  la o rază de 

mm225  într-o poziţie la 030  faţă de marcajul de timp, în sens contrar rotaţiei. 
Răspunsul staţionar al rotorului cu masa de probă ataşată are amplitudinea de 

μm50  la 0170 . Să se determine corecţia dezechilibrării [13.7]. 

Rezolvare 

Răspunsul iniţial este (fig. 13.3) 

  75i027075 0
0 ⋅−=∠=z . 

Amplitudinea dezechilibrului de probă este 

  mmg11252255 ⋅=⋅== ttt rmu . 

Vectorul dezechilibrului de probă este 

  5,562i3,974301125 0 ⋅+=∠=tu . 

Răspunsul rotorului după aplicarea masei de probă este 

  6824,8i2404,4917050 0
1 ⋅+−=∠=z . 

Vectorul diferenţă este 

 0
01 5,1200964,976824,83i2404,49 ∠=⋅+−=−= zzzΔ . 

Coeficientul de influenţă 
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( ) 033 5,90103063,86103034,86i7131,0 ∠⋅=⋅⋅+−== −−

tu
za Δ . 

Dezechilibrul original 

 ( ) 030 5,179869100072,0i8690,0 ∠=⋅⋅+−==
a
zu . 

Dezechilibrul de corecţie  

 05,3598692,7i869 ∠=⋅−=−= uuc  
unde 

 mmg8692258622,3 ⋅=⋅== tcc rmu . 

 
Fig. 13.3 

Rezultă că o masă de compensare  

 8622,35
0946,97
750 === tc m

z
zm
Δ

g 

trebuie plasată la raza mm225=tr  defazată faţă de masa de probă cu un unghi 

  00
0 5,301805,120270180 −=−−=−−= ΔθθθΔ  
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în sens pozitiv, adică la 05,30  în sens contrar acelor de ceasornic.  

Dacă masa de probă este lăsată în rotor, vectorul corecţiei de ajustare a 
echilibrării este  

( ) 05,2593,5797,569i3,105 ∠=⋅−−=+−= ttrim uuu  

deci o masă 
  g5747,2=trimm  

trebuie amplasată la o rază mm225=tr  şi la un unghi de 05,259 . 

Exemplul 13.2 
Un rotor are un răspuns staţionar cu amplitudinea smm4,3  la un unghi 

de fază de 0116 . O masă de probă de g2  este fixată de rotor în aceeaşi poziţie 
unghiulară ca marcajul de referinţă. Cu masa de probă, nivelul vitezei vibraţiei este 

smm8,1  la un unghi de fază de 042 . Să se determine poziţia şi mărimea masei de 
compensare necesară pentru echilibrarea rotorului [13.8]. 

 
Fig. 13.4 

Rezolvare 

Răspunsul iniţial este (fig. 13.4) 

  0559,3i4905,11164,3 0
0 ⋅+−=∠=z . 
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Răspunsul după aplicarea masei de probă este  

  2044,1i3377,1428,1 0
1 ⋅+=∠=z . 

Vectorul diferenţă 

 0
01 3273805,38515,1i8281,2 ∠=⋅−=−= zzzΔ . 

O masă de compensare  

 0117,22
3805,3

4,30 === tc m
z

zm
Δ

g 

trebuie plasată faţă de masa de probă la un unghi  

  00
0 31180327116180 −=−−=−−= ΔθθθΔ  

măsurat în sensul pozitiv, deci la 031  în sens contrar acelor de ceasornic.  

Exemplul 13.3 
Pentru a echilibra static un rotor, o maşină a fost adusă la turaţia de lucru 

la care s-a măsurat un nivel al vitezei vibraţiilor de smm15  la un unghi de fază de 
055 , după care maşina a fost oprită. Apoi s-a fixat pe rotor o masă de probă de g5  

în aceeaşi poziţie unghiulară ca marcajul de referinţă. Maşina a fost din nou pornită 
şi adusă la turaţia de lucru. Noul nivel al vitezei vibraţiilor a fost smm18  la un 

unghi de fază de 0170 . Să se determine poziţia şi mărimea masei de compensare 
necesară pentru echilibrarea rotorului [13.8]. 

Rezolvare 

Răspunsul iniţial este (fig. 13.5) 

  2873,12i6036,85515 0
0 ⋅+=∠=z . 

Răspunsul după aplicarea masei de probă este  

  1257,3i7265,1717018 0
1 ⋅+−=∠=z . 

Vectorul diferenţă  

 0
01 19987,271616,9i33028281,26 ∠=⋅−−=−= zzzΔ . 

O masă de compensare  

 69,25
87,27

150 === tc m
z

zm
Δ

g 
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trebuie plasată faţă de masa de probă la un unghi  

  00
0 32418019955180 −=−−=−−= ΔθθθΔ  

sau la 036  în sensul pozitiv.  

 
Fig. 13.5 

13.2.3  Metoda cu trei mase de probă 

Uneori nu este posibil sau practic să se facă măsurări de fază. În astfel de 
cazuri, echilibrarea se poate face măsurând doar amplitudinea mişcării, utilizând un 
accelerometru montat pe lagăr, conectat la un vibrometru [13.2]. Procedeul 
necesită o rulare pentru determinarea mărimii dezechilibrului iniţial şi trei rulări de 
probă. La fiecare rulare, se ataşează o singură masă de probă într-o altă poziţie 
unghiulară pe rotor. De obicei, aceeaşi masă este amplasată la ,00  ,0120  0240  
(sau la ,00  ,090  0180 ) pe rotor, la aceeaşi rază.  

Pentru evaluarea mărimii şi poziţiei unghiulare a corecţiei necesare pentru 
echilibrare se poate utiliza construcţia geometrică a lui Siebert (fig. 13.6). Se 
trasează un cerc cu centrul în O şi raza proporţională cu amplitudinea răspunsului 
la dezechilibrul iniţial. Pe acest cerc se marchează poziţiile A, B, C ale masei de 
probă tm . Utilizând aceste puncte ca centre, se trasează cercuri (la aceeaşi scară) 
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cu raze egale cu amplitudinea rulării de probă AT, BT, CT. Cele trei cercuri ale 
rulărilor de probă se intersectează în punctul T. Se trasează linia OT. 

Masa de corecţie este 

   OAOTmm tc ⋅=    (13.14) 

iar poziţia acesteia este determinată de unghiul dintre vectorul OT şi vectorul opus 
lui OA, adică OC în acest caz. Masa trebuie astfel plasată încât să aibă acelaşi 
defazaj fată de poziţia primei mase de probă.  

Exemplul 13.4 
Construcţia lui Siebert din fig. 13.6 s-a obţinut utilizând următoarele date 

măsurate. Amplitudinea răspunsului original μm20=== OCOBOA . μm30=AT  

- din rularea cu masa de probă la 00 . μm15=BT  - din rularea cu masa de probă la 
090 . μm43=CT  - din rularea cu masa de probă la 0180 .  

 
Fig. 13.6 

Rezultatul este μm2,31=OT . 

Masa compensatoare este  

  tttc mmm
OT
OAm 64,0

2,31
20

===  

şi trebuie plasată la 03,22  în sens orar faţă de poziţia celei de-a doua mase de 
probă.  
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13.3  Echilibrarea în două planuri  

Există mai multe posibilităţi de rezolvare pe poziţie a problemelor de 
echilibrare în două planuri [13.9], [13.10], incluzând: a) echilibrări separate într-un 
singur plan; b) echilibrări simultane într-un singur plan c) metoda coeficienţilor de 
influenţă; şi d) descompunerea în dezechilibru static şi dezechilibru de cuplu. În 
continuare se prezintă ultimele două metode [13.6]. 

13.3.1  Metoda coeficienţilor de influenţă 

La început, se înregistrează vibraţiile 10z  şi 20z  produse de dezechilibrul 
iniţial în cele două lagăre ale maşinii. Se presupune că acestea pot fi exprimate în 
funcţie de valorile necunoscute ale dezechilibrelor 1u  şi 2u  sub forma 

   
,uauaz

,uauaz

22212120

21211110

+=

+=
   (13.15) 

în care jia  ( )21,j,i =  sunt coeficienţi de influenţă complecşi. Pentru determinarea 
acestora, se plasează un dezechilibru de probă în fiecare plan şi se măsoară noile 
valori ale amplitudinii mişcării.  

 În primul plan de corecţie se ataşează o masă de probă care produce un 
dezechilibru 1tu  şi se înregistrează citirile din cele două lagăre 11z  şi 21z . Acestea 
pot fi exprimate în funcţie de coeficienţii de influenţă sub forma  

   
( )
( ) .uauuaz

,uauuaz

t

t

222112121

212111111

++=

++=
  (13.16) 

Scăzând relaţiile (13.15) din (13.16), se determină coeficienţii de influenţă 
11a  şi 21a  care au expresiile 

  
1

1011
11

tu
zza −

= ,  
1

2021
21

tu
zza −

= . (13.17) 

Se îndepărtează masa de probă din primul plan de corecţie şi se adaugă o 
masă de probă în al doilea plan de corecţie, după care se înregistrează citirile 
obţinute în ambele lagăre.  

Dacă prima masă de probă nu a fost îndepărtată şi se adaugă o a doua masă 
de probă în al doilea plan de corecţie care produce un dezechilibru 2tu , citirile 

înregistrate în cele două lagăre sunt 12z  şi 22z . Acestea pot fi exprimate în funcţie 
de coeficienţii de influenţă sub forma 
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( ) ( )
( ) ( ) .uuauuaz

,uuauuaz

tt

tt

2222112122

2212111112

+++=

+++=
   (13.18) 

Scăzând relaţiile (13.16) din (13.18), se obţin expresiile coeficienţilor de 
influenţă 12a  şi 22a   

  
2

1112
12

tu
zza −

= ,  
2

2122
22

tu
zz

a
−

= . (13.19) 

Dacă prima masă de probă este îndepărtată, atunci 11z  şi 21z  trebuie 
înlocuite cu citirile iniţiale 10z  şi 20z . 

Pentru echilibrarea rotorului trebuie plasate mase de corecţie în planurile 1 
şi 2 pentru a produce vibraţii egale ca mărime dar de sens contrar cu 10z  şi 20z . 

Corecţiile de echilibrare 1cu  şi 2cu  sunt date de 

 
⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−=

⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

+
+

−=
⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

−

22

12
1

2221

1211

220

110

2

1

z
z

aa
aa

uu
uu

u
u

t

t

c

c .  (13.20) 

Rezolvând ecuaţiile de mai sus, se obţin corecţiile finale de echilibrare  

12212211

12222212
1 aaaa

zaza
uc −

−
= ,  

12212211

22111221
2 aaaa

zaza
uc −

−
= .  (13.21) 

Valorile 1cu  şi 2cu  reprezintă corecţiile de ajustare a echilibrării necesare 
când masele de probă rămân în rotor.  

Dacă se efectuează calculele utilizând citirile iniţiale 10z  şi 20z , atunci 
dezechilibrele calculate corespund corecţiilor totale ale dezechilibrărilor iniţiale 
necesare în rotor  

 
⎭
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⎩
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⎥
⎥
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1012
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z
z

u
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u
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u
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u
zz

u
u

tt

tt

c

c .  (13.22) 

Exemplul 13.5 
În Tabelul 13.1 se dau valorile amplitudinii şi unghiului de fază ale 

vitezei măsurate lângă lagărele unei maşini cu rotor rigid, întâi fără masă de probă, 
apoi cu o masă de probă g5,2=tm  ataşată întâi în planul 1 apoi în planul 2, la 
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aceeaşi rază şi aceeaşi poziţie unghiulară. Se cer masele de corecţie şi poziţiile 
acestora necesare pentru echilibrarea rotorului [13.8]. 

                   Tabelul 13.1 

Viteza vibraţiilor măsurate Masa de probă Planul 1 Planul 2 
Fără 7,2 mm/s 0238  10z  13,5 mm/s 0296  20z  

2,5 g în planul 1 4,9 mm/s 0114  11z  9,2 mm/s 0347  21z  
2,5 g în planul 2 4,0 mm/s 079  12z  12,0 mm/s 0292  22z  

 

Rezolvare 

Răspunsurile iniţiale (fig. 13.7) sunt 

 1059,6i8154,32382,7 0
10 ⋅−−=∠=z , 

 1337,12i9180,52965,13 0
20 ⋅−=∠=z . 

 
Fig. 13.7 
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Când masa de probă este aplicată în planul 1 răspunsurile sunt 

 4764,4i9930,11149,4 0
11 ⋅+−=∠=z , 

 0695,2i9642,83472,9 0
21 ⋅−=∠=z . 

Când masa de probă este aplicată în planul 2 răspunsurile sunt 

 9265,3i7632,0790,4 0
12 ⋅+=∠=z , 

 1262,11i4953,42920,12 0
22 ⋅−=∠=z . 

Vectorii diferenţă sunt 

 0
1011 2,807381,105823,10i8224,1 ∠=⋅+=− zz , 

 0
1012 5,650279,110325,10i5787,4 ∠=⋅+=− zz , 

 0
2021 1,735151,100642,10i0462,3 ∠=⋅+=− zz , 

 0
2022 7,1447433,10075,1i4227,1 ∠=⋅+−=− zz . 

Dezechilibrele de corecţie sunt 

 0
1 2,5095,22671,2i8896,1 ∠=⋅+=cu , 

 0
2 9,8184,28157,2i4015,0 −∠=⋅−=cu . 

Rezultă că masele de corecţie sunt 

în planul 1: g95,2  la 02,50 , 

în planul 2: g84,2  la 09,81 . 

Exemplul 13.6 
Vibraţiile iniţiale măsurate în două planuri pe un corp rigid au valorile  

 0
10 63μm6,8 ∠=z , 0

20 206μm5,6 ∠=z . 

După amplasarea unei mase de probă g101 =tu  în planul 1, la un unghi 

de fază de 0270  şi la o anumită rază, vibraţiile măsurate în planele 1 şi 2 au fost 

 0
11 123μm9,5 ∠=z , 0

21 228μm5,4 ∠=z . 
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După înlăturarea primei mase de probă şi amplasarea în planul 2 a unei 
mase de probă g122 =tu  la un unghi de fază de 0180  şi aceeaşi rază, vibraţiile 
măsurate în planurile 1 şi 2 au fost 

 0
12 36μm2,6 ∠=z , 0

22 162μm4,10 ∠=z . 

Se cere să se determine corecţiile de echilibrare [13.11]. 

Rezolvare 

Răspunsurile iniţiale sunt 

 6627,7i9043,310 ⋅+−=z , 8494,2i8422,520 ⋅−−=z . 

Răspunsurile măsurate în planurile 1 şi 2, produse de plasarea în planul 1 
a unei mase de probă (la o rază egală cu 1) care produce un dezechilibru 

10i01 ⋅−=tu , sunt 

 9482,4i2134,311 ⋅+−=z , 3442,3i0111,321 ⋅−−=z . 

Răspunsurile măsurate în planurile 1 şi 2, produse de plasarea în planul 2 
a unei mase de probă (la o rază egală cu 1) care produce un dezechilibru 

0i122 ⋅+−=tu , sunt 

 6443,3i0159,512 ⋅+=z , 2138,3i8910,922 ⋅+−=z . 

Coeficienţii de influenţă (13.17) şi (13.19) au valorile 

 0
11 9,2907618,07118,0i2714,0 ∠=⋅−=a , 

 0
21 1,802874,02831,0i0495,0 ∠=⋅+=a , 

 0
12 5,1053474,03349,0i0926,0 ∠=⋅+−=a , 

 0
22 7,3036076,05053,0i3374,0 ∠=⋅−=a . 

Dezechilibrele de corecţie (13.22), pentru o rază egală cu 1, sunt 

 0
1 4,337640,109238,5i9873,8 −∠=⋅−=cu , 

 0
2 4,652022,66392,5i5819,2 ∠=⋅+=cu . 

Masele de corecţie sunt 

în planul 1: g8,10  la 04,33− , 

în planul 2: g2,6  la 04,65 . 
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Exemplul 13.7 
În timpul opririi unei maşini, vibraţiile măsurate la o turaţie foarte mică în 

planurile 1 şi 2 au fost 0272μm5,0 ∠  şi respectiv 0123μm4,0 ∠ . Acestea nu se 
datoresc dezechilibrului ci excentricităţilor deci trebuie scăzute în calculele de 
echilibrare  

La turaţia nominală vibraţiile măsurate în cele două planuri au fost  

 0
10 148μm8,1 ∠=z , 0

20 115μm6,3 ∠=z . 

O masă de probă g9,41 =tu  a fost plasată în planul 1 la o anumită rază şi 

într-o poziţie unghiulară relativă la 0120 . Vibraţiile măsurate în planurile 1 şi 2 au 
fost 

 0
11 178μm1,1 ∠=z , 0

21 98μm0,2 ∠=z . 

Apoi masa a fost îndepărtată şi plasată în planul 2 la aceeaşi rază dar într-
o poziţie unghiulară relativă la 0220 . Vibraţiile măsurate în planurile 1 şi 2 au fost 

 0
12 98μm1,2 ∠=z , 0

22 102μm7,3 ∠=z . 

Se cere să se determine corecţiile de echilibrare [13.11]. 

Rezolvare 

Răspunsurile iniţiale compensate sunt 

4535,1i5440,17,1361205,22725,01488,1 000
10 ⋅+−=∠=∠−∠=z ,  

9273,2i3033,11142044,31234,01156,3 000
20 ⋅+−=∠=∠−∠=z . 

Răspunsurile compensate în planurile 1 şi 2, produse de plasarea în planul 
1 a unei mase de probă (la o rază egală cu 1) care produce un dezechilibru 

2435,4i4500,21 ⋅+−=tu  sunt 

5382,0i1167,13,1542396,12725,01781,1 000
11 ⋅+−=∠=∠−∠=z ,  

6451,1i0606,01,926462,11234,0980,2 000
21 ⋅+−=∠=∠−∠=z . 

Răspunsurile compensate în planurile 1 şi 2, produse de plasarea în planul 
2 a unei mase de probă (la o rază egală cu 1) care produce un dezechilibru 

1497,3i7536,32 ⋅−−=tu  sunt 

5792,2i3098,09,965978,22725,0981,2 000
12 ⋅+−=∠=∠−∠=z ,  

2837,3i5513,05,993296,31234,01027,3 000
22 ⋅+−=∠=∠−∠=z . 
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Coeficienţii de influenţă (13.17) şi (13.19) au valorile 

 0
11 1752061,00179,0i2054,0 ∠=⋅+−=a , 

 0
21 9,1653644,00888,0i3534,0 −∠=⋅−−=a , 

 0
12 6,1773409,00141,0i3406,0 −∠=⋅−−=a , 

 0
22 3,1651698,00429,0i1643,0 ∠=⋅+−=a . 

Dezechilibrele de corecţie (13.22) sunt 

 0
1 854888,74599,7i6568,0 ∠=⋅+=cu , 

 0
2 7,1793196,50240,0i3195,5 ∠=⋅+−=cu . 

Masele de corecţie sunt g5,7  la 085  în planul 1 şi g3,5  la 07,179  în 
planul 2.  

Dacă a doua masă de probă este lăsată în rotor, atunci corecţia de 
echilibrare este  

 0
222 3,11654,3 ∠=−= tctrim uuu . 

Masa pentru corecţia de echilibrare în planul 2 este g54,3  şi trebuie 

plasată la 03,116 . 

13.3.2  Descompunerea în dezechilibre static şi de cuplu  

La rotoare cu lagăre la capete, dezechilibrele în două planuri arbitrare, 1u  
şi 2u , pot fi descompuse vectorial într-un dezechilibru static su  şi un dezechilibru 
de cuplu du  [13.11] 

   
.uuu
,uuu

ds

ds

+=
−=

2

1     (13.23) 

Rezolvând în funcţie de su  şi du  se obţine 

  .uuu,uuu ds 22
1221 −

=
+

=    (13.24) 

Componentele su  din cele două planuri acţionează în aceeaşi direcţie 
radială şi produc o forţă centrifugă în centrul de masă. Ele sunt echivalente cu un 
dezechilibru su2  aplicat în centrul de masă al rotorului. Componentele du  
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acţionează defazate cu 0180  şi produc un cuplu care este un vector liber. Corecţiile 
statică şi de cuplu pot fi făcute simultan, dar sunt independente una faţă de cealaltă.  

Deplasările corespunzătoare, 1z  şi 2z , pot fi descompuse în componenta 
statică (în fază) şi componentele de cuplu (în antifază)  

  
2

21 zzzs
+

= , 
2

12 zzzc
−

=    (13.25) 

unde sz  defineşte modul cilindric şi cz±  definesc modul conic.  

Exemplul 13.8 

Citirile iniţiale pe un rotor cu două discuri sunt 0130μm8 ∠  şi 030μm6 ∠  
la traductoarele 1, respectiv 2 (fig. 13.8). Să se determine răspunsul la 
dezechilibrele iniţiale static şi de cuplu [13.2]. 

Rezolvare 

Citirile de vibraţii în cele două planuri sunt 

 1284,6i1423,51 ⋅+−=z ,  0000,3i1622,52 ⋅+=z . 

Fig. 13.8 

Răspunsul la dezechilibrul static este  

 021 6,8956,45642,4i0269,0
2

∠=⋅+=
+

=
zzzs . 

Răspunsul la dezechilibrul de cuplu este 

 012 2,3434,55642,1i1692,5
22

∠=⋅−=
−

=
zzzc , 

 .5642,1i1692,52,1634,5 0
1

⋅+−=∠=cz  
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13.4  Toleranţele de echilibrare  

Chiar după echilibrare orice rotor are un dezechilibru rezidual. 
Dezechilibrele reziduale admisibile au fost stabilite în standardul ISO 1940/1 
[13.12]. Acesta include o încercare de clasificare a diferitelor tipuri de rotoare 
reprezentative. Pentru fiecare grup de rotoare se recomandă un domeniu de grade 
de calitate a echilibrării, care exprimă dezechilibrul rezidual admisibil în funcţie de 
turaţia maximă de lucru.  

13.4.1  Dezechilibrul rezidual admisibil 

În general, cu cât este mai mare masa rotorului m, cu atât este mai mare 
dezechilibrul admisibil peru . Dezechilibrul specific este definit ca 

   
m

u
e per

per = .    (13.26) 

Acesta corespunde excentricităţii masei, când dezechilibrul rezidual este 
un dezechilibru static. 

13.4.2  Gradele de calitate a echilibrării 

Experienţa practică a arătat că la rotoare similare, dezechilibrul rezidual 
admisibil specific pere  este invers proporţional cu viteza unghiulară a rotorului 

ωΩ =  (cu notaţia din ISO 1940/1) 

   constant=⋅ωpere .   (13.27) 
Produsul ω⋅e  este viteza tangenţială a centrului de masă. În rotoare 

similare geometric, cu aceeaşi viteză periferică, se produc aceleaşi tensiuni şi 
aceleaşi sarcini specifice în lagăre dacă produsul ω⋅pere  este menţinut constant 
(presupunând lagăre rigide). Gradele de calitate a echilibrării G se bazează pe 
această expresie.  

Numărul “G” este egal cu dezechilibrul specific înmulţit cu viteza 
unghiulară a rotorului la turaţia de lucru maximă. El este constant la rotoare de 
acelaşi tip  

   constant=⋅= ωpereG .   (13.28) 
Gradele succesive de calitate a echilibrării diferă cu un factor 2,5. Cu toate 

acestea, pentru a satisface cerinţe speciale se pot utiliza numere G cu valori 
intermediare. De exemplu, o roată centrifugă de pompă are un grad recomandat de 
calitate a echilibrării egal cu 6,3. În condiţii speciale poate fi necesară o calitate 
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mai bună a echilibrării 0,4G  pentru a satisface cerinţele din instalaţie într-o zonă 
cu valori mici ale limitelor zgomotului transmis în structură [13.13]. 

Gradele de calitate a echilibrării sunt denumite după valoarea limitei 
superioare a produsului ω⋅e  exprimat în milimetri pe secundă (pentru ω  măsurat 
în radiani pe secundă). În fig. 13.9 se prezintă grafic liniile care corespund limitelor 
superioare ale lui pere  în funcţie de turaţia de lucru maximă, n. 

Exemplul 13.9 
Cât de mare este dezechilibrul rezidual specific admisibil pere  într-un 

rotor cu gradul de calitate a echilibrării 3,6G  la o turaţie de lucru 
rot/min3000=n ? Să se determine dezechilibrul rezidual admisibil în fiecare plan 

de corecţie dacă rotorul este simetric şi are kg40 . 

Rezolvare 

În fig. 13.9, pornind de la rot/min3000=n  de pe axa orizontală, mergând 
pe verticală până la linia 3,6G , apoi orizontal spre stânga până la axa pere  se 
obţine μm20≅pere  (sau kgmmg20 ). Această valoare poate fi şi calculată. 
Dacă 3,6G  înseamnă că viteza tangenţială admisibilă a centrului de masă este 

smm3,6 , atunci 

  μm20mm02,0
314

3,6

30
3000

3,6
==≈

⋅
== πω

per
pere

v
. 

La un rotor cu masa kg40=m , dezechilibrul rezidual admisibil total este  

  mmg8004020 =⋅=⋅= meu perper , 

deci mmg400  în fiecare plan de corecţie.  

13.4.3  Clasificarea rotoarelor rigide 

În Tabelul 13.2 [13.12] se prezintă o listă a celor mai obişnuite tipuri de 
rotoare rigide, în grupe cu acelaşi grad de calitate a echilibrării. Clasificarea 
reprezintă doar o recomandare bazată pe experienţa curentă şi trebuie preluată cu 
grijă. În ediţia a doua [13.23] tabelul este simplificat. La un rotor de turbină, se 
selectează o valoare G preliminară din Tabelul 13.2 pentru aplicaţia specifică. 
Apoi, această valoare este mărită până la următorul grad de calitate, ca rezultat al 
dezechilibrului produs de montarea cuplajului, configuraţia lagărelor, depunerile de 
sare, coroziunea componentelor arborelui, cavitaţie şi îndoirea termică. 
Dezechilibrul admisibil total se calculează aşa cum s-a arătat mai sus.  
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          Fig. 13.9 [13.12] 
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                    Tabelul 13.2 



13. ECHILIBRAREA ROTOARELOR   229

Nomograma poate fi utilizată şi la analiza rotoarelor elastice. În acest caz, 
pe baza unui model cu elemente finite al rotorului, se calculează primele moduri 
ale vibraţiilor de încovoiere, de obicei toate modurile cu frecvenţe proprii sub cea 
corespunzătoare turaţiei de declanşare şi modul imediat superior. Pentru fiecare 
mod se consideră cea mai defavorabilă distribuţie a dezechilibrului calculat din 
nomogramă, împărţind dezechilibrul total în dezechilibre parţiale amplasate astfel 
încât să producă un răspuns maxim în modul de vibraţie respectiv. Amplitudinile 
calculate ale răspunsului la dezechilibru sunt comparate cu valorile limită prescrise 
de norme şi standarde (v. Secţiunea 4.3).  

13.5  Echilibrarea în mai multe planuri a rotoarelor elastice 

Se poate considera că rotoarele elastice care lucrează mult sub prima 
turaţie critică nu sunt deformate de dezechibre, astfel încât mişcarea în primele 
două moduri de precesie poate fi anulată prin echilibrarea în două planuri. La 
turaţii mai mari decât aproximativ jumătate din prima turaţie critică, dezechilibrele 
îndoaie rotorul producând noi forţe centrifuge în afara celor echilibrate prin corecţii 
în două planuri.  

Metoda coeficienţilor de influenţă poate fi extinsă la rotoare elastice cu 
mai multe mase [13.14]. Scopul acesteia este determinarea maselor de corecţie care 
dispuse în câteva planuri prestabilite să minimizeze vibraţiile măsurate la câteva 
turaţii cu un set de senzori, utilizând coeficienţii de influenţă cu ajutorul cărora se 
exprimă citirile de vibraţii în funcţie de masele ataşate. Coeficienţii de influenţă se 
determină experimental aplicând mase de probă pe rotor, pe rând în mai multe 
poziţii şi măsurând răspunsul rotorului în secţiunile în care se amplasează masele 
de echilibrare.  

Prin metoda modală [13.15] echilibrarea rotoarelor se face pe rând în 
fiecare mod, prin amplasarea unor mase adecvate în secţiunile cu deplasare modală 
maximă. Masele sunt astfel alese încât să nu modifice modurile inferioare deja 
echilibrate. Metoda unificată de echilibrare [13.16] le înglobează pe cele de mai 
sus. Aceasta implică determinarea unor seturi de mase de probă modale utilizând 
date obţinute ca în metoda coeficienţilor de influenţă. În general, numărul 
planurilor pentru amplasarea maselor de probă modale este mai mare cu 1 decât 
numărul modurilor care nu trebuie afectate.  

Există două moduri de gândire privind numărul planurilor de echilibrare 
necesare la turaţii comparabile cu turaţiile critice. Unul dintre acestea [13.17] 
necesită N planuri când se atinge a N-a turaţie critică, celălalt [13.18] prevede 

2+N  planuri de echilibrare. 
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13.5.1  Echilibrarea în 2+N  planuri 

Un rotor format dintr-un arbore drept de masă neglijabilă, rezemat în B 
lagăre şi pe care sunt ataşate N mase concentrate poate fi perfect echilibrat prin 
plasarea unor mase mici de corecţie în BN +  planuri în lungul axei [13.19]. 

Se consideră un rotor cu o singură masă principală (mai mare) M (fig. 
13.10) şi cu un dezechilibru  

   kkk emu = .    (13.29) 

Deplasarea masei principale este 

   kk FF 11111 αα +=w    (13.30) 

unde 11α  este deplasarea în secţiunea 1 produsă de o forţă unitate aplicată în 1, k1α  
este deplasarea în secţiunea 1 produsă de o forţă unitate aplicată în secţiunea k, kF  
este suma forţelor (exterioară şi de inerţie) care acţionează în secţiunea k şi 

1
2

1 wωMF = . În cazul mişcării sincrone, neglijând amortizarea externă şi alte forţe 
exterioare care acţionează în secţiunea masei principale  

 ( ) ( )kkkkkkk muemF ww +=+= 22 ωω .   (13.31) 

Deplasarea masei principale este 

  ( )[ ]kkkk muM 1111
2

1 ααω www ++= .  (13.32) 

Se presupune că masa de corecţie km  este mică în comparaţie cu masa 
principală M. 

 
Fig. 13.10 [13.20] 

Deplasarea masei principale datorită dezechilibrelor ku  este 

   
11

2

2
1

1 1 αω
ωα

M
ukk

−
= ∑w .   (13.33) 

Condiţia de echilibrare care asigură o deplasare nulă în secţiunea masei 
principale este  

   ∑ = 01 kk uα .    (13.34) 
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Ecuaţia de proiecţii a forţelor pe verticală este  

  ( )[ ]∑ ++=+ kkkbb emMFF ww1
2

21 ω .  (13.35) 

Neglijând kw  în comparaţie cu ke , condiţia de anulare a forţelor din lagăre 
se scrie  

   ( ) 01
2 =+∑ kkemMwω .  (13.36) 

Dacă este îndeplinit criteriul de echilibrare (13.34), atunci (13.36) devine 

   ∑ = 0ku .    (13.37) 

Aceasta este de fapt prima condiţie de echilibrare a corpurilor rigide.  

Din ecuaţia de echilibru a momentelor forţelor faţă de primul lagăr se 
obţine cea de-a treia cerinţă de echilibrare  

  ( )[ ] 011
2

1 =++=⋅ ∑ kkkkb emMF ww lll ω  (13.38) 

care se reduce la 
   ∑ = 0kk ul .    (13.39) 

Aceasta este de fapt a doua condiţie de echilibrare a corpurilor rigide. 

În concluzie, condiţiile de echilibrare a unui rotor elastic constau din două 
ecuaţii de echilibrare a corpurilor rigide (13.37) şi (13.39), plus o condiţie de 
echilibrare a rotoarelor elastice.  

La metoda în N planuri, pentru a reduce la zero amplitudinea deplasării în 
secţiunea masei principale sau în secţiunea cu deplasare maximă este necesară o 
singură masă de corecţie a echilibrării. Corecţia de echilibrare 1bu  amplasată în 
secţiunea masei principale este  

   ∑−= kkb uu 1
11

1
1 α
α

.   (13.40) 

Deşi amplitudinea deplasării în secţiunea masei principale a fost redusă la 
zero, forţele transmise lagărelor nu se anulează. Pentru a elimina forţele transmise 
în lagăre datorită dezechilibrului, şi pentru a reduce amplitudinea mişcării rotorului 
la trecerea prin prima turaţie critică, sunt necesare încă două planuri de echilibrare. 
Fie 2bu  şi 3bu  cele două corecţii ale echilibrării cu ajutorul unor mase plasate pe 
rotor. Corecţiile de echilibrare se calculează din următoarele trei ecuaţii  

  ∑−=++ kbbb uuuu 321 , 

  ∑−=++ kkbbb uuuu llll 332211 ,  (13.41) 

  ∑−=++ kkbbb uuuu 1
11

3
11

13
2

11

12
1

1 α
αα

α
α
α . 
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13.5.2  Echilibrarea modală  

Deformaţia arborelui unui rotor la o turaţie critică este descrisă ca o formă 
proprie de precesie sau formă modală. Datorită amortizării, formele modurilor de 
precesie sunt curbe tridimensionale. În practica echilibrării, acestea sunt 
aproximate prin forme modale plane descrise de curbe situate în planuri axiale 
diferite [13.20]. În figurile 13.11, b, c, d, sunt arătate primele trei forme modale 
plane ale unui rotor elastic rezemat la capete (fig. 13.11, a) 

  
a b c d 

    
e f g h 

    
i j k l 

    
m n o p 

  
q r s t 

Fig.13.11 [13.18] 
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Echilibrarea modală se bazează pe ipoteza că dezechilibrul distribuit în 
lungul rotorului (fig. 13.11, e) poate fi reprezentat ca suma dezechilibrelor modale 
(fig. 13.11, f, g, h), care sunt proporţionale cu formele modale dar sunt situate în 
planuri diferite. În acelaşi timp, deformata arborelui la o anumită turaţie (fig. 13.11, 
i) are o dezvoltare modală prin care este descompusă într-o sumă de termeni 
proporţionali cu formele proprii (fig. 13.11, j, k, l). 

La o turaţie critică, forma deformată a rotorului coincide cu forma proprie 
corespunzătoare turaţiei respective, ceilalţi termeni din dezvoltarea în serie fiind 
neglijabil mai mici. Datorită ortogonalităţii formelor modale, o distribuţie 
particulară a dezechilibrului ( ) ( )xaxu iii ϕ⋅= , proporţională cu forma modală 
( )xiϕ , poate produce doar deformaţia laterală ( ) ( )xbx iii ϕ⋅=w , adică deformaţia 

proporţională cu forma proprie ( )xiϕ . Astfel, excitaţia prin dezechilibru şi 
deformatele la încovoiere ale răspunsului sunt aceleaşi pentru fiecare termen al 
dezvoltărilor în serie. Această proprietate facilitează eliminarea serială a 
dezechilibrelor ( )xui  cu ajutorul maselor de echilibrare. 

În practică, pe rotorul antrenat până aproape de prima turaţie critică se 
ataşează dezechilibre (mase de corecţie) ( ),...,ku k 211 =  în diferite secţiuni kx  ale 
rotorului. Prin aceasta, deformaţia rotorului este diminuată suficient pentru a 
permite trecerea prin prima turaţie critică şi antrenarea până aproape de a doua 
turaţie critică.  

Procesul este repetat cu un alt set de mase de echilibrare ( ),...,ku k 212 = . 
De notat că seturile individuale de mase de echilibrare afectează doar îndoirea în 
forma proprie corespunzătoare şi nu de altele. Aceasta conduce la o procedură de 
echilibrare sistematică în care seturile de mase de echilibrare satisfac anumite 
ecuaţii de condiţie [13.18]. 

Rezultă că echilibrarea a N forme proprii la N turaţii critice necesită cel 
puţin N planuri şi prin urmare ataşarea a cel puţin tot atâtea mase de echilibrare 
(cunoscută ca metoda de echilibrare în N planuri). Dacă, de exemplu, există două 
turaţii critice în domeniul de funcţionare al rotorului şi una imediat superioară, 
atunci sunt necesare cel puţin 312 =+  planuri de echilibrare.  

Cele trei planuri de corecţie se notează I, II, III (fig. 13.11, m). Pentru 
compensarea dezechilibrului la prima turaţie critică, trebuie ataşată o singură masă 
care produce 12u  în secţiunea cu deplasare maximă (antinodul) primului mod 
propriu (fig. 13.11, n). Pentru compensarea dezechilibrului la a doua turaţie critică, 
lângă antinodurile celui de-al doilea mod propriu trebuie ataşate două mase care 
produc dezechilibrele 21u  şi 23u  decalate la 0180  (fig. 13.11, o). Pentru 
echilibrarea la a treia turaţie critică, în antinodurile celui de-al treilea mod propriu 
se plasează trei mase care produc 31u , 32u , 33u  (fig. 13.11, p). În acest fel, rotorul 
nu este echilibrat ca un corp rigid la turaţii joase.  
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Rezultatul final al acestei echilibrări conţine mici erori, deoarece 
dezechilibrele de ordin superior sau formele proprii superioare rămân 
necompensate.  

Precizia poate fi mult îmbunătăţită dacă rotorul este echilibrat la turaţii 
mici ca un rotor rigid. Rezultă că sunt necesare încă două planuri de echilibrare 
(utilizând metoda de echilibrare în 2+N  planuri) aşa cum se arată fig. 13.11, q, 
unde cele cinci planuri sunt notate I, II, III, IV, V. În acest caz, seturile individuale 
de mase de echilibrare sunt în echilibru static, adică suma lor şi momentul static al 
dezechilibrelor sunt zero. Amplasarea maselor de echilibrare este ilustrată în fig. 
13.11, r, s, t. Mărimile şi poziţiile unghiulare ale acestora sunt măsurate în 
vecinătatea turaţiilor critice 1kn , 2kn , 3kn . Un set de mase afectează doar 
deformaţia într-o anumită formă proprie. Fiecare set este compensat atât static cât 
şi dinamic. Metoda implică echilibrarea rotorului la turaţii mici ca un rotor rigid. 
Seturile de mase ataşate nu afectează echilibrarea rotorului rigid.  

13.5.3  Consideraţii generale  

Pentru a realiza o echilibrare completă într-un domeniu de turaţii stabilit ar 
fi teoretic necesar un număr infinit de planuri de echilibrare şi de dezechilibre 
compensatoare. În practică se utilizează un numă finit de planuri. Ca urmare, orice 
metodă practică implică o oarecare eroare.  

Atât în metoda de echilibrare în N planuri cât şi în metoda de echilibrare în  
2+N  planuri, o sursă de erori este neglijarea modurilor de precesie superioare. 

Eroarea principală în metoda de echilibrare în N planuri este neîndeplinirea 
condiţiilor de echilibrare ca un corp rigid.  

Echilibrarea perfectă a unui rotor elastic cu un număr finit de mase este 
teoretic imposibilă. La un rotor de dimensiuni mari, cu o deplasare relativă în lagăr 
de μm80  înainte de echilibrare, metodele sistematice prezentate mai sus pot 
echilibra rotorul să aibă o deplasare relativă de numai μm10 . Dificultăţile apar 
atunci când se doreşte reducerea vibraţiilor sub μm10 , datorită efectelor termice şi 
neliniarităţii filmului de ulei din lagăre. Alte dificultăţi apar atunci când efectul în 
dezechilibru al celei de-a doua forme proprii este atât de puternic încât nu se poate 
lucra la prima turaţie critică. În acest caz, echilibrarea primei forme proprii necesită 
cel puţin două sau preferabil trei planuri de echilibrare.  

În cazul lagărelor elastice, deformaţia rotorului nu este determinată 
exclusiv de rigiditatea la încovoiere. Rigiditatea lagărelor şi cea a piedestalurilor 
sunt la fel de importante şi trebuie luate în considerare la maşinile de echilibrat cu 
lagăre “moi”.  
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Alte detalii sunt prezentate în cartea [13.4] şi în standardul ISO 11342-
1998 [13.21] pentru rotoare flexibile. Standardele româneşti în domeniu sunt 
[13.22] şi [13.23].  
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14. 
MAŞINI CU MIŞCARE ALTERNATIVǍ 

La maşinile cu mişcare alternativă există două categorii de fenomene 
vibratorii de interes practic: a) vibraţiile transmise de maşină fundaţiei, şi b) 
vibraţiile torsionale ale arborelui cotit şi ale arborelui maşinii antrenate. Acestea sunt 
produse de acceleraţiile periodice din mecanismul bielă-manivelă şi de variaţiile 
periodice ale presiunii gazului în cilindri. În continuare se studiază doar vibraţiile 
corpului maşinii şi forţele şi momentele neechilibrate transmise în exterior. Se 
prezintă un exemplu de diagnosticare a defectelor prin măsurarea vibraţiilor la un 
motor diesel auxiliar. Se tratează pe scurt rezonanţele acustice şi atenuarea 
pulsaţiilor gazului în tubulatura compresoarelor cu piston.  

14.1  Motoare monocilindrice 

Motoarele cu ardere internă, compresoarele, pompele cu piston şi alte maşini 
cu mecanism bielă-manivelă dezvoltă forţe alternative. Mecanismul bielă-manivelă 
transformă o mişcare alternativă într-o mişcare de rotaţie, sau vice-versa. După 
determinarea masei şi poziţiei centrului de greutate ale fiecărei piese componente, se 
pot evalua forţele care se produc în timpul funcţionării maşinii.  

Se consideră un motor monocilindric vertical. Mecanismul bielă-manivelă 
este compus din trei elemente: a) manivela OA care se roteşte în jurul punctului O, 
b) un corp care are o mişcare de translaţie de dute-vino; punctul C este axul 
pistonului sau capul de cruce, şi c) biela AC care le uneşte (fig. 14.1, a). 

14.1.1  Excitaţia produsă de combustie 

Se consideră efectul variaţiei presiunii gazelor în cilindrul motorului. Se 
exclude orice efect inerţial, considerând că arborele cotit se roteşte foarte lent cu 
viteza unghiulară constantă ω  [14.1]. 
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Fie P forţa de presiune a gazelor asupra pistonului, care variază în timp 
(sau cu unghiul manivelei tωθ = ). Presiunea gazului împinge pistonul în jos şi 
acţionează în sus asupra chiulasei astfel că în exterior rezultanta în orice direcţie este 
nulă. 

  
a b 

Fig. 14.1 

Forţa P produce un cuplu asupra arborelui cotit, numit cuplul presiunii 
gazelor. Forţa P aplicată pistonului (forţa 1F ) se transmite axului pistonului C (sau, 
prin bielă, capului de cruce). Neglijând frecarea, forţa 1F  este echilibrată de forţele 

ϕtg2 PF =  şi ϕcos3 PF = . Forţele 1F , 2F , 3F  din fig. 14.1 acţionează asupra 
axului pistonului (sau capului de cruce). Reacţiunea la forţa 2F  acţionează spre 
dreapta asupra blocului motorului (sau a ghidajelor) (fig. 14.1, b).  

Forţa egală şi de sens contrar cu 3F  comprimă biela şi este transmisă 
fusului maneton ca forţa 4F . Reducând această forţă în punctul O se obţine o forţă 

45 FF =  şi un cuplu pT  care este momentul motor produs de presiunea gazelor 

   ϕ
ϕ

tg
cos

yPdPTp == .   (14.1) 
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Forţa ϕcos5 PF =  este preluată de lagărele paliere în O şi poate fi 
descompusă într-o componentă verticală PF =6  şi o componentă orizontală 

ϕtg7 PF = . 

Cele patru forţe transmise părţilor fixe ale motorului sunt: a) P în sus pe 
chiulasă; b) ϕtgP  spre dreapta pe mantaua cilindrului sau ghidajul capului de cruce; 
c) P în jos pe lagărele paliere în O; şi d) ϕtgP  spre stânga pe lagărele paliere în O 
(fig. 14.1, b). 

Forţa rezultantă totală asupra blocului motorului este zero, dar există un 
moment rezultant ϕtgyP  care acţionează în sensul acelor de ceasornic. Conform 
legii acţiunii şi reacţiunii, acest moment trebuie să fie egal şi de sens contrar cu 
momentul motor ϕcosPd  aplicat arborelui cotit (care acţionează în sens contrar 
acelor de ceasornic, în sensul rotaţiei arborelui).  

Rezultă că presiunea gazelor în cilindru nu produce nici o forţă rezultantă 
asupra blocului motorului, ci doar un cuplu de răsturnare faţă de axa longitudinală.  

14.1.2  Excitaţia produsă de forţele de inerţie 

Să presupunem că pistonul execută o mişcare alternativă pe verticală. Când 
pistonul este accelerat în jos, asupra lui acţionează forţa de inerţie yF  dirijată în sus 
(fig. 14.2, a). Reacţiunea yF−  acţionează în jos asupra carterului motorului, nefiind 
echilibrată interior.  

Pistonul este accelerat în jos de o forţă ϕcos3 yFF =  dirijată în lungul 
bielei. Forţa 4F  aplicată fusului maneton produce un cuplu faţă de axa arborelui cotit  

   d
F

dFT y
i ϕcos4 == .   (14.2) 

Deoarece acceleraţia pistonului este alternativă, acest cuplu de inerţie este 
de asemenea alternativ. Cuplul acţiune în sensul acelor de ceasornic  

   yFdFTi 24 ==  

este însoţit de un cuplu reacţiune în sens contrar acelor de ceasornic, deci în sens 
contrar momentului produs de presiunea gazelor (fig. 14.2, b). Acesta este un cuplu 
de răsturnare neechilibrat. 
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a b 
Fig. 14.2 

În afara acestora există forţele de inerţie ale maselor în mişcare de rotaţie 
(fusul maneton, braţele manivelei şi elementele care se rotesc împreună cu ea). 
Acestea se echilibrează cu contragreutăţi plasate în continuarea braţelor manivelelor 
arborelui cotit. În fig. 14.3 se arată modelul cu elemente finite al unui arbore cotit la 
care se observă contragreutăţile.  

 
Fig. 14.3 
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14.1.3  Cinematica mecanismului bielă-manivelă 

Se notează l  - lungimea bielei şi r – raza manivelei (fig. 14.4). Se 
presupune că iniţial punctul C coincide cu D (punctul mort interior) şi A coincide cu 

'A , situat pe dreapta OD care coincide cu axa cilindrului [14.2]. 

 
Fig. 14.4 

Deplasarea axului pistonului C este 

CBBOOADADCs −−+== '' , 

( ) ( )ϕθϕθ cos1cos1coscos −+−=−−+= lll rrrs . (14.3) 

Deoarece 

θϕ sinsin rAB == l  
se poate scrie 

   θϕ sinsin
l

r
= , 

θθϕϕ 2
2

221
2

2

2
2 sin

2
11sin1sin1cos
ll

rr
−≅⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−=−= . (14.4) 
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Utilizând expresiile (14.4) şi (14.3) se obţine 

( ) θθ 2
2

sin
2

cos1
l

rrs +−= , 

sau 

( ) ( )θθ 2cos1
4

cos1
2

−+−=
l

rrs , 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +−⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
+= trtrrrs ωω 2cos

4
cos

4

2

ll
. (14.5) 

Viteza pistonului este 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +== trtr

t
s ωωω 2sin

2
sin

d
d

l
v . 

Acceleraţia pistonului este 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +== trtr

t
a ωωω 2coscos

d
d 2

l

v .  (14.6) 

Se observă că primul termen din membrul drept variază cu o pulsaţie egală 
cu viteza unghiulară de rotaţie; acesta se numeşte termenul primar (de ordinul 1). Al 
doilea termen variază cu o pulsaţie egală cu dublul vitezei unghiulare de rotaţie şi se 
numeşte termenul secundar (de ordinul 2). Importanţa termenului secundar depinde 
de raportul lr  între raza manivelei şi lungimea bielei. Pentru o bielă de lungime 
finită, mişcarea pistonului nu este armonică ci periodică.  

14.1.4  Masele reduse ale bielei 

În studiul dinamic al motorului este avantajos să se înlocuiască biela printr-
un sistem compus din două mase concentrate (fig. 14.5). 

Pentru a fi echivalent din punct de vedere dinamic cu biela, acesta trebuie 
să aibă: a) aceeaşi masă totală; b) acelaşi centru de masă; şi c) acelaşi moment de 
inerţie faţă de axa perpendiculară pe planul bielei, în centrul de masă. Cele trei 
condiţii de echivalenţă se scriu analitic sub forma 

21 mmm += , 

   cmhm =2 ,    (14.7) 

   ( )22
2

1
2 chmcmkm G −+= , 

unde Gk  este raza de inerţie a bielei faţă de axul pistonului.  
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În biela echivalentă, masa 1m  are mişcare de translaţie, în timp ce masa 

2m  are mişcare de translaţie şi rotaţie.  

 
Fig. 14.5 [14.2] 

Dacă se prelungeşte biela cu o mică extensie în afara capului de pe fusul 
maneton, este posibil să se egaleze l=h . În acest caz, masa 2m  coincide cu fusul 
maneton şi are doar o mişcare de rotaţie. Cele două mase concentrate au în acest caz 
expresiile  

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −=

l

cmm 11 , 
l

c
mm =2 .  (14.8) 

În continuare se consideră doar cazul simplu când biela este înlocuită cu 
mase concentrate date de expresiile (14.8). 

Masa în mişcare alternativă de translaţie tm  din C este suma masei 
pistonului şi a masei reduse a bielei 1m . Masa în mişcare de rotaţie rm  este 

compusă din masa redusă a bielei 2m  şi orice masă neechilibrată a arborelui cotit 
aplicată în A, ambele fiind considerate a fi echilibrate printr-o contragreutate.  

14.1.4  Dezechilibrul motorului monocilindric 

Forţa de inerţie a masei în mişcare de translaţie acţionează pe verticală şi 
are amplitudinea  

trrmtrmamF ttty ωωωω 2coscos 22 ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+==

l
.  (14.9) 

Există astfel un dezechilibru primar (de ordinul 1) cu o pulsaţie egală cu 
viteza unghiulară de rotaţie şi un dezechilibru secundar (de ordinul 2) cu o pulsaţie 
egală cu dublul vitezei unghiulare de rotaţie.  
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Forţa de inerţie amt−  produce şi un cuplu asupra arborelui cotit egal cu  

( ) ϕωϕωωω

ϕ

tgcoscos2coscos

tg

2 trtrtrm

yamT

t

ti

+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +−=

=−=

l
l

.  (14.10) 

Înlocuind 

tr ωϕ sintg
l

≅ ,  1cos ≅ϕ , 

expresia (14.10) devine 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +−= trtrttrmT ti ωωωωω cos12coscossin22

ll
.  (14.11) 

Înmulţind parantezele şi neglijând puterile raportului lr  rezultă 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++−= ttrttrttrmT ti ωωωωωωω 222 cossin2cossincossin

ll
 (14.12) 

Utilizând relaţiile trigonometrice  

( )tttt ωωωω sin3sin
2
12cossin −= , 

ttt ωωω 2sin
2
1cossin = ,    (14.13) 

( )tt ωω 2cos1
2
1cos2 += , 

expresia (14.12) a cuplului de inerţie faţă de axa arborelui cotit se reduce la  

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−−= trttrrmT ti ωωωω 3sin

2
32sinsin

22
1 22

ll
.  (14.14) 

Cuplul aplicat asupra carcasei motorului diferă de cuplul motor (luat cu 
semn schimbat) prin aşa-numitul cuplu rezidual. Acesta este un cuplu de inerţie 
datorit bielei. El corectează eroarea din expresia acceleraţiei unghiulare a bielei 
introdusă când masele reduse ale bielei au valori proporţionale cu distanţa celeilalte 
mase la centrul de masă al bielei (14.8). La motoarele cu cilindri în linie, cuplul 
rezidual al bielei este deobicei neglijabil dar trebuie luat în considerare la motoarele 
în stea.  

Dacă se cunoaşte variaţia presiunii din cilindru pe durata ciclului maşinii, 
se poate calcula cuplul produs de presiunea gazelor (14.1) în funcţie de unghiul 
manivelei θ . Acest calcul se face pe baza diagramei desfăşurate presiune-volum a 
unui cilindru reprezentativ, obţinută din diagrama indicată măsurată experimental. 



14. MAŞINI CU MIŞCARE ALTERNATIVǍ 245 

Din diagrama presiunii din cilindru în funcţie de unghiul manivelei (fig. 
14.6, a) se poate calcula cuplul produs de presiunea gazelor în funcţie de unghiul 
manivelei, deci de timp (fig. 14.6, b). 

 
           a           b 

Fig. 14.6 [14.3] 

Deoarece cuplul produs de combustie este o funcţie periodică, el poate fi 
dezvoltat în serie Fourier sub forma  

....baba

bababTp

+++++

+++++=

θθθθ

θθθθ

2cos2sin
2

3cos
2

3sin      

cossin
2

cos
2

sin

222323

1121210
 (14.15) 

La un motor în doi timpi, ciclul este complet într-o singură rotaţie a 
arborelui, deci apar doar armonici de ordine întregi. Într-un motor în patru timpi, 
ciclul durează două rotaţii complete, deci în general apar armonici de ordine jumătăţi 
şi întregi. Coeficienţii armonicilor de ordin până la 18=j  au fost publicaţi în formă 
tabelară pentru câteva cicluri de motoare reprezentative (F. P. Porter – 1943). 

Neglijând greutatea proprie, cuplul total transmis arborelui cotit este egal 
cu suma cuplului de inerţie (14.14) şi a cuplului produs de presiunea gazelor (14.15). 
Cuplul total aplicat părţilor fixe ale motorului este egal cu cel de inerţie plus cuplul 
produs de combustie (14.15) cu semn schimbat. Forţele rezultante care acţionează 
asupra blocului motorului se datoresc doar inerţiei.  

Într-o analiză mai detaliată [14.4], în care nu se utilizează aproximaţia 
(14.4), amplitudinea forţei de inerţie (14.9) are o expresie de forma 

( )....6cos4cos2coscos 6421
2 ++++= tbtbtbtbrmF ty ωωωωω  (14.16) 

unde 
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  11 =b ,  ...b +++= 53
2 128

15
4
1 λλλ ,  

  ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++−= ...b 53

4 16
3

4
1 λλ , 5

6 128
9 λ=b ,   (14.17) 

şi 

   
l

r
=λ .     (14.18) 

Aceasta conţine doar componente de ordin impar.  

Cuplul de inerţie (14.14) are o expresie de forma 

( )....4sin3sin2sinsin 4321
22 ++++= tatatatarmT ti ωωωωω  (14.19) 

unde 

...a +++= 53
1 512

15
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1

4
1 λλλ , ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++−= ...a 4

2 32
1

2
1 λ , 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +++−= ...a 53

3 512
81

32
9

4
3 λλλ , ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++−= ...a 42

4 32
7

4
1 λλ , (14.20) 

...a ++= 53
5 512

75
32
5 λλ , ...a += 4

6 32
3 λ . 

Acesta conţine componente armonice de ordin par şi impar. Dezechilibrul major 
apare la o pulsaţie egală cu dublul vitezei unghiulare de rotaţie.  

14.2  Motoare policilindrice în linie 

Motorul monocilidric este dezechilibrat datorită masei în translaţie tm . În 
motoarele policilindrice, dezechilibrul produs de tm  poate fi diminuat sau eliminat 
prin alegerea corespunzătoare a unghiurilor între manivelele arborelui cotit.  

14.2.1  Forţele şi momentele neechilibrate 

Grupând într-o singură carcasă rigidă mai mulţi cilindri care acţionează 
asupra aceluiaşi arbore cotit, pot fi echilibrate unele dintre armonicile importante ale 
forţelor şi momentelor care acţionează în fiecare cilindru. Deşi există mai multe 
configuraţii posibile (v. Tabelul 4.1), în continuare se va prezenta doar motorul cu 
cilindri în linie, în care n cilindri identici sunt egal distanţaţi ca în fig. 14.7. 
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Fig. 14.7 [14.4] 

Fie jψ  poziţia unghiulară a unei manivele măsurată faţă de prima manivelă 
( )01 =ψ .  

Din expresiile (14.9) şi (14.14) rezultă că dezechilibrul inerţial al unui 
motor policilindric echilibrat cu contragreutăţi constă dintr-o forţă verticală  

( ) ( )∑
=

⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ +++=

n

j
jjti trtrmF

1

2 2coscos ψωψωω
l

      (14.21) 

şi un moment de şerpuire care acţionează în plan orizontal 

( ) ( ) ( )∑
=

⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
+−+−+=

n

j
jjjty trttrrmM

1

22 3sin
2
32sinsin

22
1 ψωψωψωω

ll
.(14.22) 

Chiar dacă acestea sunt zero, este posibil să rămână neechilibrat un moment 
de galop faţă de o axă orizontală perpendiculară pe planul axelor cilindrilor. Acest 
moment se calculează însumând momentele forţelor yF  faţă de primul cilindru. 
Dacă distanţa de la cilindrul j la cilindrul 1 este jc , momentul de galop faţă de 
primul cilindru are expresia  
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( ) ( )∑
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2 2coscos ψωψωω
l

, (14.23) 

unde 01 =c . 

                   Tabelul 14.1 

 

În Tabelul 14.1 [14.5] sunt prezentate forţele şi momentele neechilibrate 
produse de maşini policilindrice cu diferite dispuneri ale manivelelor şi număr de 
cilindri. Acestea au fost calculate considerând cilindri cu aceeaşi cursă şi acelaşi 
diametru. Tabelul nu trebuie utilizat pentru compresoarele la care diametrul şi cursa 
din fiecare cilindru nu sunt identice. La acestea forţele şi momentele neechilibrate 
trebuie calculate separat pentru fiecare cilindru apoi însumate. 

În motoarele şi compresoarele policilindrice, forţele şi cuplurile rezultante 
sunt modificate prin anularea armonicilor între diferiţi cilindri. Această anulare se 
obţine prin dispunerea cilindrilor, poziţionarea manivelelor arborelui cotit, ordinea 
aprinderii etc. O tratare generală a echilibrării motoarelor [14.6] depăşeşte cadrul 
acestei prezentări. Principalele rezultate pot fi sintetizate după cum urmează [14.3]: 
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Motoarele în patru timpi, cu cilidri în linie, la care aprinderile au loc la 
intervale egale, sunt neechilibrate armonicile de ordin 2N , unde N este un multiplu 
întreg al numărului de cilindri n. Forţa de inerţie a maselor în mişcare alternativă nu 
conţine armonici impare, în afară de prima. Cuplul de inerţie datorit bielei conţine 
numai armonici impare. Armonici cu ordinul jumătate dintr-un întreg apar numai în 
cuplul produs de presiunea gazelor. Amplitudinile armonicilor neechilibrate sunt de 
n ori mai mari decât cele corespunzătoare pentru un singur cilindru.  

Forţele de inerţie ale maselor în mişcare alternativă acţionează în planuri 
perpendiculare pe axa arborelui cotit şi sunt aplicate în lungul acestuia. Armonicile 
neechilibrate reprezintă n forţe paralele a căror fază se modifică şi care acţionează în 
lungul axelor cilindrilor cu frecvenţe de ordin 2ni , unde i este un număr întreg. 
Rezultanta acestor forţe se aplică în centrul forţelor paralele. La un arbore cotit 
echilibrat (la care jumătatea din spate este imaginea în oglindă a jumătăţii din faţă, 
ceea ce presupune un număr par de cilindri) acest punct este la mijlocul arborelui 
cotit. Armonicile momentului forţei rezultante în raport cu o linie de referinţă se 
numesc “momente de balansare”, deoarece forţa rezultantă poate produce oscilaţii de 
galop ale motorului faţă de suporţii pe care este montat (sau faţă de fundaţie). 

Cuplul total aplicat carcasei motorului datorit reacţiunilor la forţele 
produse de presiunea gazelor şi dezechilibrelor dinamice se obţine însumând 
amplitudinile armonicilor corespunzătoare ale reacţiunii la cuplul datorit presiunii 
gazelor şi a cuplului de inerţie datorit pieselor în mişcare alternativă. Efectul acestora 
sunt oscilaţiile de basculare ale blocului motorului.  

Un motor în patru timpi, cu şase cilindri în linie şi manivele dispuse la 0, 
120, 240, 240, 120, 0 grade, are toate forţele şi momentele echilibrate. Ca urmare, un 
motor cu 12 cilindri în V, cu două grupuri de 6 cilindri în linie, va fi de asemenea 
complet echilibrat. Un motor cu 8 cilindri în linie (manivele la 0, 180, 90, 270, 270, 
90, 180, 0 grade) este complet echilibrat.  

Pentru realizarea echilibrării unui motor, se presupune că elementele 
componente ale acestuia, inclusiv carcasa, sunt corpuri rigide care nu se deformează 
sub acţiunea sistemului de forţe echilibrate. În realitate, motorul se compune din 
corpuri elastice, iar forţele echilibrate pot produce deformaţii care sunt prin natura 
lor vibratorii. Efectele comportării elastice a elementelor componente ale motorului 
sunt mai pronunţate în cazul motoarelor navale mari, cu cilindri în linie.  

Anumite ipoteze pe care se bazează calculul teoretic nu sunt satisfăcute 
exact în cazurile practice. O ipoteză de bază este că toţi cilindrii au aceeaşi diagramă 
desfăşurată a variaţiei presiunii. Orice neregularitate în funcţionarea motorului 
datorită deschiderii neregulate a supapelor sau variaţiilor care apar la aprindere şi la 
distribuirea combustibilului între cilindri, încalcă această ipoteză. Acestea excită 
armonica fundamentală a ciclului de variaţie a presiunii gazelor, care este uşor de 
sesizat şi care permite afirmaţia că motorul funcţionează dur [14.3]. 
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14.2.2  Excitaţii care nu provin din mecanismul motor 

Pe lângă familiarizarea cu mecanismele de producere a defecţiunilor, este 
necesară o înţelegere a interacţiunii diferitelor mecanisme de defectare a unui motor, 
ca şi a celor legate de maşina antrenată. Aceasta deoarece defectele manifestă adesea 
simptome similare şi pot fi confundate. Interacţiunea unor defecte ca dezaxarea, 
jocul mare în paliere, rezonanţele de corp rigid (pe structura de susţinere) sau de corp 
elastic ale motorului şi slăbirea strângerii şuruburilor de fixare a motorului se 
manifestă destul de frecvent. Pentru diagnosticarea corectă a stării de funcţionare a 
unui motor trebuie cunoscute toate simptomele caracteristice ale defecţiunilor 
posibile.  

În afara forţelor şi momentelor din mecanismul motor, asupra structurii de 
rezistenţă a motorului se exercită acţiuni din partea celorlalte sisteme funcţionale, 
care influenţează spectrele de frecvenţe ale vibraţiilor măsurate pe blocul motorului.  

În sistemul de injecţie apar excitaţii datorite şocurilor produse de arborele 
cu came asupra pompei de injecţie. Acesta influenţează combustia din cilindru 
impunând legea de injecţie, declanşarea şi durata acesteia, care determină nivelul 
armonicilor produse de forţa de presiune a gazelor din cilindri. Dereglarea avansului 
şi duratei injecţiei, deci a aprinderii şi a cantităţii de combustibil distribuit în fiecare 
cilindru, produce o creştere a amplitudinii componentelor spectrale fracţionare, în 
special a componentelor ½X şi 2Xn , unde n este numărul cilindrilor. Reducerea 
întârzierii aprinderii diminuează nivelul vibraţiilor generate de combustie.  

Sistemul de distribuţie a gazelor produce excitaţii datorită şocurilor care 
apar în mecanismul de comandă a supapelor (jocul tacheţilor, culbutorilor, lovirea 
scaunului de către supapă, acţionarea tacheţilor de către came, etc.). La motoarele în 
patru timpi, turaţia arborelui cu came este jumătate din turaţia arborelui cotit, deci 
orice defecţiune legată de acesta va produce o creştere a componentei spectrale ½X 
şi a multiplilor întregi ai acesteia. Abaterile de la coaxialitate între lagărele arborelui 
cu came, jocul mărit în palierele acestuia, precum şi reglajul incorect al jocului 
tacheţilor produc creşteri ale tuturor componentelor spectrale, chiar ale celor cu nivel 
în general scăzut (1½X, 3½X, 4½X, etc.), dar mai ales ale componentelor ½X, 
( )X2n  şi ( )X23n , unde n este numărul cilindrilor (trei came pe cilindru). Impactul 
supapelor cu scaunele produce componenta ( )2X2n . 

Celelalte sisteme ale motorului (de ungere, de răcire şi de supraalimentare) 
influenţează nivelul vibraţiilor motorului prin componente cu ordine care corespund 
turaţiei pompelor respective, numărului de dinţi ai pinioanelor de antrenare înmulţit 
cu turaţia respectivă, turaţiei suflantei etc.  

Jocurile mărite între axul pistonului şi bielă, între bielă şi fusul maneton 
sau între fusul şi cuzinetul lagărelor paliere produc trepidaţii la toate turaţiile 
motorului. S-a constatat că jocurile produc un spectru de frecvenţe cu o componentă 
de ordinul întâi ( )X1  de amplitudine mare, urmată de o serie de armonici 
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superioare. Aceasta se explică parţial prin modularea în amplitudine a semnalului de 
vibraţii care este trunchiat datorită jocului. Spectrul de frecvenţe al unui semnal 
trunchiat constă din frecvenţe discrete, uneori sume şi diferenţe de componente 
discrete. O problemă similară apare în cazul slăbirii strângerii şuruburilor de fixare a 
motorului de fundaţie, care produce vibraţii la dublul frecvenţei de rotaţie ( )X2 . 

Slăbirea unui cuzinet într-un lagăr palier produce o excitaţie parametrică 
datorită micşorării periodice a rigidităţii suportului arborelui cotit. Neliniaritatea 
fenomenului produce vibraţii descrise de ecuaţii de tip Mathieu, cu componente 
spectrale subsincrone 2X  sau 3X , dar şi suprasincrone. Astfel, componenta 2X  
este însoţită de multiplii întregi 1X, 2X3 , 2X, 2X5  cu amplitudini descrescătoare 
(cu creşterea ordinului).  

Bătaia pistonului pe mantaua cilindrului este o excitaţie de tip impact, 
determinată de schimbarea sensului forţei ce acţionează asupra pistonului pe o 
direcţie perpendiculară pe axa cilindrului, mai ales în apropierea punctelor moarte 
ale mecanismului bielă-manivelă. La motoarele diesel auxiliare navale, masa mare a 
pistonului şi jocul relativ mare între piston şi cilindru produc forţe de impact mari, 
care în anumite cazuri depăşesc forţele generate de combustie. Aceste impacturi 
produc în spectrul de frecvenţe o creştere a tuturor componentelor armonice, în 
special a celor cu frecvenţe joase.  

14.2.3  Diagnosticarea defectelor unui motor diesel 

În continuare se prezintă un exemplu de analiză dinamică şi măsurări de 
vibraţii pe motoare diesel auxiliare de tip 5 AL 25/30, cu cinci cilindri, în patru 
timpi, cu puterea nominală 680 kW, turaţia nominală 750 minrot , injecţie directă şi 
raport de compresie 1:12,7 [14.7]. 

Din analiza dinamică a unui astfel de motor, rezultă următoarele forţe şi 
momente exterioare neechilibrate (fig. 14.8): 

 
Fig. 14.8 

a) Un moment de galop datorită forţelor de inerţie ale maselor în translaţie. 
Acesta este reprezentat ca un cuplu ce acţionează în planul vertical care conţine 



                                                                                                    DINAMICA MAŞINILOR 252

axele cilindrilor, cu componente notate VM1  (cuplu exterior de ordinul întâi, 1X) şi 

VM 2  (cuplu exterior de ordinul doi, 2X). 

b) O forţă rezultantă verticală, de obicei mică, cu armonica a zecea 10F  
prima componentă majoră neechilibrată ( )X10 . 

c) Un moment de ruliu, datorit atât reacţiunii la momentul datorit presiunii 
gazelor cât şi a cuplului de inerţie al maselor în translaţie, cu armonici majore 

( )X55RM  - produsă numai de combustie şi ( )X1010RM  - produsă de combustie şi 
de forţele de inerţie. Armonicile de ordin superior au mărimi neglijabile.  

Punctele în care s-au efectuat măsurări au fost amplasate pe talpa 
motorului, pe blocul motorului (în dreptul arborelui cotit şi la extremitatea 
superioară) şi lângă capacul chiulasei, în mai multe puncte în lungul motorului (între 
cuplaj şi extremitatea opusă).  

În afara nivelului global al vitezei vibraţiilor, s-au obţinut spectrele de 
frecvenţe ale vitezei vârf-vârf a vibraţiilor, în domeniul de frecvenţe 4-100 Hz. În 
fig. 14.9 se prezintă un spectru caracteristic, obţinut la turaţia 750 rot/min şi sarcină 
parţială.  

 
         Fig. 14.9 [14.7] 
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                                    a                                    b 

  
                                 c                                   d 

Fig. 14.10 [14.7] 
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Se remarcă amplitudinea mare a componentelor 2X şi 2½X. Prima este 
produsă de momentul de galop neechilibrat de ordinul doi VM 2 , cea de-a doua 
corespunde cadenţei aprinderilor în cei cinci cilindri. În timpul măsurărilor s-a 
verificat alinierea arborilor motorului diesel şi a generatorului electric pentru a 
diminua componenta spectrală 2X produsă de dezaxare. 

Armonica 5X poate fi produsă de tacheţi sau de momentul neechilibrat de 
ruliu RM5 . Componenta 7½X corespunde cadenţei şocurilor produse de camele care 
controlează injecţia şi acţionează distribuţia (două came/cilindru pentru supape plus 
o camă/cilindru pentru injecţie). Componenta 2X , care corespunde cadenţei 
aprinderilor într-un cilindru (o dată la două rotaţii ale arborelui cotit) şi frecvenţei de 
rotaţie a arborelui cu came este produsă de dereglarea injecţiei.  

Pentru a explica amplitudinea relativ mare a componentelor 2X şi 2½X, s-
au efectuat măsurări la diferite turaţii ale motorului, într-un punct lângă capacul 
chiulasei, pe orizontală, la mers în gol.  

La turaţia de 500 rot/min (fig. 14.10, a) componenta de nivel maxim a fost 
2½X, în timp ce componenta 2X a avut un nivel relativ scăzut. La 600 rot/min (fig. 
14.10, b), componenta 2½X apare la 25 Hz, având o amplitudine de trei ori mai mare 
decât la 500 rot/min. La 680 rot/min (fig. 14.10, c) componenta 2½X apare la 28,3 
Hz, având o amplitudine de două ori mai mică decât la 600 rot/min, în timp ce 
componenta 2X a crescut la smm5 . La 750 rot/min (fig. 14.10, d), componenta 
2½X scade la smm5,8 , în timp ce 2X, care acum apare la 25 Hz, a crescut la 

smm12 , având nivelul cel mai mare. 

Rezultă clar că la 25 Hz motorul are o rezonanţă, excitată la 600 rot/min de 
componenta 2½X şi la 750 rot/min (turaţia nominală de lucru), de componenta 2X. 

Măsurătorile au arătat că amplitudinea componentelor 2X şi 2½X descreşte 
în punctele situate la mijlocul rotorului, atât la nivelul tălpii motorului cât şi la 
nivelul superior al chiulasei (fig. 14.11). Aceasta a dus la concluzia că valorile mari 
ale componentelor 2X şi 2½X se datoresc rezonanţei de corp rigid a grupului motor-
generator plasat pe o structură de susţinere flexibilă. 

Frecvenţa relativ joasă a vibraţiilor măsurate şi variaţia amplitudinii 
acestora în puncte situate în lungul şi pe înălţimea motorului, au exclus considerarea 
unor rezonanţe laterale ale blocului motor în modurile de vibraţie “în H” şi “în X”.  

În acest caz, cauza principală a vibraţiilor nu rezidă în motor, ci în 
rigiditatea necorespunzătoare a structurii de susţinere a acestuia. Amplasarea 
mijlocului motorului în dreptul unei nervuri groase de rigidizare transversală nu a 
dus la diminuarea vibraţiilor de galop produse de momentul neechilibrat de ordinul 
doi VM 2 . Rezonanţa a fost eliminată adăugând elemente de rigidizare care transmit 
sarcina de la baza motorului la grinzile punţii şi pereţii despărţitori din structura de 
rezistenţă a navei.  
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La câteva motoare, slăbirea şuruburilor de fixare a motorului pe structura 
de bază a produs vibraţii puternice cu componente 1X, 2X şi o serie de multipli 
superiori, îngreunând identificarea defectelor motorului propriu-zis (fig. 14.12). 

  
      Fig. 14.11            Fig. 14.12 

Efectul altor defecţiuni a fost studiat simulând diferite defecte. 
Neregularităţile în combustie produc componente 2X , 2½X şi 7½X de valori mari 
(fig. 14.9). S-a constatat că toate motoarele pe care s-au efectuat măsurări au fost 
dereglate, verificarea raportului de compresie indicând diferenţe până la 15% între 
cilindrii aceluiaşi motor. Când injecţia a fost oprită în cilindrul în dreptul căruia s-au 
efectuat măsurările (fig. 14.13) sau în cilindrul alăturat (fig. 14.14), componenta 

2X  a scăzut la nivelul corespunzător mersului în gol.  

Un arc rupt la o supapă, care a produs un zgomot caracteristic, a produs 
componente 2½X şi 5X de valori mari în spectrul de frecvenţe măsurat lângă 
cilindrul respectiv. Jocul excesiv al unei supape produs deliberat în timpul 
măsurărilor a produs acelaşi efect. Alte defecte cum sunt uzarea semicuzineţilor 
lagărelor paliere, defectarea unei role în pompa de injecţie, dezaxarea lagărelor 
axului cu came şi probleme create de acul injectorului au produs modificări mici sau 
neobservabile în spectrul de frecvenţe.  

În unele cazuri, diagnoza a fost îngreunată deoarece defectele au produs 
mersul neuniform al motorului iar medierea spectrelor a atenuat unele variaţii în 
spectrele de frecvenţă.  
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  Fig. 14.13    Fig. 14.14 

14.3  Compresoare cu piston şi sisteme de conducte 

Compresoarele cu piston sunt utilizate în rafinării şi instalaţii de prelucrare 
a gazelor. Interesează evitarea sau eliminarea vibraţiilor excesive şi a tensiunilor 
dinamice produse de forţele variabile de natură mecanică sau de pulsaţiile gazului. 
Aceasta se realizează prin diminuarea şi controlul nivelului pulsaţiilor şi prin 
ancorarea conductelor şi utilizarea coturilor doar atunci când este necesar. În această 
secţiune se prezintă caracteristicile de bază ale compresoarelor cu piston, conform 
API Standard 618 [14.8], fenomenele de rezonanţă acustică şi controlul pulsaţiilor în 
sisteme de conducte, aşa cum sunt descrise în monografia [14.9]. 

14.3.1  Sistemul cilindru de compresor – vas colector 

În fig. 14.15 se arată o secţiune transversală într-un compresor tipic şi 
terminologia specifică. Între cilindrul şi carterul compresorului se află cadrul 
intermediar şi ghidajul capului de cruce, ambele fiind deformabile axial, transversal 
şi torsional, având fiecare o geometrie relativ complicată. Modelarea corectă a 
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acestora este o condiţie pentru predicţia corectă analitică a frecvenţelor proprii 
mecanice, a formei modurilor proprii de vibraţie şi a tensiunilor variabile periodice 
din sistemul cilindru-colector al compresorului, pentru evitarea coincidenţelor între 
frecvenţele de rezonanţă mecanice şi cele acustice.  

 
Fig. 14.15  [14.9] 

În fig. 14.16 se prezintă componentele unui sistem ideal cu doi cilindri. În 
afara cilindrilor, există un vas colector de admisie şi un vas colector de evacuare care 
adesea au la interior o difragmă prevăzută cu un tub central îngust (fig. 14.17). 

 
Fig. 14.16  [14.10] 
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Vasul colector de refulare este ancorat cu pene de fixare, de rigiditate finită. 
Între vasele colectoare şi cilindri sunt montate ştuţuri cu duze. Un capăt al ştuţului 
este fixat de cilindru printr-o flanşă cu şuruburi, iar celălalt capăt pătrunde în vasul 
colector printr-o ramificaţie sudată. În realitate, configuraţia ideală din fig. 14.16 este 
modificată prin adăugarea unor conducte adiţionale de aspiraţie şi de refulare, trepte 
de compresiune suplimentare şi alte elemente conectate care complică analiza 
mecanică a acestui sistem. 

 
Fig. 14.17  [14.10] 

14.3.2  Forţele excitatoare 

Amplitudinea forţelor perturbatoare poate fi diminuată micşorând 
amplitudinea pulsaţiilor de presiune prin introducerea unor filtre pasive în calea 
curentului de gaz. Atenuarea pulsaţiilor de presiune în instalaţiile cu compresoare cu 
piston duce la îmbunătăţirea performanţelor compresorului şi reducerea scăderii 
presiunii dinamice, adică a scăderii presiunii datorită pulsaţiilor, cu preţul pierderilor 
inerente prin scăderea presiunii statice, produsă de dispozitivele de filtrare.  

Forţele neechilibrate din vasele colectoare 

Excitaţia predominantă produsă de pulsaţiile gazului se datoreşte forţelor 
neechilibrate care se dezvoltă în vasele colectoare de aspiraţie şi de refulare. Aceste 
forţe sunt rezultatul diferenţei presiunilor care acţionează axial pe suprafeţele din 
interiorul vaselor (capace şi diafragme). Ele pot fi calculate pe baza valorilor 
amplitudinii şi fazei relative a presiunilor din interiorul vaselor. Componentele 
dinamice ale acestor forţe se reprezintă grafic în funcţie de frecvenţă sub forma 
spectrului forţei rezultante de excitaţie. 

Forţele produse de presiunea din cilindru 

Forţa produsă de gaze, sau sarcina compresorului, este egală şi de sens 
contrar cu forţa produsă de presiunea din cilindru. Forţa produsă de presiunea din 
cilindru acţionează asupra capetelor cilindrului, în timp ce forţa de sens contrar a 
gazelor acţionează asupra tijei pistonului. Forţa rezultantă produsă de presiunea din 
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cilindru se calculează ca diferenţa între presiunea din cilindru pe capătul exterior 
înmulţită cu aria acestuia şi produsul între presiunea din cilindru pe capătul dinspre 
arborele cotit şi aria acetuia. Forţa produsă de presiunea din cilindru se reprezintă 
grafic în funcţie de unghiul braţului manivelei, ca în fig. 14.18.  

Forţele de inerţie neechilibrate 

Aceste forţe sunt produse de acceleraţiile pistonului şi manivelelor arborelui 
cotit şi sunt transmise cadrului compresorului prin reacţiunile din lagăre. Acest tip de 
forţe se calculează pe baza datelor privind dezechilibrul masic furnizate de fabricant 
şi a diagramelor indicate presiune-volum.  

 
            Fig. 14.18 [14.8] 

Variaţia forţei de inerţie a compresorului în funcţie de unghiul manivelei 
(timp) este aproape sinusoidală (linie întreruptă în fig. 14.18). Ca urmare, în funcţie 
de raportul între lungimea bielei şi cursa pistonului, amplitudinea armonicii a doua 
este aproximativ 20% din cea a armonicii fundamentale. Nu există armonici 
importante cu frecvenţa mai mare decât dublul celei corespunzătoare turaţiei 
arborelui cotit. Forţa totală care acţionează asupra tijei pistonului este egală cu suma 
dintre forţa produsă de gaze şi forţa de inerţie (linie continuă).  

Forţele care produc deformaţia axială a cilindrului 

În fig. 14.19 se prezintă schematic efectul altei forţe excitatoare importante – 
cea de dilatare-comprimare a cilindrului. Sub acţiunea forţelor de compresiune din 
cilindru, fiecare cilindru tinde să se întindă şi să se comprime o dată într-o rotaţie a 
arborelui cotit. Astfel, există o componentă puternică de ordinul întâi a mişcării de 
dilatare-comprimare a cilindrului, cu cilindrii defazaţi unul faţă de altul datorită 
defazajului manivelelor. Deformaţia de întindere a cilindrului poate avea o 
amplitudine vârf-vârf de 0,25 mm şi câteodată atinge 0,4 mm. În unele cazuri această 
mişcare poate produce tensiuni mari în ştuţuri şi în vasele colectoare. Deformaţia 
axială de ordinul întâi a cilindrului a fost adesea un factor important care a contribuit 
la ruperea ştuţurilor şi a diafragmelor din vasele colectoare.  
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Fig. 14.19 [14.10] 

Forţe excitatoare în conducte 

Forţele excitatoare acustice acţionează în lungul conductelor producând 
vibraţii în direcţie axială ale porţiunii respective de conductă. Deplasările maxime 
apar însă în direcţie transversală, la conducta alăturată, orientată perpendicular pe 
conducta în care acţionează forţa excitatoare. În fig. 14.20 se ilustrează acţiunea 
forţelor excitatoare asupra conductelor cu diferite configuraţii, incluzând porţiuni cu 
capetele articulate şi aproape fixate, coturi în L şi coturi în U.  

Fig. 14.20 [14.8] 
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14.3.3  Analiza pulsaţiilor 

Prin natura lor, compresoarele cu piston produc pulsaţii de presiune care se 
transmit în sistemul de conducte. Pulsaţiile sunt una din cauzele principale ale 
fiabilităţii reduse şi randamentului scăzut în instalaţiile de compresoare şi în 
claviatura de conducte. Forţele neechilibrate produse de pulsaţii la coturile 
conductelor, vasele tampon, etc. pot produce vibraţii de amplitudini mari şi ruperi 
prin oboseală ale conductelor, suporţilor şi ştuţurilor. Reflexia pulsaţiilor înapoi spre 
supapele de aspiraţie sau refulare poate produce modificarea timpului de deschidere 
a acestora, distorsionarea diagramei presiune-volum şi reducerea capacităţii şi 
randamentului cilindrilor, precum şi sporirea activităţilor de întreţinere a supapelor. 
Teoria undelor plane este satisfăcătoare pentru analiza pulsaţiilor în sistemele de 
conducte ale compresoarelor cu piston din industria petrochimică.  

14.3.3.1  Mecanismele producerii pulsaţiilor 

Compresoarele cu piston produc modulaţii ale debitului de gaz, care la 
rândul lor generează pulsaţii de presiune. Modulaţiile debitului sunt rezultatul 
curgerii intermitente prin supapele de aspiraţie şi refulare. Ele se suprapun peste 
curgerea cu debit constant.  

În fig. 14.21 se arată schema unui cilindru de compresor. Debitul de aspiraţie 
este Sq  iar debitul de refulare este Dq . 

 
Fig. 14.21  [14.8] 

Intensitatea şi forma impulsurilor de debit prin supapele compresorului sunt 
determinate de caracteristicile fizice, geometrice şi mecanice ale compresorului 
(turaţia, diametrul cilindrului, cursa, sarcina, raportul de compresie etc.).  

Viteza pistonului are o variaţie aproximativ sinusoidală, datorită valorii 
finite a raportului între lungimea bielei şi raza manivelei. Deoarece debitul este dat 
de produsul între viteza pistonului şi aria suprafeţei pistonului, curba debitului de 
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refulare măsurat pe faţa pistonului are aceeaşi formă ca viteza pistonului. În fig. 
14.22 şi 14.23 se prezintă două exemple simplificate. 

 
 

             Fig. 14.22 [14.8] 

În fig. 14.22, a se arată variaţia debitului măsurat la supapa de refulare în 
funcţie de timp, pentru un singur cilindru activ. În timpul compresiei, supapele de 
admisie şi refulare sunt închise. Când presiunea din cilindru atinge valoarea 
contrapresiunii de refulare, supapa de refulare se deschide şi curba de variaţie a 
debitului în funcţie de timp (sau de unghiul braţului manivelei) are forma porţiunii 
corespunzătoare a curbei vitezei pistonului (un sfert de sinusoidă, pentru ∞=rl ). 
Când pistonul atinge punctul mort superior, supapa de refulare se închide şi debitul 
scade din nou la zero.  

 
             Fig. 14.23 [14.8] 
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În fig. 14.22, b se prezintă analiza spectrală a undei de debit. Datorită 
mişcării periodice a pistonului în cilindru, excitaţia se produce doar la frecvenţe 
discrete, care sunt multipli întregi ai frecvenţei corespunzătoare turaţiei. Armonica 
de amplitudine maximă apare la  frecvenţa de rotaţie (pentru un cilindru cu simplă 
acţiune), armonicile superioare având amplitudini descrescătoare. 

La un cilindru cu dublă acţiune ( 5=rl  şi fără pierderi la supape), diagrama 
debitului în funcţie de timp are două “creste de valuri” puţin diferite una de alta şi la 
o distanţă puţin diferită de 0180  (fig. 14.23, a). Cilindrul produce excitaţia debitului 
la toate armonicile multiplu întreg al frecvenţei de rotaţie (fig. 14.23, b).  

Neglijând interacţiunile din conducte (adică în absenţa undelor acustice 
reflectate), unda de presiune la ieşirea din cilindru are forma din fig. 14.24.  

 
Fig. 14.24 [14.11] 

În fig. 14.25, a se prezintă diagrama p-V la un cilindru fără influenţa 
pulsaţiilor, iar în fig. 14.25, b se arată o diagramă distorsionată datorită pulsaţiilor. 
Pentru acest tip de diagramă indicată, presiunea de refulare este mai mare decât cea 
proiectată iar presiunea de admisie este mai mică. Timpii de deschidere şi închidere 
sunt de asemenea modificaţi. Capacitatea compresorului este mai mică decât cea 
calculată pentru cazul ideal, ceea ce duce la un randament scăzut.  

 
a b 

Fig. 14.25 [14.11] 
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În fig. 14.26 se prezintă rezultatele măsurărilor presiunii dinamice într-un 
compresor de gaz natural, prezentate sub forma diagramei presiune-volum, a 
diagramei de variaţie a presiunii în timp şi a spectrului de frecvenţe al presiunii 
dinamice.  

 
Fig. 14.26 [14.11] 

Se observă că diagrama ideală a undei de presiune p-t (fig. 14.24) şi 
diagrama reală p-t (fig. 14.26) nu sunt sinusoidale, ci doar periodice, ceea ce duce la 
apariţia pulsaţiilor de presiune la frecvenţe armonice superioare, după cum se 
observă în spectrul de frecvenţe din fig. 14.26. Dacă se compară digrama p-V cu 
diagrama indicată reală din fig. 14.25 se observă caracterul dinamic al procesului în 
timpul refulării (partea de sus a curbei). Această distorsionare a diagramei p-V este 
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produsă de rezonanţele acustice din conducta de refulare, datorită cărora impulsurile 
de presiune sunt reflectate în cilindru. Răspunsul acustic puternic al tubulaturii poate 
distorsiona diagrama p-V producând supraîncărcarea compresorului. 

Interacţiunea complexă între tubulatură şi compresor poate produce 
diagrame p-V diferite, în cilidri diferiţi şi compresoare diferite. Luând în considerare 
defazajele între undele de presiune produse de mai mulţi cilindri de compresor care 
funcţionează cu buzunare la capete, forma şi conţinutul de frecvenţe al undelor 
presiune-timp pot deveni foarte complicate. Interacţiunea cilindrilor cu tubulatura 
complică mai mult situaţia deoarece impulsurile de presiune pot excita frecvenţele 
proprii acustice (rezonanţele).  

14.3.3.2  Fenomenele de rezonanţă acustică 

Impulsurile de debit produse de mişcarea alternativă a pistonului 
compresorului produc impulsuri sau unde de presiune care se deplasează prin 
claviatura de conducte. Pe măsură ce perturbaţia se propagă prin mediu, porţiuni din 
gaz sunt comprimate şi destinse alternativ faţă de starea de echilibru. 

Lungimea undei de presiune este 

   
f
a

=λ ,     (14.24) 

unde a este viteza acustică şi πω 2=f  este frecvenţa. Această relaţie descrie 
distribuţia spaţială a maximelor şi minimelor de presiune ale undei acustice. 

Unde staţionare 

Pentru ca undele acustice sau de pulsaţie să se amplifice şi să ducă la 
rezonanţă, este necesară reflexia undelor acustice. Reflexii totale apar la capete 
închise sau capete deschise. Un impuls de compresiune acustică este reflectat de un 
capăt închis ca un impuls de compresiune; un capăt liber îl va reflecta ca un impuls 
de rarefiere. În dreptul discontinuităţilor secţiunii conductelor se produc reflexii 
parţiale. Pulsaţiile pot produce forţe de presiune la restricţii, cum sunt îngustări 
bruşte ale secţiunii, coturi, capace, orificii sau supape parţial închise. 

Fiind suma a două unde care se propagă în sensuri contrare, suprapunerea 
undei incidente cu o undă reflectată va produce o undă staţionară. Undele acustice 
staţionare sunt analoge modurilor proprii de vibraţie ale unui sistem mecanic. Ele 
sunt definite de o frecvenţă proprie şi de două forme modale distincte, un mod de 
presiune şi un mod de viteză. 

Răspunsul acustic în tubulatură este funcţie de proprietăţile mecanice ale 
compresorului, de proprietăţile termice fizice ale gazului şi de circuitul acustic 
definit de conductele aferente. Când o anumită armonică a frecvenţei de rotaţie este 
apropiată de, sau coincide cu, o frecvenţă proprie acustică, răspunsul acustic 
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(amplitudinea presiunii dinamice) este amplificat. Aceste rezonanţe pot fi simple 
rezonanţe ca la un tub de orgă sau pot fi moduri complexe ale întregii tubulaturi.  

În fig. 14.27 se prezintă formele modale de presiune şi de viteză pentru al 
doilea mod propriu al unui tub închis la capete. 

 
         Fig. 14.27 [14.11] 

În nodurile de presiune, presiunea pulsaţiilor este minimă. Dacă în aceste 
noduri s-ar amplasa un traductor de presiune, nu s-ar detecta nici o pulsaţie de 
presiune.  

Forma modului propriu de viteză este prezentată în partea de jos a fig. 14.27. 
Amplitudinea vitezei este maximă în nodurile de presiune (unde energia cinetică este 
maximă) şi zero în maximele de presiune (unde energia potenţială este maximă), cu 
excepţia suprafeţei pistonului unde datorită mişcării acestuia nu apare un nod de 
presiune adevărat. Datorită condiţiei de rezonanţă, viteza gazului în maximul de 
viteză poate fi mai mare decât viteza pistonului.  

Când lungimile conductelor sunt egale cu multipli ai lungimii de undă, poate 
apare rezonanţa. În plus, rezonanţele conductelor pot apare atunci când lungimile 
coincid cu jumătate sau un sfert din lungimea de undă, în funcţie de combinaţia 
condiţiilor la extremităţi (capăt deschis sau capăt închis).  

Majoritatea conductelor practice sunt deschise la cel puţin o extremitate. 
Linia de refulare a compresorului se termină într-un vas sau un colector. 
Asemănător, aproape în toate cazurile, conducta de aspiraţie începe cu un capăt 
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deschis. Conform API 618 [14.8], dacă reducerea diametrului este 2:1, o îngustare 
bruscă poate fi tratată ca un capăt închis. Dacă o conductă este legată de altă 
conductă al cărei diametru este de cel puţin de două ori mai mare, se poate considera 
că este deschisă la capăt. Modurile “închis-închis” sunt întâlnite ocazional în vasele 
de control al pulsaţiilor şi filtrele acustice.  

Rezonanţa în moduri semiundă 

La rezonanţele în moduri jumătate de lungime de undă, condiţiile la ambele 
extremităţi trebuie să fie aceleaşi, şi anume “capăt deschis – capăt deschis” sau 
“capăt închis – capăt închis”. În fig. 14.28 se prezintă formele primelor trei moduri 
de presiune. Rezonanţele apar la multipli ai frecvenţei semiundei. Frecvenţa de 
rezonanţă acustică este 

   
L
anf

2
= ,    (14.25) 

unde L este lungimea efectivă a conductei şi ,...,,n 321= .Lungimea trebuie corectată 
pentru a ţine cont de efectele la intrare şi ieşire [14.11]. 

 
       Fig. 14.28 [14.8] 

Rezonanţa în moduri sfert de undă 

La rezonanţele în moduri sfert de lungime de undă, condiţiile la extremităţi 
trebuie să fie diferite, adică un capăt deschis şi unul închis. În fig. 14.29 se prezintă 
formele primelor trei moduri de presiune pentru un tub cu un capăt deschis şi un 
capăt închis. Frecvenţa de rezonanţă acustică este  

   
L
anf

4
= ,    (14.26) 

unde L este lungimea efectivă a tubului şi ,...,,n 531=  (întregi impari). Lungimea 
trebuie corectată pentru a ţine cont de efectele la extremităţi.  
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    Fig. 14.29 [14.8] 

O rezonanţă într-un mod sfert de undă poate duce la măsurarea incorectă a 
presiunii dinamice atunci când captorul de presiune este montat pe o conductă 
principală printr-un tub scurt terminat cu o supapă, care formează o ramificaţie de un 
sfert de undă. Când lungimea acesteia este acordată pe pulsaţia din conducta 
principală, acul indicator al captorului de presiune va oscila sau va indica variaţii 
mari de presiune, care de fapt nu există în conducta principală [14.11]. 

Rezonanţele acustice 

Existenţa în sine a modurilor sfert de undă sau semiundă nu constituie 
rezonanţe. Rezonanţa apare doar atunci când o undă de compresiune este produsă la 
o frecvenţă egală cu o frecvenţă proprie acustică. Creşterea amplitudinii are loc 
deoarece unda reflectată soseşte la momentul potrivit pentru a amplifica unda directă 
de la compresor. Momentul sosirii undei reflectate depinde de lungimea traseului 
parcurs în conducte. Nivelul undei staţionare este amplificat, astfel încât 
amplitudinea maximă a undei pulsatoare este considerabil mai mare decât nivelul 
iniţial. Deoarece interesează valorile mari ale amplitudinii presiunii, zonele de 
interes sunt cele în care apar ventre de presiune. 

În fig. 14.30 este ilustrată variaţia răspunsului unui sistem acustic în funcţie 
de frecvenţa excitatoare. În figură se arată un piston care se mişcă alternativ într-un 
cilindru închis la capătul opus pistonului. Deoarece acest sistem se comportă ca un 
tub închis la capete, frecvenţele de rezonanţă sunt Lan 2 , care pentru dimensiunile 
date au valorile 20, 40, 60, 80 şi 100 Hz. Graficul din figură reprezintă variaţia 
amplitudinii presiunii în punctul A, de pe faţa pistonului, când frecvenţa excitatoare 
a pistonului variază între 0 şi 100 Hz. 

Se observă că la rezonanţă amplitudinile descresc cu creşterea frecvenţei. 
Aceasta deoarece modurile inferioare, începând cu cel fundamental, au mai multă 
energie şi deci sunt mai periculoase. Amplitudinea răspunsului la frecvenţe diferite 
de cele de rezonanţă este mică, însă diferită de zero.  

În punctele A şi C, presiunile maxime la rezonanţă sunt aproximativ egale, 
în timp ce în punctul B, singurele rezonanţe observate sunt la 40 şi 80 Hz, şi 
corespund modurilor impare, pentru care punctul B este un nod de presiune.  
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Fig. 14.30 [14.12] 

În lipsa amortizării, fluctuaţiile de presiune la ventre ar trebui teoretic să fie 
infinite. Sistemele de conducte reale au amortizare acustică datorită următoarelor 
mecanisme: a) vâscozitatea fluidelor (forfecare intermoleculară), b) transmisia (lipsa 
reflexiei totale) la capetele liniei, la îmbinări şi la variaţii de diametru, şi c) frecarea 
în tubulatură (rugozitatea conductelor, restricţii, orificii). 

Prin urmare, amortizarea modurilor acustice se poate realiza prin 
introducerea unor elemente rezistive, de exemplu un orificiu, care lucrează cel mai 
eficient în secţiunile cu viteză maximă.  

De notat că la compresoare cu turaţie constantă rezonanţele acustice ale 
sistemelor de conducte pot fi modificate pentru a le dezacorda de frecvenţele 
armonicilor compresorului prin localizarea rezonanţelor între armonice şi evitarea 
amplificării pulsaţiilor. Totuşi, la un compresor cu turaţie variabilă, dezacordarea 
rezonanţelor devine imposibilă, fiind necesar un filtru acustic.  

Elemente acustice concentrate 

Anumite componente ale sistemului de conducte pot fi considerate elemente 
concentrate. Există trei feluri de elemente acustice discrete: a) elasticitatea sau 
complianţa acustică, reprezentată printr-o cavitate care acţionează ca un element 
elastic, care acumulează energie potenţială şi se opune unei variaţii a presiunii 
aplicate; b) masa sau inertanţa acustică, reprezentată de o cantitate de gaz aflată în 
mişcare oscilatorie într-o conductă îngustă şi care, când este antrenată în mişcare, are 
proprietatea de a se opune unei variaţii a vitezei volumului de gaz respectiv şi c) 
rezistenţa acustică, un orificiu care disipează energie când gazul este forţat prin 
deschiderea de diametru mai mic. Aceste elemente acustice sunt direct analoge cu 
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rigiditatea, masa şi amortizarea elementelor mecanice, sau cu capacitatea, inductanţa 
şi rezistenţa electrică. Debitul volumic acustic este analog cu deplasarea mecanică şi 
cu intensitatea curentului electric, în timp ce presiunea acustică este analogă cu forţa 
mecanică şi cu tensiunea electrică.  

Sistemele care conţin numai două elemente reactive (o inertanţă şi o 
complianţă a gazului, un sistem masă-arc, un circuit L-C) sunt oscilatori cu un grad 
de libertate. Expresiile frecvenţelor proprii ale acestora sunt esenţial echivalente. 

14.3.3.3  Controlul pulsaţiilor în sisteme de conducte 

Controlul pulsaţiilor poate fi realizat prin utilizarea judicioasă a filtrelor şi 
absorbitorilor acordaţi. Din păcate, aceste elemente acustice amplifică pulsaţiile la 
frecvenţele de rezonanţă. Totuşi, prin proiectarea şi aplicarea atentă, acestea pot fi 
utilizate pentru atenuarea energiei.  
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Fig. 14.31 [14.11] 
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Un filtru este proiectat astfel încât rezonanţa sa să fie localizată la o 
frecvenţă la care nu există energie a pulsaţiilor, iar frecvenţele la care atenuarea este 
maximă să fie localizate acolo unde există energie a pulsaţiior. Un absorbitor acordat 
utilizează o componentă rezonantă pentru a absorbi energie din sistemul principal şi 
a reloca rezonanţa unde aceasta este controlabilă. În fig. 14.31 sunt prezentate 
caracteristicile de atenuare pentru patru componente acustice tipice. 

Proprietăţile acustice fundamentale ale elementelor componente ale 
tubulaturii definite anterior pot fi utilizate pentru a descrie metode de control al 
pulsaţiilor în sisteme de conducte. Aceste metode includ: a) utilizarea rezonatorilor 
(Helmholz) pe o ramificaţie laterală, b) utilizarea unor cavităţi de destindere pentru 
cilindrii compresorului, c) utilizarea de diafragme şi tuburi înguste în vasele de 
expansiune, şi d) utilizarea unor componente disipative, cum sunt plăcile cu orificiu, 
cu perforaţii, etc. 

Rezonatorii Helmholtz 

Rezonatorul pe ramificaţie laterală (fig. 14.31, a) poate fi un absorbitor 
dinamic eficient într-un sistem acustic. Acesta este un sistem “tub îngust – cameră de 
destindere” care, ataşat unei conducte, crează o antirezonanţă. La rezonatorii cu gât 
lung  
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= .  (14.27) 

Utilizarea acestora trebuie limitată la sisteme cu turaţie constantă, la care 
rezonatorul este acordat pe o frecvenţă principală a pulsaţiei. Rezonatorul extrage 
energie pulsantă din conducta principală. În schimb, în rezonator pulsaţiile sunt 
amplificate. El trebuie fixat mecanic pentru a preveni vibraţiile în modul în consolă. 

La un compresor de gaze cu mişcare alternativă, rezonanţele acustice ale 
ştuţurilor către un vas filtru au în general un răspuns puternic, deoarece debitul 
pulsator din cilindru se scurge direct în ştuţ. Ştuţul şi cilindrul sunt similare 
elementelor unui rezonator Helmholtz pe o ramificaţie laterală, în care pasajele 
interne ale cilindrului şi spaţiul vătămător formează volumul iar gazul din tubul 
îngust este masa oscilantă. Frecvenţa de rezonanţă a ştuţului poate fi estimată cu 
formula rezonatorului Helmholtz (14.27). Deoarece cilindrul generează pulsaţii de 
presiune puternice pe un domeniu de frecvenţe armonice, există o mare probabilitate 
ca una din frecvenţele armonice să coincidă cu frecvenţa de rezonanţă a ştuţului. 

În compresoarele multicilindrice cu debit mare, în care mai mulţi cilindri 
refulează într-un vas tampon sau un vas filtru, rezonanţele ştuţului pot fi apropiate de 
benzile de trecere ale vaselor de expansiune. 

Camere de expansiune 

O cameră de expansiune (de detentă, de destindere) (fig. 14.31, c) poate fi 
eficientă în atenuarea pulsaţiilor unui compressor, în special dacă poate fi amplasată 
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lângă flanşa de refulare. Deşi are proprietăţi asemănătoare unui filtru, aceasta nu este 
un filtru adevărat. Atenuarea maximă a pulsaţiilor la refulare apare departe de 
frecvenţa de rezonanţă. 

Factorul de atenuare este aproximativ 
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unde coeficientul de dilatare este 2

2

d
Dm =  şi d – diametrul conductei de intrare, D – 

diametrul vasului. 

Frecvenţa de rezonanţă este 
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unde 
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şi a – viteza acustică, V – volumul camerei, jL  - lungimile ştuţurilor, jA  - ariile 
secţiunilor ştuţurilor. 

Consideraţii economice limitează dimensiunile camerelor de expansiune şi 
deci stabilesc limite practice pentru atenuarea acustică generală realizabilă. 

Filtre acustice reactive 

Un filtru acustic este astfel proiectat încât să reflecte cât mai mult posibil din 
energia incidentă şi deci să transmită cât mai puţin posibil. Unul dintre filtrele trece-
jos cele mai simple este un tub cu o variaţie a diametrului (îngustare bruscă sau o 
lărgire prin adăugarea unei conducte mai largi). Acestea sunt utilizate în mod 
obişnuit la proiectarea tobelor de eşapament ale automobilelor, a amortizoarelor de 
zgomot ale armelor de foc şi plenumurilor (camerelor de detentă) de absorbţie a 
sunetelor utilizate în sistemele de ventilaţie. Un alt filtru este un vas cu o diafragmă 
şi un tub central îngust (fig. 14.31, d).  

Unul dintre tipurile de filtre acustice cele mai utilizate în instalaţiile cu 
compresoare cu piston este compus din două volume legate printr-o ţeavă îngustă, 
care formează un filtru volum – îngustare – volum (volume-choke-volume). În fig. 
14.32 se prezintă trei forme constructive diferite de filtru ”volum – îngustare – 
volum”. Dacă sunt proiectate corespunzător, componentele filtrului se comportă ca 
nişte elemente acustice discrete, adică vasele se comportă ca rigidităţi acustice iar 
tubul îngust ca o masă acustică. Aceste caracteristici concentrate sunt valabile atât 
timp cât frecvenţele excitatoare sunt mai mici decât frecvenţa de rezonanţă în modul 
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“capăt deschis – capăt deschis” a tubului îngust şi frecvenţele de rezonanţă în modul 
“capăt închis – capăt închis” ale vaselor. 

Fig. 14.32 [14.13] 

Aceste filtre au caracteristici de răspuns la frecvenţe joase ca cea din fig. 
14.33. La frecvenţe mai mari ca frecvenţa lor de rezonanţă, cunoscută ca frecvenţa 
Helmholtz , nivelul pulsaţiilor transmise scade brusc 

 
Fig. 14.33 [14.14] 

Frecvenţa de rezonanţă Helmholtz a unui filtru ideal, fără conducte ataşate, 
este 
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unde ccc dLL 6,0+=′ , cd  - diametrul tubului îngust, cL  - lungimea tubului îngust, 

cA  - aria secţiunii tubului îngust, 1V  - volumul primului vas şi 2V  - volumul 
vasului al doilea. 

Dacă vasele au volume egale, frecvenţa Helmholtz este aproximativ [14.11] 
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unde conductivitatea acustică cμ  este 
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La un filtru cu două cavităţi, în afara rezonanţei Helmholtz mai pot exista 
alte rezonanţe interne ale unor elemente cum sunt părţile interne ale compresorului, 
ştuţurile etc. Acestea produc vârfuri (benzi de trecere) în porţiunea de înaltă 
frecvenţă a răspunsului în frecvenţă al filtrului (fig. 14.31, d). Numărul benzilor de 
trecere poate fi diminuat dacă lungimea efectivă a tubului îngust se alege egală cu 
lungimile vaselor. 

În instalaţiile de comprimare a gazelor cu greutate moleculară mică, filtrele 
reactive sunt nepractice datorită valorilor mari ale vitezei sunetului. Controlul 
pulsaţiilor poate fi realizat prin utilizarea unor vase de expansiune mari şi a unor 
elemente rezistive sau de micşorare a presiunii.  

Dispozitive disipative 

Elementul disipativ cel mai des utilizat este placa cu orificiu. Forţând 
curgerea prin orificii înguste, se pot obţine scăderi considerabile de presiune.  

Orificiile sunt dispozitivul cel mai ieftin de control al pulsaţiilor şi una din 
soluţiile cele mai uşor aplicabile pentru o rezolvare rapidă. Dacă o problemă de 
pulsaţii este depistată abia în instalaţie, este relativ mai uşor să se aduge un orificiu 
în sistem (deobicei la o îmbinare cu flanşe) decât să se adauge un acumulator sau un 
filtru acustic. Desigur, posibilitatea de a rezolva problema prin simpla amplasare a 
unui orificiu în locul cel mai accesibil este destul de mică. Dimensionarea şi 
amplasarea acestora trebuie ghidată printr-o simulare precisă a întregului sistem. 

Randamentul dispozitivelor disipative depinde de frecvenţă. Performanţa 
acestora este mai bună la frecvenţe înalte. Orificiile sunt cele mai eficiente când sunt 
amplasate la, sau lângă, un ventru de viteză în forma modală a modului care trebuie 
atenuat. Pentru a introduce amortizare puternică în sistem, diametrul orificiului 
trebuie să nu fie mai mare decât jumătate din diametrul conductei [14.15]. 

14.3.4  Vibraţiile conductelor 

Pentru evitarea problemelor de vibraţii în compresor şi tubulatura acestuia, 
obiectivul cel mai important este evitarea rezonanţelor. În faza de proiectare, aceasta 
se realizează prin două metode: a) diminuarea amplitudinii forţelor excitatoare 
armonice, aşa cum s-a descris în Secţiunea 14.3.3, şi b) modificarea rezemării 
conductelor, pentru schimbarea frecvenţei proprii sau modificarea traseului 
conductelor, pentru a schimba locul de aplicare a forţei armonice. 
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14.3.4.1  Separarea frecvenţelor proprii faţă de cele excitatoare 

Experienţa practică a confirmat că atunci când cauza principală a vibraţiilor 
puternice a fost rezonanţa, o deplasare cu 10% a frecvenţei proprii faţă de valoarea 
care a produs rezonanţă duce la nivele acceptabile ale vibraţiilor (o reducere de 5 
până la de 10 ori, în funcţie de amortizare). Admiţând o incertitudine de 10% în 
predicţia frecvenţei proprii, se recomandă o toleranţă de separare la proiectare a 
frecvenţelor proprii faţă de cele excitatoare de 20% . 

În funcţionarea compresoarelor cu dublă acţiune apar forţe mari la frecvenţa 
de rotaţie şi dublul acesteia. La aceste frecvenţe, rezonanţa poate fi evitată dacă 
frecvenţele proprii calculate sunt cu cel puţin 20% mai mari decât dublul frecvenţei 
de rotaţie a compresorului.  

Standardul API 618 recomandă două limite de separare la proiectare: a) 
frecvenţa proprie estimată minimă trebuie să fie de 2,4 ori mai mare decât frecvenţa 
de rotaţie maximă a compresorului, şi b) frecvenţele proprii calculate trebuie să fie 
separate cu cel puţin 20% faţă de frecvenţele forţelor excitatoare importante. 

14.3.4.2  Frecvenţele proprii ale conductelor 

Frecvenţele proprii ale conductelor reale diferă de valorile teoretice obţinute 
pentru bare deoarece configuraţiile conductelor din instalaţiile reale au condiţii de 
rezemare la extremităţi care diferă de cele ideale. Cu toate acestea, teoria vibraţiilor 
transversale ale barelor constituie un punct de plecare util pentru a înţelege 
comportarea vibratorie a conductelor. Pentru a evalua răspunsul dinamic al unui 
sistem de conducte cu un minimum de analiză detaliată pe calculator, se pot utiliza 
formule simplificate ale frecvenţelor proprii. În continuare, prin deschidere se 
înţelege o conductă sau porţiunea unei conducte între două secţiuni rezemate. 

Deschideri rectilinii 

Pentru o deschidere rectilinie cu secţiunea constantă, frecvenţa proprie poate 
fi calculată cu următoarea formulă 

   42 lA
IEf

ρπ
λ

= ,   (14.34) 

în care: f este frecvenţa proprie a deschiderii, E – modulul de elasticitate 
longitudinal, ρ  – densitatea, A – aria secţiunii transversale, I – momentul de inerţie 
al secţiunii transversale, l  – lungimea deschiderii, λ  – coeficientul de frecvenţă. 
Pentru oţel cu 26 inlb1030 ⋅=E  şi 3inlb2830.=ρ , se obţine [14.16]  

   2223
L
kf λ= ,    (14.35) 

unde AIk =  este raza de inerţie, inch, iar L este lungimea deschiderii, ft (!). 
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De notat că această formulă nu include greutatea fluidului şi a izolaţiei. În 
fig. 14.34 se dau valorile coeficienţilor de frecvenţă, λ , pentru calculul primelor 
două frecvenţe proprii ale conductelor cu porţiuni rectilinii ideale, în funcţie de 
lungimea totală a deschiderii. 

 
Fig. 14.34 [14.17] 
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Deschideri cu coturi 

Utilizând programul cu elemente finite ANSYS au fost calculate frecvenţele 
proprii ale câtorva configuraţii de conducte cu coturi (în L, în U, în Z şi 
tridimensionale) pe baza cărora s-au determinat coeficienţii de frecvenţă pentru 
primele două moduri proprii de vibraţie. În fig. 14.34 se dau valori pentru conducte 
cotite cu laturi de lungimi egale şi lungimea totală L, calculate utilizând la coturi 
elemente finite de bare curbe. Coeficienţii de frecvenţă pentru conducte cotite cu 
rapoarte diferite între lungimile laturilor sunt publicaţi în [14.17].  

Efectul maselor concentrate 

Aplicând metoda Rayleigh, frecvenţa proprie fundamentală a unei bare cu o 
masă concentrată se poate calcula cu relaţia 
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în care wf  este frecvenţa proprie cu masa concentrată, f – frecvenţa proprie fără 
masa concentrată, P – greutatea ataşată, W – greutatea proprie a barei, α  - 
coeficientul de corecţie a greutăţii.  

În fig. 14.35 se dau coeficienţii de corecţie a greutăţii care pot fi utilizaţi în 
calculul frecvenţelor proprii ale deschiderilor conductelor ideale, cu mase ataşate în 
secţiunea de săgeată maximă. Dacă pe o porţiune de conductă se ataşează două mase, 
atunci efectul celei de-a doua mase poate fi calculat utilizând formula lui Dunkerley. 

Pentru o singură greutate 1P  frecvenţa proprie este 
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Pentru o singură greutate 2P  frecvenţa proprie este 
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Pentru deschiderea cu ambele greutăţi, frecvenţa proprie este 
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În lucrarea [14.17] se propun factori de corecţie pentru condiţii la capete 
neideale. 
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Fig. 14.35 [14.18] 
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Cu ajutorul metodei descrise, se pot alege distanţele între punctele de 
rezemare care să asigure ca deschiderile să aibă rezonanţe peste anumite frecvenţe 
prescrise. În Tabelul 14.2 [14.13] se dau distanţele maxime între reazeme 
recomandate pentru a obţine frecvenţe proprii minime între 10 şi 50 Hz. 

La conductele cu configuraţii complicate este necesară o analiză cu elemente 
finite. Aceasta ţine cont de elasticitatea flanşelor, deformabilitatea structurilor pe 
care se montează reazemele, elasticitatea ramificaţiilor, interacţiunea dinamică 
conductă-sol, flexibilitatea carcasei compresorului etc. 

        Tabelul 14.2 

 

14.3.4.3  Amplitudinile admisibile ale vibraţiilor conductelor 

În cazurile în care se observă niveluri mari ale vibraţiilor, inginerul trebuie 
să dispună de criterii simple de apreciere a severităţii acestora. Pentru a elimina 
necesitatea unei analize exhaustive a fiecărei deschideri a sistemului de conducte, au 
fost dezvoltate criterii de screening. 

Recomandările API 618 referitoare la vibraţiile conductelor 

În fig. 14.36 se prezintă nivelul admisibil al vibraţiilor conductelor conform 
recomandărilor din API Standard 618. 

Figura se bazează pe: a) o amplitudine admisibilă constantă a deplasării de 
0,5 mm vârf-vârf, la frecvenţe sub 10 Hz, şi b) o amplitudine admisibilă constantă a 
vitezei de aproximativ smm32  vârf-vârf, la frecvenţe între 10 şi 200 Hz. De fapt, o 
singură recomandare privind vibraţiile nu poate lua în considerare variaţiile mari în 
geometria şi rezemarea tubulaturii compresoarelor. Limita adoptată pentru nivelul 
vibraţiilor a fost aleasă între nivelurile de vibraţii tipic acceptabile la sistemele de 
conducte ale compresoarelor mari, cu turaţie mică, şi cele ale compresoarelor mai 
mici, cu turaţie mare. 
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Fig. 14.36 [14.8] 

Amplitudinea deplasării vibraţiilor în funcţie de tensiuni 

Severitatea vibraţiilor laterale ale deschiderilor conductelor poate fi estimată 
comparând tensiunile dinamice maxime produse de vibraţii la rezonanţă cu o 
tensiune admisibilă limită de oboseală. 

Curbele de oboseală oligociclică pentru oţel carbon, date în ASME USAS 
B31.7-1969 (fig. 14.37), pot fi utilizate pentru a obţine o tensiune limită de oboseală 
acceptabilă [14.20].  

 
                Fig. 14.37 [14.19] 
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Curba variaţiei tensiunilor în funcţie de numărul de cicluri până la rupere 
este utilizată în ANSI/ASME Code OM3-1987 [14.21] pentru stabilirea criteriilor de 
evaluare a tensiunilor produse de vibraţii în conductele centralelor nucleare, la 
încercările dinaintea dării în exploatare şi la pornire. Codul defineşte tensiunile de 
oboseală admisibile egale cu 0,8 din amplitudinea zero-vârf a tensiunilor alternant-
simetrice admisibile la 610  cicluri, care este 13.000 psi (89,5 MPa). 

Tensiunile dinamice produse de vibraţii într-o deschidere de conductă care 
vibrează la rezonanţă pot fi exprimate în funcţie de amplitudinea maximă a 
deplasării vibraţiilor deschiderii [14.18]. Relaţia de legătură se exprimă sub forma  

   ( )SCF
L
DyKd 2=σ ,   (14.40) 

în care σ – tensiunea dinamică, psi, dK  – coeficientul de corecţie a deplasării în 
funcţie de tensiune, y – amplitudinea maximă a vibraţiilor măsurată între noduri, 
mils, D – diametrul exterior al conductei, inches, L – lungimea deschiderii, ft, SCF – 
factorul de concentrare a tensiunilor ( kPa895,6psi1 = , m3048,0f1 =t , 

mm4,25in1 = ). 

Coeficientul de corecţie a deplasării în funcţie de tensiune dK  depinde de 
condiţiile de rezemare şi de forma modului de vibraţie la rezonanţă. În fig. 14.34 se 
dau coeficienţii de corecţie a deplasării în funcţie de tensiune pentru primele două 
moduri de vibraţie ale barelor ideale Bernoulli-Euler şi pentru conducte cu coturi, cu 
laturi (segmente) de lungimi egale. În lucrarea  [14.17] se dau aceşti coeficienţi 
pentru diferite valori ale raportului între lungimile segmentelor. 

Amplitudinea admisibilă a vibraţiilor poate fi calculată pe baza limitei de 
oboseală utilizând relaţia [14.18] 
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în care aσ  – tensiunea admisibilă, psi, dK  – coeficientul de corecţie a deplasării în 
funcţie de tensiune, SCF – factorul de concentrare a tensiunilor şi SF – coeficientul 
de siguranţă. 

Dacă se utilizează limita de oboseală admisibilă de 13.000 psi zero-vârf 
prescrisă de API 618, împreună cu un factor de concentrare a tensiunilor de 4,33, un 
coeficient de siguranţă egal cu 2 şi un coeficient de corecţie a deplasării în funcţie de 
tensiune egal cu 3000 (valabil pentru o deschidere încastrată la capete), se poate 
calcula deplasarea vârf-vârf a vibraţiei, în mils. Relaţia (14.41) devine 

   
D
Lya

2
= . “regulă practică” (14.42) 

Aceasta poate fi utilizată acoperitor ca un criteriu de screening pentru 
deschideri rectilinii sau cu coturi. De observat că diametrul ţevii se măsoară în 
inches, iar lungimea deschiderii se măsoară în feets. Pentru bare în consolă acest 
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criteriu este mult acoperitor. Dacă nivelul vibraţiilor măsurate depăşeşte criteriul de 
screening, tensiunile vibratorii induse nu sunt neapărat prea mari, fiind necesare 
calcule mai detaliate utilizând un program de calculator.  

Amplitudinea vitezei vibraţiilor în  funcţie de tensiuni 

Pentru o deschidere care vibrează la rezonanţă, tensiunea maximă poate fi 
exprimată în funcţie de viteza măsurată a vibraţiei [14.16]. Pentru a stabili formula 
tensiunilor dinamice în funcţie de viteza vibraţiilor, raza de inerţie trebuie exprimată 
în funcţie de diametrul exterior al ţevii. O comparaţie a expresiilor razelor de inerţie 
ale ţevilor în funcţie de diametru arată că, pentru o gamă largă de dimensiuni ale 
ţevilor, acestea sunt aproximativ 034,0 D , unde 0D  este diametrul exterior al 
conductei. Cu această aproximaţie, tensiunile într-o bară ideală pot fi exprimate 
printr-o constantă, numită coeficient de corecţie a vitezei în funcţie de tensiune, 
înmulţită cu viteza maximă măsurată în deschiderea conductei şi cu factorul de 
concentrare a tensiunilor  

   SCFK ⋅⋅= vvσ ,   (14.43) 
unde σ  este tensiunea dinamică, psi, iar v  este viteza maximă a vibraţiei 
transversale în deschiderea conductei, secin . În fig. 14.34 se dau valori ale 
coeficientului de corecţie a vitezei în funcţie de tensiune pentru deschideri rectilinii 
ideale şi conducte cotite, cu segmente egale. Pentru conducte cotite cu rapoarte 
diferite între segmente, se dau valori în lucrarea [14.17].  

Viteza reală se poate exprima în funcţie de limita de oboseală ca în relaţia 
(14.44) care include un coeficient de siguranţă (de obicei egal cu 2) pentru a ţine 
cont de necunoscutele din sistem 

   
SCFSFK

a
⋅⋅

=
v

v σ .   (14.44) 

Admiţând o limită de oboseală admisibilă de 13.000 psi zero-vârf, un 
coeficient maxim de corecţie a vitezei în funcţie de tensiune 318, un factor de 
concentrare a tensiunilor 5 şi un coeficient de siguranţă egal cu 2, viteza vârf-vârf 
admisibilă este [14.17] 

   secin4
52318

13000 =
⋅⋅

=av .  (14.45) 

Pentru deschideri cu mase concentrate, viteza admisibilă este [14.22]] 

   smm50secin2 ≅=av .  (14.46) 

Limite ale alungirilor specifice dinamice 

La conducte uzuale din oţel, cu rezistenţa la rupere mai mică decât 80.000 
psi, limita de oboseală conform standardului ASME B31.7 este 26.000 psi vârf-vârf. 
Deoarece tensiunea este egală cu alungirea specifică înmulţită cu modulul de 
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elasticitate, alungirea specifică admisibilă este inin10866 6−⋅ .Utilizând un factor de 
concentrare a tensiunilor de 4,33 şi un coeficient de siguranţă egal cu 2, alungirea 
specifică admisibilă măsurată cu un traductor amplasat în apropiere de zona cu 
concentrare maximă de tensiuni va fi inin10100 6−⋅  sau 100 microstrain. 

Valori indicative pentru aprecierea nivelului alungirilor specifice sunt 
următoarele [14.19]: 

Alung.spec.:   με100<ε  v-v        acceptabilă. 

Alung.spec.:  με200με100 << ε  v-v        la limită.  (14.47) 

Alung.spec.:        ε<με200         v-v        posibilă ruperea. 

14.3.4.4  Măsuri pentru diminuarea vibraţiilor conductelor 

Deoarece frecvenţa proprie a unei deschideri este invers proporţională cu 
pătratul lungimii acesteia, modul cel mai eficient de rezolvare a unei probleme de 
rezonanţă mecanică este adăugarea de suporturi, ca stâlpi, reazeme sau brăţări, 
pentru a scurta deschiderea care vibrează. De multe ori, se poate face o consolidare 
temporară cu cricuri hidraulice, grinzi din lemn şi pene pentru a vedea dacă plasarea 
unui suport într-o anumită secţiune duce la diminuarea vibraţiilor.  

La alegerea modificărilor conductelor pentru a dezacorda rezonanţele 
mecanice pot fi utilizate următoarele reguli [14.12]: 

1. Suporturile conductelor şi dispozitivele de fixare trebuie montate pe o 
singură parte a fiecărui cot, lângă masele concentrate şi în dreptul discontinuităţilor 
conductelor. 

2. Rigiditatea reazemului sau a colierului trebuie să fie adecvată pentru a 
reduce forţele excitatoare din conducte până la amplitudinile dorite; aceasta trebuie 
să fie mai mare decât dublul rigidităţii deschiderii de bază, pentru a realiza efectiv un 
nod în dreptul reazemului. 

3. Conductele de ventilaţie, de drenaj, de ocolire (bypass) şi ţevile aparatelor 
de măsură trebuie fixate pe conductele principale pentru a elimina vibraţiile ţevilor 
înguste faţă de conducta principală.  

4. Manşoanele de fixare, reazemele şi guseurile nu trebuie sudate direct pe 
vasele de presiune sau pe conducte decât dacă sunt supuse în prealabil unui tratament 
termic corespunzător. Este preferabil să se monteze un colier de tip şa în jurul 
conductei şi să se sudeze brăţările de acesta.  

5. Pentru a rezista la vibraţii, colierele conductelor trebuie să fie în contact 
cu ţeava pe un arc de 0180  din circumferinţă. Pentru a îmbunătăţi contactul între 
colier şi conductă se pot utiliza manşoane din cauciuc sau din material de garnituri.  
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6. Frecvenţa proprie a deschiderii conductei nu trebuie să coincidă cu 
frecvenţele excitatoare.  

14.3.4.5  Metodă de proiectare bazată pe controlul reactiv al pulsaţiilor 

Utilizarea filtrelor reactive împreună cu controlul frecvenţelor proprii 
mecanice asigură o marjă de siguranţă între frecvenţele importante produse de 
pulsaţii şi frecvenţele proprii mecanice. Metodologia de proiectare a filtrelor reactive 
constă din următoarele etape: 

1. Determinarea diametrului şi lungimii aproximative a tubului îngust 
(choke) pe baza valorii admisibile a căderii de presiune. 

2. Dimensionarea filtrului “cavitate – tub îngust – cavitate” pentru a filtra 
toate armonicile frecvenţei de rotaţie a arborelui compresorului. În general, frecvenţa 
filtrului este fixată la 50-80% din frecvenţa de rotaţie, pentru gaze cu greutate 
moleculară mare, şi între 1×  şi 2× frecvenţa de rotaţie, pentru gaze mai uşoare. 

3. Simularea pulsaţiilor pentru determinarea nivelului acestora şi acceptarea 
(soluţiei constructive) dimensiunilor filtrului. Determinarea frecvenţei maxime ( )pf  
a pulsaţiilor şi a forţelor din conducte (fig. 14.31, d). 

4. Determinarea frecvenţei proprii mecanice admisibile maxime ( )mf  pe 
baza valorii ( )pf . Realizarea condiţiei pm ff ×≥ 5,1 . 

5. Amplasarea limitatorilor de vibraţii lângă toate masele concentrate (de ex. 
ventile). 

6. Utilizarea tabelelor cu recomandări privind distanţele între reazemele 
deschiderilor conductelor (Tabelul 14.2), pentru localizarea secţiunilor de amplasare 
a reazemelor suplimentare, pe baza valorii mf . 

7. Determinarea rigidităţii minime (k) a fiecărui suport: ×≥ 2k rigiditatea 

laterală a deschiderii 3
482
l

IE⋅
=  ( =l distanţa între reazeme). 

Utilizarea acestei metode de filtrare acustică împreună cu controlul 
frecvenţelor proprii mecanice fundamentale ale conductelor conferă un grad înalt de 
încredere că rezonanţa va fi evitată.  
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