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Prefata

Lucrarea este o traducere a partii a treia a cursului Dynamics of Machinery
predat din 1993 studentilor Filierei Engleze a Facultdtii de Inginerie in Limbi
Straine (F.I.L.S.) la Universitatea Politehnica Bucuresti. Continutul cursului s-a
largit in timp, pornind de la un curs postuniversitar organizat intre 1985 si 1990 la
Catedra de Rezistenta materialelor si continuat panda in 2007 la cursurile de
masterat in specialitatea Siguranta si Integritatea Masinilor. Capitole din curs au
fost predate din 1995 la cursurile de studii aprofundate si masterat organizate la
Facultatea de Inginerie Mecanica si Mecatronica.

Dinamica maginilor a fost introdusa in planul de invatamant al F.I.L.S. in
1993. Pentru a sustine cursul, am publicat Dynamics of Machinery la U. P. B. in
1995, urmata de Dinamica sistemelor rotor-lagare in 1996 si Rotating Machinery
in 2005, ultima contindnd materialul ilustrativ utilizat in cadrul cursului.

Cursul are un loc bine definit in planul de invitimant, urmarind: a)
descrierea fenomenelor dinamice specifice masinilor; b) modelarea sistemelor
rotor-lagare si analiza acestora cu metoda elementelor finite; ¢) Inarmarea
studentilor cu baza fizicd necesara in rezolvarea problemelor de vibratii ale
magsinilor; si d) familiarizarea cu metodele de monitorizare a starii maginilor si
diagnosticare a defectelor.

Fiind predat unor studenti a caror limba maternd nu este limba engleza, in
curs au fost reproduse expresii si fraze din lucrari scrise de vorbitori nativi ai
acestei limbi. Pentru studentii F.I.L.S. s-a definit si ilustrat terminologia specifica
limbii engleze. Traducerea a urmarit textul original fard o uniformizare stilistica
pentru a ajuta studentii 1n identificarea corespondentei intre termenii specifici.

In prima parte se descriu fenomenele de baza din dinamica rotoarelor,
raspunsul dinamic al rotoarelor simple in lagare rigide si lagdre elastice, si
principalele etape ale unei analize de dinamica rotoarelor. In partea a doua se
prezintd modelarea cu elemente finite a sistemelor rotor-lagare, lagarele
hidrodinamice, etansarile cu lichid si gaz, si instabilitatea precesiei rotoarelor. in
aceastd a treia parte se trateaza lagarele cu rulmenti, echilibrarea rotoarelor,
masurarea vibratiilor pentru monitorizarea functionarii masinilor si diagnosticarea
defectelor, standarde si recomandari privind limitele admisibile ale vibratiilor
maginilor, precum si elemente de dinamica masinilor cu mecanism bield-manivela
si vibratiile conductelor aferente. Nu se trateaza vibratiile paletelor, discurilor
paletate si ale rotilor centrifuge.

Mai 2008 Mircea Rades
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8.
LAGARE CU RU LMENTI

Acest capitol prezintd caracteristicile vibratiilor produse de lagirele cu
rulmenti §i metode pentru detectarea deteriordrii rulmentilor bazate pe analiza
vibratiilor.

8.1 Lagare radiale cu rulmenti

Cele patru elemente constructive de baza ale unui rulment radial sunt
aratate in fig. 8.1:. inelul interior, inelul exterior, corpurile de rostogolire si colivia.

Inelul exterior

Corp de
rostogolire

Inelul interior

Calea de rulare
interioara

Colivia

Calea de rulare
axterioara

Fig. 8.1 [8.1]

Inelul interior este montat pe arbore si se roteste impreund cu acesta. In
majoritatea aplicatiilor, inelul exterior este montat fix intr-o carcasd. Uneori ambele
inele se rotesc. Pe inele sunt prelucrate céile de rulare. Colivia ghideaza si mentine
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corpurile de rostogolire echidistante. Acestea se miscd impreund cu colivia intre
caile de rulare. La rulmentii radial-axiali cu bile pe un singur rand (fig. 8.2, a) caile
de rulare nu sunt simetrice. Punctele de contact teoretic ale bilei cu caile de rulare
se afla pe o dreapta Inclinata fata de directia radiala cu unghiul de contact £ .

In general, corpurile de rostogolire se rotesc in jurul axei proprii si
simultan, impreunad cu colivia, in jurul axei rulmentului. Dacid se considerd o
miscare de rostogolire purd, atunci miscarea absolutd poate fi privitd ca suma
miscarii de transport impreund cu colivia si a miscarii relative de rotatie in jurul
axei proprii, fati de colivie. In plus, mai apare o patinare (alunecare) a corpurilor
de rostogolire pe caile de rulare, numita skidding. La rulmentii radiali cu bile, cu
unghiul de contact zero, bila poate avea o patinare de rotatie fatd de normala la
suprafata de contact. In acelasi timp, daci axa bilei nu coincide cu axa de
rostogolire, bila mai poate avea un alt tip de miscare datoritdi momentelor
giroscopice. Alte miscari mai pot apare datorita nealinierii celor doua cai de rulare.

Cinematica rulmentilor este influentatd de parametrii structurali, conditiile
de functionare, ungere si precizia de fabricatie. Jocurile mari §i incarcarea redusa
pot produce alunecari interne. Rulmentii utilizati Tn motoarele avioanelor sunt
montati uneori cu inelele exterioare ovalizate pentru a crea o preincarcare radiald in
vederea reducerii skidding-ului.

7

i/ RD
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Fig. 8.2 [8.2]

In functie de forma corpurilor de rostogolire existd rulmenti cu bile si
rulmenti cu role. In figura 8.2, @ se aratd un rulment radial-axial cu bile pe un rand.
in fig. 8.2, b se arata un rulment cu role conice, la care calea de rulare interioara are
umeri de ghidare.
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8.2 Cinematica rulmentilor

Elementele constructive de baza ale unui rulment au frecvente de rotatie
caracteristice la care, prin impactul periodic cu un defect, se produc vibratii. Valori
teoretice ale acestor frecvente pot fi estimate considerdnd o geometrie perfectd,
adica: a) cdile de rulare sunt perfect circulare; b) toate bilele sunt perfect sferice si
au acelasi diametru; ¢) inelul interior si inelul exterior sunt perfect aliniate. Aceste
conditii sunt rar indeplinite in practicd unde se intdlnesc si alte frecvente generate
de ovalizarea inelelor, abaterea de la sfericitate si diametrul diferit al bilelor.

8.2.1 Ipoteze de baza

Pentru calculul vitezelor unghiulare ale componentelor unui rulment se
fac urmatoarele presupuneri: a) elementele rulmentului sunt rigide (se neglijeaza
deformatiile de contact); b) corpurile de rostogolire au miscari de rostogolire pura
pe cdile de rulare (se neglijeaza alunecarea) astfel ca vitezele liniare in punctul de
contact al unui corp de rostogolire cu calea de rulare sunt identice; c) se neglijeaza
jocurile radiale si d) se neglijeaza efectul lubrificatiei [8.3].

7
74
74

Fig. 8.3

In figura 8.3 se arati un rulment radial-axial la care se rotesc ambele
inele. Indicele i este pentru inelul interior, o — pentru inelul exterior, B — pentru bila
si m — pentru colivie. D, este diametrul cercului centrelor bilelor, Dy este

diametrul bilelor, D; este diametrul cercului de contact interior, D, este diametrul
cercului de contact exterior, # este unghiul de contact. Simbolurile n;, n, si np
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reprezintd turatiile inelului interior, inelului exterior si bilei. Se considera pozitive
rotirile in sens orar.

8.2.2 Relatii cinematice pentru rulmenti radial-axiali

Viteza liniara a inelului exterior in punctele de contact este

D, mn,( D, Dg V4 Dy
v, =w,—2%= M+ —=cosf |=—n,D,, | 1+—=cosf |. 8.1
) 30(2 2 p 60 > " D, d ©.1
Viteza periferica a inelului interior In punctele de contact este
V.= &—_ﬂni &—& cosf —ln D 1—& cosf (8.2)
2 3002 2 60 " D,, ' '

Viteza liniard a centrelor bilelor este egald cu media vitezelor inelelor
exterior si interior in punctele de contact (fig. 8.3)

v+, T D T D
v =2 "t-" pnp | 1+=L cosf |+—n,D, | 1-—2 cos . 8.3
" 2 1207 ’”( D, ﬂ) 120 ’"( D,, ﬁj (8.3

Viteza liniara a coliviei la periferia cercului centrelor bilelor este

T
=—n,D,. 8.4

Egaland cele doud expresii, rezulta turatia coliviei

nm=%{no[l+%cosﬂ)+ni(l—%cosﬂﬂ. (8.5)

m m

0

Turatia relativd a coliviei fatd de inelul interior este egala cu diferenta
intre turatia absoluta a coliviei si cea a inelului interior

n D
n, —n|=—2| 1+=£ cosf |, 8.6
| 2[ b ﬂj (8.6)

Ny =

unde 7, este turatia relativa a inelului exterior fatd de inelul interior
n,=n,—n,. (8.7)

Turatia relativa a inelului exterior fatd de colivie este
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n D
"y, :|no—nm|:7r(1—D—ZcosﬁJ. (8.8)
UO
KD,
1
i
Fig. 8.4

Turatia bilei fata de propria axa de rotatie se poate calcula blocand colivia
(n,, =0). Daca v,, =0, atunci

om =Tly. (8.9)

U; 25’11 i = Vo z__nBDB’
deci
nszt :nBDB
si
D.
”BZD_;”mi~ (8.10)
Similar
D
nB:D; My - (8.11)

Turatia absoluta a bilei este

1 D, Dy Dy
ng=—n,—%| 1-—= cos 1+—=cospf |,
) ’DB( D 'B]( D, ¥

m m

2
S 1—[%cosﬂJ . (8.12)
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8.2.3 Frecventele caracteristice de baza ale unui rulment

Fie Z numarul bilelor unui rulment.

Cadenta de impact cu un defect pe inelul interior este egala cu Zn

mi >
numarul corpurilor de rulare care trec, pe minut, peste un anumit punct de pe inelul
interior

Z D
Zn .=—n. | 1+—=Lcosp |. 8.13

m

Cadenta de impact cu un defect pe inelul exterior este egala cu Zn

om?

numarul corpurilor de rulare care trec, pe minut, peste un anumit punct de pe inelul
exterior

7 D
Z =— 1—-=L cosf |. 8.14

m

Cadenta de impact (pe minut) cu un defect pe bild este 2n,, deoarece

defectul de pe bila vine in contact cu doud cai de rulare (pe inelul interior si cel
exterior) intr-o rotatie. Daca inelul exterior este fix, cadenta de impact cu un defect

pe colivie este n,,, .

Expriméand cadentele de impact ca frecvente, f =n/60 [Hz], se obtin:

frecventa de trecere a bilelor peste un defect pe inelul exterior

VA D
=— 1-=Bcosf |; 8.15
24 1By oo
frecventa de trecere a bilelor peste un defect pe inelul interior
VA D
L=— 1+=Lcospf |; 8.16
-, i

frecventa unui defect pe bila
2
fs=1, Dy, 1 [ Dy cosﬁJ ; 8.17)
B=Jr v | Y7 A~ > .
D B Dm

frecventa unui defect pe colivie

_Ln |, D il _Ds
fc_2{60(1+D cosﬂj+60(l 5 cosﬂﬂ. (8.18)

m m
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De remarcat ca expresiile de mai sus sunt aproximative, presupunand
rostogolire purd fard alunecare. La turatii obignuite, frecventele defectelor sunt sub
500 Hz. Modulatia in amplitudine, in special la frecventa de rotatie a arborelui,
poate produce benzi laterale la sume si diferente ale acestor frecvente.

Exemplul 8.1

Un rulment radial-axial tip 46305 GOST 831-54, montat pe un arbore cu
turatia n; =1000rot/min, are urmatoarele caracteristici: diametrul bilelor

Dp =143 mm, diametrul mediu al coliviei D,, =77,5mm, unghiul de contact

S =26°, numiarul bilelor Z =10 [8.4]. Se cer frecventele caracteristice ale
rulmentului.

Din formulele (8.15)-(8.18) rezulta:

f,=699Hz, f,=30,72Hz, f, =69.9Hz, f,=97,1Hz.

Exemplul 8.2

Un rulment radial tip SKF 6211, montat pe un arbore cu turatia
n; =3000 rot/min , are urmatoarele caracteristici: diametrul bilelor Dy =25 mm,

diametrul cercului centrelor bilelor D,, =62 mm, unghiul de contact S=0,
numarul bilelor Z =10 . Se cer frecventele caracteristice ale rulmentului.

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

f.=20Hz, fz =260Hz, f,=205Hz, f;=295Hz.

8.2.4 Relatii cinematice pentru rulmenti cu role conice

Fie a unghiul de conicitate si f unghiul de contact. Se noteaza

K= te(p-a)-tea] g (5 -a)
(8.19)

1 -
K== lte(p-a)rga] e (p-a)
D,, - diametrul mediu al coliviei si Dy - diametrul rolelor.

Cand inelul interior si inelul exterior se rotesc in acelasi sens, se obtin
urmatoarele turatii caracteristice
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turatia coliviei n,=n;K;,+n,K,, (8.20)
turatia relativa a coliviei fatd de inelul interior  n,,; = (no -n i) K,, (8.21)

mi

turatia relativa a inelului exterior fata de colivie n,,, = (no -n i) K, (8.22)

KK,. (823)

turatia rolei in jurul axei proprii np = (no -n i)

R

Expresiile pentru rulmenti radial-axiali cu un rand de bile se pot obtine
din (8.20)-(8.23) inlocuind Dy = Dy si

K =1 (1_%0055} K, :% (1+%cosﬂ} (8.24)

2 m m

8.2.5 Relatii cinematice generale

Relatii cinematice mai precise se pot obtine tindnd cont de deformatiile
de contact hertzian, de alunecdrile de rotatie si translatie ale bilelor, de jocurile
radiale si de lubrificatia elastohidrodinamica [8.5]. Rulmentii sunt sisteme elastice
neliniare, static nedeterminate, ale caror miscari sunt influentate de parametrii
structurali, mediul ambiant de lucru, conditiile de ungere si precizia de fabricatie.

Pentru analiza miscarii bilelor s-au dezvoltat modele matematice cu trei
sau cinci grade de libertate [8.6]. Daca unghiul de contact nu este zero, bilele pot
avea o alunecare de rotatie fatd de normala la suprafata de contact, numitd
spinning. In acelasi timp, bilele mai pot avea un alt tip de miscare datoritd
momentelor giroscopice. La rulmentii radiali cu role, rolele pot avea o mica
oblicitate, adica axa rolei poate sd nu coincida cu axa de rostogolire. Alunecarile
interne sunt mai mari in rulmenti cu jocuri mari si sarcini exterioare relativ mici.
Patinarea (skidding) este uneori redusa prin preincércarea radialda a rulmentului,
realizata utilizand céi de rulare cu abateri de la forma cilindrica.

Primele analize cvasistatice ale rulmentilor nelubrificati s-au bazat pe
ipoteza frecarii coulombiene la contactul bilelor cu caile de rulare [8.7], [8.8].
Fortele de frecare produse de alunecarea la interfata de contact bila - cale de rulare
au fost incluse in analiza dinamicd a rulmentilor constrinsi elastic. Efectele
lubrificatiei elastohidrodinamice au fost considerate mai tarziu [8.9] si introduse in
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 si componentele
nealiniate sau cu abateri de la forma rotunda [8.11]. Descrierea acestora depaseste
scopul acestei prezentari.
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8.3 Vibratiile elementelor rulmentilor

Frecventele proprii ale elementelor “nerezemate” ale rulmentilor pot fi
calculate teoretic dupd cum urmeaza [8.12]:

frecventa proprie a unui inel

k!k2—1!1 EI
fn:2 5 R [Hz], (8.25)
72'\& +

unde k este numarul lungimilor de unda in lungul circumferintei (k =2, 3,4), a

este raza axei neutre, / este momentul de inertie axial al sectiunii transversale, £
este modulul de elasticitate longitudinal si m este masa pe unitatea de lungime;

frecventa proprie a bilei

0,848 / E
fegn=——.,— [Hz], (8.26)
Dy \ 2p

unde Dj este diametrul bilei si p este densitatea materialului bilei.

Acestea sunt frecventele proprii ale elementelor individuale “libere”. Este
dificil de estimat cum sunt afectate aceste frecvente de asamblarea intr-un rulment
si montarea intr-o carcasa. Totusi se apreciazd ca rezonantele nu sunt modificate
semnificativ. Rezonanta bilei este deobicei mult in afara domeniului de vibratii
analizat §i poate fi neglijata.

Rezonanta inelului exterior poate fi excitata de bilele (rolele) in contact.
Acestea deformeaza calea de rulare intr-un mod de incovoiere (cu un numar de
lungimi de unda egal cu numadrul corpurilor de rostogolire) care se roteste cu
frecventa de trecere a bilelor. Ea mai poate fi produsd de miscarea ondulatorie a
bilelor fata de traiectoria lor circumferentiala teoretica.

Sarcina exterioara a rulmentilor este preluatd de un numar finit de corpuri
de rostogolire. Numarul elementelor Incarcate variaza cu pozitia unghiulara a
coliviei. Deformatia elasticad produsa de contactul hertzian sub sarcind variaza cu
pozitia corpului de rostogolire fatd de directia fortei. Aceasta produce o variatie
puternica a rigiditatii totale a ansamblului lagarului §i genereaza vibratii
parametrice (axiale si radiale) ale rotorului [8.13] chiar dacd rulmentii sunt
geometric si elastic perfecti.

Frecventa fundamentald a acestor vibratii este egald cu frecventa de
trecere a bilelor (rolelor) peste inelul exterior. Datorita deviatiilor componentelor
rulmentilor de la forma geometricd perfectd, se excitd si armonici superioare cu
amplitudini care descresc cu ordinul acestora. Amplitudinea miscarii arborelui este
functie de sarcina exterioara, numarul corpurilor de rostogolire, jocul radial si
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rigiditatea locala a zonei de contact intre corpul de rostogolire si calea de rulare,
conform teoriei lui Hertz asupra contactului elastic (H. Hertz, 1881).

Vibratiile excitate parametric ale sistemului rotor-lagare, cu componente
verticale si orizontale cuplate puternic, sunt descrise de ecuatii de miscare
neliniare, cu coeficienti variabili n timp. Vibratiile produse de rigiditati de contact
variabile sunt importante doar la frecvente in vecindtatea frecventei de rotatie
arborelui si au amplitudini apreciabile doar in cazul sarcinilor radiale relativ mari.

Rezonantele structurale pot fi excitate si de alte defecte distribuite,
produse 1n procesul de fabricatie, cum sunt nealinierea sau excentricitatea cailor de
rulare, abaterea de la forma cilindricd, ondularea suprafetelor de rulare si
inegalitatea diametrelor bilelor. Aceste defecte “distribuite” produc adesea forte de
contact excesiv de mari, care la randul lor provoacd uzurd prin oboseald
superficiald prematura si fisurarea finala.

Ondularea (waviness) defineste neregularitati relativ departate ale
suprafetei. In principiu, rugozitatea suprafetei este o imperfectiune geometrica de
acelasi tip cu ondularea. Diferenta constd in distanta relativa intre neregularitati,
care este mai mica in cazul rugozitatii suprafetei. Ondularea implica neregularitati
de ordinul a 200 lungimi de unda pe circumferintd, in timp ce rugozitatea suprafetei
contine mult mai multe lungimi de unda. Exemple tipice sunt urmatoarele: la o
frecventa de 300 Hz, inelul interior are 16 - 17 lungimi de unda pe circumferinta iar
inelul exterior are de la 24 la 27. La o frecventa de 1800 Hz, inelul interior are intre
94 si 101 unde pe circumferinta iar inelul exterior are de la 147 la 166 [8.14].

Neregularitatile geometrice sub forma onduldrii cu putine cicluri in
lungul circumferintei produc vibratii de joasd frecventa. Vibratiile lagarelor radiale
cu inel exterior fix si jocuri radiale pozitive provin in principal de la ondularea caii
de rulare interioare si variatia diametrului rolelor, si mai rar de la alte erori
geometrice. Vibratiile datorite diametrelor diferite ale rolelor se produc la armonici
ale frecventei coliviei, in timp ce vibratiile datorite ondularii cdii de rulare
interioare apar la armonici ale frecventei de rotatie a arborelui, cu o banda laterala
distantata cu frecventa de trecere a rolelor, care apare la armonici mai inalte [8.15].

8.4 “Semnitura mecanica” a rulmentilor

Semnalul de vibratii produs de un rulment, masurat cu un accelerometru
sau cu alte traductoare de miscare, poate fi descompus electronic In componentele
sale spectrale si nivelele lor de amplitudine. Aceastd reprezentare grafici a
spectrului de banda ingustd al semnalului de vibratii se numeste “semnatura
mecanica” a (amprenta) rulmentului, deoarece identifica univoc rulmentul selectat.

Figurile 8.5 si 8.6 sunt exemple de semnaturi mecanice obtinute de la doi
rulmenti diferiti. Multe dintre frecventele discrete continute in semnatura mecanica
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pot fi asociate cu defecte mecanice specifice ale rulmentului. Amplitudinile acestor
varfuri sunt o masurd a energiei transmise de impacturi si, deci, a uniformitatii
functionarii rulmentului. Varfurile produse de dezechilibru, dezaliniere si alte surse
trebuie deosebite de varfurile generate de rulmenti.

{

Dezechilibru Defect
pe calea
de rulare

DEfe](':t' interioara
pe colivie
‘ Defect '
pe bila
v

M i

——

i

| | | I | |

1 2 3 4 5 6 7 8
Ordinul componentei spectrale

Fig. 8.5 [8.16]

Defect
Dezechilibru pe calea
de rulare
Defect exterioard
pe colivie ‘I

WMHIWI | I I |

1 2 3 4 5 6 7 8
Ordinul componentei spectrale

Fig. 8.6 [8.16]
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O comparatie a semnaturilor mecanice obtinute de la doi rulmenti de
acelasi tip necesitd date masurate la aceeasi turatie, deoarece majoritatea
frecventelor vibratiilor sunt proportionale cu frecventa de rotatie. In locul
mentinerii constante a turatiei, este preferabil sd se lucreze cu semnaturi mecanice
independente de turatie. Acestea se obtin inlocuind axa absciselor divizatd in
frecvente printr-o axa care exprima “ordinul” diferitelor componente spectrale,
adica raportul intre frecventa lor si frecventa fundamentald de rotatie. Daca inelul
exterior este fix, frecventa fundamentald este cea a inelului interior. Spectrele din
fig. 8.5 si 8.6 sunt reprezentate in functie de ordinul componentelor spectrale.

NIVELUL ACCELERATIEI - d&

ORDINUL COMPONENTEI SPECTRALE

Fig. 8.7 [8.16]

In fig. 8.7 este prezentatd semnitura mecanica a unui rulment in stare buna.
Amplitudinea maxima, etalonatd la 90dB, este egald cu 0,26 g. Zgomotul de fond
are aproximativ 50dB sau 0,0026 g. Singura frecventa evidenta in acest spectru este
cea de ordinul intdi. Amplitudinea spectrului este reprezentatd pe o scard
logaritmicd pentru a obtine amplificarea verticala maxima. Aceasta favorizeaza
detectarea frecventelor defectelor mici, intr-o Inregistrare care contine o
componenti cu amplitudine relativ mare. In caz contrar, zgomotul aleator produs
de frecare ar putea domina spectrul, facand dificila localizarea frecventelor care pot
fi asociate cu defectele rulmentului. Pentru a creste raportul semnal/zgomot al
frecventelor discrete generate de rulment se poate face o mediere a spectrelor.

In fig. 8.8 se arati semnitura mecanici a unui rulment cu o bila defecta.
Prezenta a doud ordine spectrale cu amplitudini mari (5,80 si 1,00) genereaza
frecvente suma si diferentd, care pot fi identificate la 5,80+1,00 si 5,80+2,00.
Acest rulment prezintd ordine spectrale produse de defecte ale caii de rulare
interioare, care pot fi explicate cu o teorie neliniara (N.L.) care tine cont de
ondularea ciii de rulare, excentricitate si variatiile mari ale diametrului bilelor.
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R. INTERIOARA (N.L) 2,74
.R. INTERIOARA (N.L.) 3,08
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C.R TERIOA_RA (N.L.) 0,7

ORDINUL COMPOMENTEI SPECTRALE

Fig. 8.8 [8.16]

In general, imperfectiunile geometrice ale ciii de rulare exterioare produc
un spectru de vibratii cu varfuri la armonicile frecventei defectului caii de rulare
exterioare, cu benzi laterale distantate cu frecventa coliviei. Iregularitatile
suprafetei caii de rulare interioare produc un spectru cu varfuri la armonicile
frecventei defectului caii de rulare interioare. Benzile laterale sunt distantate la un
interval asociat cu frecventa coliviei si frecventa de rotatie a arborelui.

8.5 Deteriorarea rulmentilor

Fiecare din cauzele distrugerii unui rulment — ungerea necorespunzatoare,
manuirea neglijentd, etansarea ineficientd, tolerantele incorecte, etc. — produce o
deteriorare caracteristica. O deteriorare primara poate fi uzarea, indentarea, uzarea
adeziva, avarierea suprafetei, corodarea sau erodarea electrica.

Deteriorarea primara produce deteriorari secundare, care duc la distrugere
— exfoliere (cojire) si fisurare. Un rulment scos din uz prezintd de obicei o
combinatie de deteriorari primare si secundare. In continuare se prezinti definitiile
firmei SKF [8.17]. Pentru identificarea corectd a unor deteriorari, s-au mentinut
termenii din limba engleza sau adaptari ale acestora.

Defectele locale, care includ fisuri, gropite si exfolieri, produc impulsuri de
contact intre elementele unui rulment. Aceste impulsuri produc vibratii i zgomot,
care pot fi monitorizate pentru detectarea prezentei unui defect in rulment.
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8.5.1 Deteriorarile primare

Uzarea

Uzarea poate apare datoritd patrunderii unor particule strdine in rulment
sau atunci cand ungerea este necorespunzatoare. Ea poate apare si cand rulmentul
nu functioneaza, deci cand nu exista lubrifiant intre corpurile de rostogolire si caile
de rulare, deterioare cunoscutd sub numele de brinelare falsa.

Indentarea

Indentérile apar in corpurile de rostogolire si caile de rulare cand
rulmentul, fara sa se roteasca, este supus la suprasarcini sub forma de impacturi sau
presiune. Distanta intre adancituri este egala cu distanta intre corpurile de
rostogolire. Indentarile mai pot fi produse de particule straine in rulment.

Smearing

Céand doua suprafete in contact lubrificate necorespunzator aluneca una
fata de alta sub sarcind, apare un transfer de material de la o suprafata la cealalta.
Acest fenomen se numeste smearing iar suprafetele In cauza se incretesc si arata
“botite”. Cand apare acest tip de uzare adeziva, materialul este deobicei incilzit la
temperaturi atdt de mari Incat are loc o recilire. Aceasta produce o concentrare
locala a tensiunilor care determina fisurarea sau exfolierea.

Surface distress

Daca filmul de lubrifiant dintre caile de rulare si corpurile de rostogolire
devine prea subtire, varfurile asperitatilor celor doua suprafete vin in contact.
Aceasta duce la formarea unor microfisuri de suprafatd, fenomen cunoscut sub
numele de surface distress. Aceste fisuri nu trebuie confundate cu fisurile de
oboseala care se formeaza sub suprafatad si duc la exfoliere. Ele pot totusi grabi
formarea fisurilor de obosealad subsuperficiale si scurta durabilitatea rulmentului.

Corodarea

Daca 1n rulment patrude apa sau agenti corozivi in cantitate atat de mare
incat lubrifiantul nu poate proteja suprafata otelului, se formeaza rugina. Procesul
poate duce la rugina profunda care poate initia exfolieri sau fisuri. Corodarea prin
contact (fretting corrosion) apare cand existd miscari relative intre un inel al
rulmentului si arbore sau carcasa, datorita ajustajului prea larg.

8.5.2 Deteriorarile secundare

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

Oboseala este rezultatul tensiunilor tangentiale ciclice care apar imediat sub
suprafata care suportd sarcina. Dupd un timp, aceste tensiuni produc fisuri care se
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extind treptat pana la suprafatd. Cand corpurile de rostogolire trec peste fisuri, se
desprind fragmente de material. Acest fenomen este tradus exfoliere sau cojire
(flaking sau spalling). Exfolierea se dezvolta progresiv pana face rulmentul
neutilizabil. Durabilitatea unui rulemnt este definitd prin numarul de rotatii pana la
aparitia primelor semne de exfoliere pe unul din inele sau pe corpurile de rulare.

Cauzele exfolierii premature pot fi incarcarea cu sarcini exterioare mai
mari decat cele anticipate, preincarcarea datorita ajustajelor incorecte sau fortarea
pe un arbore sau intr-un suport conic, ovalizarea datoritd abaterii de la forma
cilindrica a arborelui sau locasului din carcasa, comprimarea axiald datorita
dilatarii termice, dezaxarea etc. Exfolierea poate fi produsid si de alte tipuri de
deteriorari, cum sunt indentatiile, rugina profunda, erodarea electricd sau uzarea
adeziva de tip smearing.

Fisurarea

Fisurile pot apare in inelele rulmentilor din diferite motive. Cauza cea mai
obignuitd este manipularea brutald la montare sau demontare (lovituri cu ciocanul,
impingerea excesivd pe suprafete de suport conice, Incalzirea sau montajul pe
arbori cu ajustaje prea stranse fatd de jocurile interioare). Exfolierea actioneza ca
un concentrator de tensiuni si poate conduce la fisurarea inelului rulmentului.

Deteriorarea coliviei

Distrugerea coliviei poate fi produsa de vibratii, turatii prea mari, uzare §i
blocarea cu fragmente de material exfoliat patrunse intre colivie §i un corp de
rostogolire. Inelele nealiniate produc traiectorii ovale ale bilelor care deformeaza
colivia ducéand la fisuri de oboseald. Colivia este primul element afectat al unui
rulment cand lubrifierea devine necorespunzatoare. Fiind dintr-un material mai
moale decat celelalte componente ale rulmentului, aceasta se uzeaza comparativ
mai repede.

Studiul vibratiilor si zgomotului rulmentilor produse de defecte se face
utilizind doud metode diferite. Intr-o primd metodd se monitorizeazi variatiile
nivelului vibratiilor si zgomotului produse de rulmenti rulati pand cedeaza.
Deteriorarea este acceleratd prin suprasolicitare, supraturare sau functionarea
rulmentului fara lubrifiant. In a doua metodd se provoaca defecte intentionat prin
metode ca atacul cu acizi, erodarea prin scantei, zgarierea sau indentarea mecanica.
Vibratiile rulmentilor sunt masurate si comparate cu cele ale rulmentilor buni.

8.5.3 Alte deteriorari [8.14]
Denting este un defect in calea de rulare ca rezultat al patrunderii unor
particule straine care sunt presate intre corpurile de rostogolire si inele.

Resturile externe sunt particule de material strdin introduse in rulmenti de
la o sursa exterioara.
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Glazing este o forma de smearing la care zona afectatd a cdii de rulare are
un aspect lucios, similar cu finisarea pe o bilda noua. In timpul acestui mod de
deteriorare are loc o curgere a metalului.

Grooving arata ca o indentare circumferentiald continua pe bile, produsa de
deplasarea bilelor in adancitura caii de rulare.

Brinelarea apare la rulmenti incércati static pand la deformarea
permanentd a cailor de rulare si corpurilor de rostogolire. Un rument brinelat are
indentari in cdile de rulare i adesea are portiuni plate pe corpurile de rostogolire.

Frettingul este o forma de uzare coroziva produsa de microdeplasari
relative intre doua suprafete metalice sub o presiune de contact foarte mare. Uneori
intre cele doua componente din otel in fretting se formeaza o pastd de oxizi de fier.
Frettingul se semnaleaza mai ales intre inelul interior al unui rulment si arbore.

Creeping este o miscare relativa Intre inelul interior si arbore, produsa de
un ajustaj cu strangere necorespunzitor pentru sarcina aplicatd. Creepingul este
evidentiat prin dare circumferentiale pe alezajul rulmentului si arbore. El poate fi
un stadiu avansat de fretting.

Spinning este un stadiu avansat de creeping. Deplasarea relativa intre inelul
interior si arbore este mult mai mare decét la creeping iar suprafetele in alunecare
relativa pot deveni lustruite. Oxizii de fier formati in faza de fretting pot fi inca
prezenti si pot contribui la progresarea uzarii.

Decolorarea datorita temperaturii indicd functionarea elementelor
rulmentului cu ungere insuficienta sau in conditii de suprasarcina.

8.6 Metode de diagnoza in domeniul timp

Detectarea defectelor rulmentilor se poate face pe baza inregistrarii
desfasurarii in timp a semnalului de vibratii.

8.6.1 Indicii formei de unda a semnalului de timp

Indicii formei de unda a desfasurarii in timp a vibratiei se calculeaza pe
baza semnalului de vibratii brut (neprelucrat) fiind utilizati la comparatii si pentru
stabilirea tendintelor de evolutie In timp. Exemple sunt valoarea de varf
(amplitudinea maxima), amplitudinea varf-varf (masuratd intre amplitudinea
pozitivd maxima si cea negativd maxima), valoarea medie (amplitudinea medie a
vibratiilor) si valoarea eficace (radacina mediei patratice) [8.12].

Pentru o inregistrare x(¢) de durata 7, valoarea medie si valoarea eficace
au urmatoarele expresii:
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valoarea medie (8.27)

valoarea eficace (8.28)

In practica se determini viteza eficace a nivelului global al vibratiilor
masurate pe carcasa lagarului. Valorile masurate se compara cu limitele admisibile
din recomandari si standarde, sau cu valori limitd de referinta stabilite pentru
fiecare lagar. Reprezentind grafic evolutia in timp a rezultatelor masurarilor, se
poate urmari tendinta (trendul) de variatie si extrapola pentru predictia intervalului
de timp dupa care rulmentul trebuie inlocuit. Totusi, deoarece de multe ori nivelul
global al vibratiilor creste doar in stadiile finale ale deteriorarii, aceastd metoda da
avertizari tarzii asupra deteriorarii.

In continuare se prezintd doi indici ai formei de unda a semnalului de timp
utilizati pentru avertizarea timpurie a deteriordrii unui rulment — factorul de varf si
factorul kurtosis.

8.6.2 Factorul de varf

O avertizare asupra deteriorarii incipiente a unui rulmet se obtine masurand
factorul de varf (Crest Factor).

Factorul de varf este definit ca raportul intre valoarea de varf si valoarea
eficace ale unui semnal de timp [8.18]

valoarea de varf

factorul de varf = (8.29)

valoarea eficace

Curba din fig. 8.9 aratd variatia in timp a factorului de varf pe masura
deteriorarii conditiei de functionare a unui rulment.

Initial, pentru un rulment fara defecte, existd un raport relativ constant,
egal aproximativ cu 3,0. Pe masurd ce se dezvoltd defecte locale, impacturile
produse cresc considerabil valoarea de varf, dar au o mica influenta asupra valorii
eficace. Valoarea de varf creste de obicei doar pand la o anumita limita. Pe masura
ce conditia rulmentului se deterioreaza, la trecerea bilelor se genereaza mai multe
varfuri, influentand 1n final valoarea eficace, chiar atunci cand nivelurile varfurilor
individuale nu sunt mai mari. Spre sfarsitul duratei de viata a rulmentului, factorul
de varf descreste spre valoarea initiald, chiar dacd nivelurile valorii de varf si
valorii eficace au crescut considerabil.



18 DINAMICA MASINILOR

Cel mai bun mod de urmadrire a evolutiei in timp este ilustrat in fig. 8.9,
unde s-au reprezentat pe acelasi grafic valoarea de varf si valoarea eficace, factorul
de varf fiind egal cu diferenta ordonatelor celor doud curbe (scara logaritmica).

Nivelul acceleratiei

A
Valoarea de varf
creste .
pe masurs ce Raportul ~3:1
defectele cresc
Raportul Valoarea eficace creste
maxim pe masurd ce numarul
Valoarea de 10-15:1 defectelor creste
varf initiala
Valoarea eficace M Raportul ~3-
initial g pariul ~3x
Timpul
A
Factorul
de varf
Timpul

Fig. 8.9 [8.19]

Deoarece se masoara nivelul global al vibratiilor Intr-un domeniu larg de
frecvente (10 Hz - 10000 Hz), metoda este influentatd de interferente de la alte
surse de vibratii.

8.6.3 Densitatea de probabilitate a amplitudinii

Un semnal de vibratii masurat langd un lagar cu rulment poate fi analizat
ca un semnal aleator stationar. Considerand o Inregistrare x(t) de durata T a unei

vibratii (fig. 8.10) se poate determina probabilitatea ca semnalul sa aiba valori
cuprinse Intre x si x+ Ax. Aceasta este egald cu timpul petrecut in fereastra Ax,

egal cu suma intervalelor de timp Af# +At,+...+At, Impartitd la durata
inregistrarii T
= Al

_ T
i=1

P(x, x+Ax)= (8.30)
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Cind Ax—>0 si T—>ow, se obtine densitatea de probabilitate a
amplitudinii p(x), care exprimd probabilitatea de a avea o amplitudine x,

reprezentatd grafic in partea stingd a fig. 8.10. Curba in forma de clopot
corespunde unei distributii gaussiene (normale) care descrie cu suficientd precizie
semnalele masurate in practica.

X
b Xl Aty AL, Aty At Ats Alg At;Alg

X+AX

Fig. 8.10

In fig. 8.11 se prezinti densitatea de probabilitate normata (aria de sub
curba egald cu 1)

jp(x)dle (8.31)

—o0
in functie de variabila adimensionald x/o, in care o este valoarea eficace cand
valoarea medie este zero.

4P

20

Ql=
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Se observa cd 99,8% din toate amplitudinile au valori in intervalul +30 .
De aici rezulta cé valoarea de varf este aproximativ 3¢, care, impartita la valoarea

eficace o, conduce la un factor de varf (8.29) egal cu = 3,0.

Aprecierea starii unui rulment se face observand modificari ale densitatii
de probabilitate la diferite niveluri ale amplitudinii, cele mai mari de 30 oferind
informatia cea mai pretioasa.

1.000 +

0.100

0,010

PROBABILITATEA P(k/ o)

0.001 . P
-8.0 -4,0 0 40 8.0
ACCELERATIA NORMALIZATA , ®/o

Fig. 8.12 [8.20]

Un rezultat tipic pentru un rulment este prezentat in fig. 8.12, unde s-a
utilizat o scard verticald logaritmica pentru a amplifica modificarile la probabilitati
mici, care sunt importante in detectarea deteriorarii unui rulment. Pentru a accelera
ruperea prin oboseala, testele de anduranta au fost efectuate la turatie constanta si
la dublul sarcinii recomandate. S-a masurat nivelul global al acceleratiei in
domeniul de frecvente 3Hz—5kHz . Cele trei curbe corespund unor incercari de

durate crescatoare, exprimate prin durabilitatea nominala L;, =50 ore.

De observat cd L;, este definitd ca durabilitatea nominald a unui lot de

rulmenti aparent identici, care functioneazd la sarcini si turatii identice, cu o
fiabilitate de 90% péana la aparitia primelor semne de oboseala [8.21]. Ca reper se

alege o desprindere de material de pe o suprafatd datd (6 mm?) (ISO 281, 2006).

in fazele incipiente ale incercdrii, adicd la 0,067L,, (3,350re), cand

rulmentul nu este deteriorat, curba distributiei este o parabola inversata care denota
o distributie normald (gaussiana). Cu deteriordri incipiente la 1,4L,, (70 ore ), apar

modificari pronuntate ale “cozilor” curbelor de distributie. Aceasta coincide cu
observatia legatd de fig. 8.9 ca valoarea de varf a acceleratiei masurate creste, dar
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valoarea eficace rdmane nemodificatd. Cu trecerea timpului, la 1,6L,, si

dezvoltarea deteriorarii, cozile curbei de distributie incep sa se lungeasca.

8.6.4 Momentele statistice

In locul examindrii in detaliu a functiei densitatii de probabilitate este
adesea preferabild examinarea momentelor statistice ale datelor [8.22] care ofera
mai multe informatii. Acestea sunt definite de integrala generala

M, = jx”p(x)dx, (n=1,2,3,..). (8.32)

Primele doua momente statistice sunt

valoarea medie X= J. xp(x) dx, (8.33)

si valoarea medie patratica 2= J. x? p (x)dx . (8.34)
Dispersia (varianta) este
o’ = J.(x—)_c)zp(x)dx, (8.35)

unde o este deviatia standard (abaterea medie patraticd) si p(x) este densitatea
de probabilitate.

Momentele de ordin impar, n=1, 3, 5,..., etc., stabilesc legituri intre
informatia despre pozitia densitatii maxime si valoarea medie. Momentele de ordin
par, n=2,4,6..., etc., indica imprastierea distributiei.

Momentele de ordin superior (n>2) se calculeazi de obicei fati de

valoarea medie §i sunt normalizate prin Tmpdartire la puteri ale erorii medii
patratice. Momentul de ordinul trei devine

]-ox3p(x)dx

factorul skewness skew(x)= = (8.36)
o

iar momentul de ordinul patru
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]ix“p(x)dx

factorul kurtosis feurt (x) = = (8.37)
o

Factorul skewness este un coeficient de asimetrie, fiind o masurd a
asimetriei curbei densitétii de probabilitate (fatd de valoarea medie). La fenomene
cu distributie normala factorul skewness este zero.

8.6.5 Factorul kurtosis
Factorul kurtosis este egal cu raportul intre momentul centrat de ordinul
patru al distributiei amplitudinilor si patratul momentului centrat de ordinul doi.

Kurtosis este un coeficient de aplatisare, caracterizand ascutirea sau
aplatisarea relativa a unei distributii fatd de distributia normald (Karl Pearson,
Biometrika, 1905).

Distributia normald, denumita mesokurtica, are factorul kurtosis egal cu 3.
Intr-adevir, pentru o distributie gaussiani

plx)=—1 GXP{—M] (8.38)

O 27 20672

momentul statistic de ordinul patru este

M4:T(x_;)4p(x)dx: 1 ]Z(x—i)“exp{—ﬂ}dx.

K O+ 27 k 257
Notand
xX—X
y=—, dx = O'\Edy ,
o2
se obtine

40t |
M4=%J y4exp(—y2)dy=30'4.

—0
Momentul statistic de ordinul doi este

My T<x—f)2p(x>dx=%1y2exp(—y2)dy .

—00
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Rezulta factorul kurtosis
feurt (x) = My >=3.
(a,)

O distributie aplatisata cu cozi scurte are o valoare kurtosis mai mica decat
3 si se numeste platykurtica. O distributie ascutitd cu cozi lungi are o valoare
kurtosis mai mare decat 3 si se numeste leptokurtica. Valori kurtosis mai mari
indica faptul cd o mare parte a dispersiei se datoreste deviatiilor extreme mai putin
frecvente, spre deosebire de cazul deviatiilor frecvente de marime medie.

Factorul kurtosis avertizeaza din timp asupra deteriorarii superficiale (Dyer
si Stewart, 1978). La un rulment bun acesta este egal cu 3. Deteriorarea rulmentului
produce o crestere a componentelor impulsive ale semnalului de vibratii, datorita
impacturilor. Semnalele devin mai neregulate si ascutite. Un rulment deteriorat are
o distributie negaussiana a probabilitatii, cu cozi dominante care cresc valoarea
factorului kurtosis pana la valori mai mari ca 9.

Avantajul utilizarii factorului kurtosis, ca un parametru pentru detectarea
starii unui rulment, consta In faptul ca ramane apropiat de valoarea 3 (i 8%) la un

rulment nedeteriorat si este insensibil la variatiile sarcinii §i turatiei rulmentului.
Un dezavantaj consta in faptul ca revine la valoarea corespunzatoare unui rulment
nedeteriorat (adicd 3) cand deteriorarea a progresat mult. Ca urmare, s-a sugerat
masurarea factorului kurtosis in benzi de frecventa prestabilite [8.23].

Experientele au ardtat ca deteriorarea initiald creste valoarea kurtosis in
benzile de frecvente joase. Pe masura extinderii deteriorarii, valoarea kurtosis
incepe sd descreasca in prima banda de frecvente (2,5 -5 kHZ) , In timp ce creste 1n

celelalte benzi. La sfarsitul durabilitatii rulmentului, cele mai mari valori kurtosis
apar in banda frecventelor cele mai Tnalte (40 -80 kHz) [8.24].

8.7 Metode de diagnoza in domeniul frecventelor

Semnalul de vibratii in domeniul timp, masurat pe un lagar, este procesat si
transferat in domeniul frecventelor aplicand algoritmul transformatei Fourier rapide
(Fast Fourier Transform - FFT). Principalul avantaj al acestui format constd in
evidentierea clard a caracterului repetitiv al semnalului de vibratii, prin varfuri in
spectru la frecventele la care apar periodicitati. Aceasta permite ca defectele, care
de obicei produc raspunsuri in frecventa caracteristice specifice, sa fie detectate in
stadiul incipient, diagnosticate cu precizie si urmarite in timp, pe masurd ce
conditia rulmentului se deterioreaza. Totusi, dezavantajul analizei In domeniul
frecventelor este pierderea unei cantitdti importante de informatie (raspunsul
tranzitoriu, componentele nerepetitive ale semnalului) in timpul procesului de
transformare.



24 DINAMICA MASINILOR

O atentie deosebitd se acordda modificarilor care apar in spectrul de
frecvente al semnalelor de vibratii. Pentru interpretarea acestora se utilizeaza

metode de procesare ca medierea sincrond in timp si analiza cepstrum (v.
Sectiunile 9.6.1 si 9.7).

8.7.1 Analiza cu filtre trece-banda

Spectrele de frecvente obtinute prin masurdri pe lagére, numite “semnaturi
mecanice” Tn Sectiunea 8.4, sunt utilizate la detectarea si diagnosticarea defectelor.
Pentru detectarea defectelor, spectrele curente sunt comparate cu cele obtinute
dupa o perioadd de timp, pentru a detecta modificari in spectru care denota
deteriorarea rulmentului [8.25]-[8.27].

Componenta

Amplitudinea in crestere
(scara log) —4
_——— +1.23
a4
-3
o]
-~ 1
Frecventa rI‘~Ii~«relul
(scari log) global
Fig. 8.13 [8.19]
Z i
\ N i
Nivelul y : cem
vibratiei s T = J/\/
-—MAIJ“}
N a b c
Frecventa

Fig. 8.14 [8.28]



8. LAGARE CU RULMENTI 25

In fig. 8.13 se aratda modificarea in timp a unui spectru datoritd unui defect
in dezvoltare. Spectrul de frecvente avertizeaza mai repede decit monitorizarea
nivelului global al vibratiilor. Acesta din urmd se modificd abia dupd ce o
componentd in crestere devine varful cel mai nalt al spectrului. Detectarea unei
cresteri a nivelului de referintd este urmatd de o analizd pentru diagnosticarea
defectelor. Banda de frecvente in care nivelul maxim al unei componente creste da
o indicatie asupra naturii defectelor.

Analiza cu filtre trece-banda implica filtrarea semnalului de vibratii peste
si/sau sub anumite frecvente, pentru a extrage informatia prezenta intr-o banda de
frecvente prestabilitd. La aceste frecvente se anticipeaza raspunsuri caracteristice
pentru anumite defecte. Modificérile semnalului de vibratii in afara benzii
frecventelor de interes sunt neglijate.

Vibratiile produse de lagare cu rulmenti sunt grupate in trei regiuni de
frecvente (fig. 8.14):

a) regiunea legata de rotor, in domeniul de la 1/4 la de 3 ori frecventa de
rotatie a arborelui. In aceasti regiune de frecvente joase apar varfuri izolate
produse de dezechilibru, dezaliniere, indoirea arborelui, jocurile mecanice, precesia
datoritd uleiului, precesia datorita frecarii uscate, etc.

b) prima regiune a energiei impulsurilor (trecerea elementelor), in mod
normal de la 1 la de 7 ori frecventa de trecere a corpurilor de rostogolire. In
regiunea de frecvente medii se gadsesc indicatii asupra uzarii sau defectelor
incipiente ale angrenajelor, despre excentricitdti, roti dintate nealiniate sau cu
suprafete de contact rugoase, etc.

¢) regiunea frecventelor inalte (impulsurile de soc), de la 5kHz la
aproximativ 25 kHz . La frecvente foarte inalte, de ordinul megahertzilor, datele
masurate pot contine informatii asupra fisurarii incipiente in rulmenti, frecarii de
contact, cavitatiei, zgomotului supapelor, etc.
Valori orientative pentru nivelul limita de alarma sunt [8.1]:
7,7 mm/s valoare de varf pentru regiunea a,
2,51a 3,8 mm/ s valori de varf pentru regiunea b,
3 la 4g valori de varf pentru regiunea c.

8.7.2 Energia varfurilor de inalta frecventa

Energia varfurilor de inalta frecventd din semnalul de vibratii (spike
energy) este o masura a intensitatii energiei generate de impulsurile repetate care
apar datoritd defectelor superficiale sau a ungerii insuficiente a rulmentilor. Aceste
impacturi tind sd excite raspunsul la rezonantd al elementelor masinii. Un semnal
masurat In apropierea unui rulment are aspectul unor varfuri periodice cu energie
de Tnalta frecventa si poate fi masurat cu ajutorul accelerometrelor [8.29].
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In fig. 8.15 se aratd semnalul produs de un defect pe calea de rulare fixa a
unui rulment cu inelul exterior fix, inelul interior in rotatie si sarcina constanta.

Fig. 8.15 [8.30]

Pentru un defect pe calea de rulare interioara in rotatie este important s se
tind cont de distributia sarcinii in lungul circumferintei rulmentului. Aceasta
produce o modulare in amplitudine prezentata in fig. 8.16.

Fig. 8.16 [8.30]

Cénd sarcina nu are o directie fixd In spatiu §i se roteste ca o fortd
centrifugd, modulatia se produce si datoritda unui defect pe calea de rulare
exterioara fixa.

Intensitatea energiei de impact este functie de amplitudinea, frecventa si
durata impulsurilor. Acest semnal este procesat cu un detector de Spike Energy™
(IRD Mechanalysis). O schema bloc simplificata a prelucrarii semnalului energiei
varfurilor de inalta frecventa este aratata in fig. 8.17 [8.31].

Semnalul de vibratii de la un accelerometru este trecut printr-un filtru
trece-bandd de frecventa inalta. Scopul filtrarii este eliminarea componentelor de
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vibratii legate inerent de rotirea rulmentului, ca cele produse de dezechilibru si
dezaliniere, si pastrarea vibratiilor generate de impacturi. Frecventa de tdiere
inferioard, f,, se poate alege intre 100 si 5000 Hz, iar frecventa de tdiere

superioard, f,,este 65kHz.

Semnalul de vibratii filtrat trece printr-un detector al valorii varf-varf, cu o
constanta de timp de iesire aleasd corespunzdtor, care detecteaza si retine valorile
varf-varf. Apoi semnalul descreste cu viteza impusa de constanta de timp pana
apare urmatorul impuls. Instrumentul repeta acest proces.

Raspunsul in "tren de impulsuri"
la impacturile

/ produse de defecte

I ENEE .\
Accelerometru

@ o= fc fc‘
Aparat Detector de valoare Filtru
de masura varf-varf trece-banda

Fig. 8.17 [8.31]

Se obignuieste sd se masoare acceleratiile in unitati g (lg =981 m/ s? )
Acceleratia masuratd pentru a descrie energia produsd de defecte incipiente ale
rulmentilor se masoara in unitati “gSE” (unitati ale acceleratiei de spike energy).
Aceste defecte produc o purtitoare de Tnaltd frecventd si benzi laterale de
modulare. Purtitoarea este frecventa proprie a elementului excitat al lagérului.
Benzile laterale modulatoare sunt produse de variatiile sarcinii si turatiei. Valoarea
gSE este determinata de intensitatea varfurilor de 1nalta frecventa ale semnalului de
vibratii. Impulsuri cu amplitudine mare si cadentda mare de repetitie produc valori
globale gSE mari.

In afara masurarii nivelului global energiei varfurilor de inalti frecventa, se
poate obtine un spectru al acestei energii cu ajutorul transformatei Fourier rapide
(FFT) a semnalului de la detectorul de spike energy. Acesta difera de spectrul de
frecvente al acceleratieci. Componentele din spectrul gSE sunt frecvente
modulatoare corelate cu purtitoarea de inaltd frecventd, care este frecventa de
rezonantd a elementului masinii.
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Valorile spike energy pot fi afectate de accelerometre si montajul acestora.
Valorile gSE pot fi diferite daca se utilizeaza traductoare diferite, in afara cazului
cand traductoarele utilizate au exact aceleasi caracteristici de raspuns in frecventa.
Pentru a asigura coerenta valorilor gSE, este necesar sa se utilizeze totdeauna
acelasi accelerometru si aceleasi conditii de montaj. Montarea cu prezon din otel
este cea mai buna.

Valorile spike energy sunt dependente de gabaritul masinii, configuratia si
detaliile constructive ale lagarelor. Utilizatorii trebuie sa parcurgd un stagiu de
instruire, facand citiri periodice, observand tendinte, marcand rulmentii defecti si
stabilind un istoric al deteriorarii, Tnainte de a face aprecieri precise asupra starii
rulmentului. Ca un ordin de marime, intr-o aplicatie la cilindrii de uscare ai unei
magsini de fabricat hartie au fost utilizate niveluri de alarma de 0,5gSE

8.7.3 Analiza anvelopei

Analiza anvelopei este esential o0 metodd de prelucrare a semnalelor care
utilizeazd preprocesarea cu un filtru §i un redresor a semnalului de la un
accelerometru standard, pentru a revela defectul unui rument la frecventa sa
fundamentala [8.32]. Uneori procedeul este numit metoda de rezonanta de inalta
frecventa [8.33].

Detector de anvelopa

Semnalul
Semnal de |a filtrat Semnalul
accelerometru _ trece-banda redresat Btsss Semlnalgj
Filtru c anvelopa
—_—P Redresor " >

trece-banda
I| 3,5!! ()j N Netezire {'\,\7. n

Fig. 8.18 [9.11]

Metoda traditionala utilizeaza un filtru trece-banda analogic, un redresor si
un circuit de netezire (fig. 8.18). Filtrul extrage din spectrul de frecvente rezonanta
excitata de defectul rulmentului iar detectorul extrage anvelopa.

In analizoarele de semnal moderne, partea utild a spectrului de frecvente se
extrage printr-un zoom efectuat in jurul unei rezonante excitate de defectul
rulmentului. Apoi anvelopa semnalului de timp este generatd cu ajutorul
transformatei Hilbert, dupd care se calculeaza spectrul anvelopei, pentru a arita
frecventa de repetare a impulsurilor generate de defect.

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

Semnalul de timp
nefiltrat 'y

7 —_— b
\/F W\ Timpul

Spectrul de frecvents

: :
L
Semnalul de timp | kHz
filtrat | |
) | |
| |
: |
Timpul
Frecventa 10 14 kHz
Anvelopa
Spectrul
| T] | A anvelopei
) I | | |
- f
Timpul
P
N 2 kHz
T

Fig. 8.19 [8.34]

Detectia anvelopei este detaliatd in fig. 8.19. Semnalul de timp este filtrat
in jurul benzii de frecvente in care este detectatd cresterea (in domeniul
kilohertzilor). Aceasta capteazd semnalul de inaltd frecventd care contine vibratiile
excitate de impulsuri ale carcasei lagarului, din care s-au eliminat majoritatea
semnalelor “contaminante”.

Semnalul este apoi redresat si filtrat trece-jos la o frecventa egald cu
aproximativ jumatate din banda filtrului trece-banda. Semnalul rezultat aratd ca
impulsurile originale emise de rulment, dar ceea ce este mai important este faptul
ca 1n acest mod s-a reconstituit frecventa impulsurilor.
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Analizand acest semnal cu un analizor FFT se poate determina exact
frecventa impulsurilor. Deoarece cadenta impulsurilor poate fi calculata, v. relatiile
(8.15)-(8.18), se poate localiza sursa defectului. De notat ca datoritd alunecarilor
frecventa reald va fi putin mai mica decét cea calculata.

260
‘\ FTBCRI = Frecventa de trecere a bilelor pe calea de rulare intericara
2 x FTBCRI
220 it ’,/
180
4
140
4]11 3 X FTBCRI
100
I 4 x FTBCRI 5 x FTBCRI
i e
so THLL! T N
, il N in il i .
. H TV i Lt
20 —t \ B r@
] T T T T T T + 1
0 S0 100 150 200 250 300 aso 400

FRECVENTA , Hz

Fig. 8.20 [8.29]

Daca defectul este pe calea de rulare in rotatie, semnalul poate fi modulat
in amplitudine datoritd variatiei sarcinii care actioneaza asupra bilei care trece
peste defect (fig. 8.16). Efectul de modulare se manifesta prin benzi laterale in jurul
liniilor spectrale care corespund cadentei impulsurilor, distantate intre ele cu
frecventa de rotatie a arborelui (fig. 8.20).

8.7.4 Metoda impulsurilor de soc

Metoda impulsurilor de soc (Shock Pulse Method — SPM) a fost dezvoltata
de firma SKF AB, Gothenburg, la inceputul anilor 1970 [8.35], datorita
dificultatilor intdmpinate cu metodele bazate pe analiza componentelor repetitive
ale semnalelor de vibratii ale rulmentilor.

Metoda consta 1n analiza undelor de soc de inaltd frecventa (ultrasonore)
generate de impacturile metal-pe-metal dintr-un rulment care se roteste, in care se
poate gasi informatia esentiald despre deteriorarea acestuia.
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Fig. 8.21 [8.14]

Au fost stabilite relatii empirice care sd dea o masurd atat a grosimii
teoretice a filmului de lubrifiant dintre suprafetele in contact ale unui rulment cat si
a starii generale a suprafetelor elementelor acestuia.

Analizorul de impulsuri de soc detecteza impacturi de foarte scurta durata
produse de pitting si exfolieri. Spre deosebire de metodele conventionale de analiza
a vibratiilor, care monitorizeaza o banda largd de vibratii cu scopul de a detecta
frecvente discrete, metoda impulsurilor de soc masoard si evalueaza banda de
frecvente ultrasonore centraté in jurul valorii de 36 kHz.
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Undele de soc (sau de tensiune) produse de contactul metal-pe-metal sunt
degajari de energie de scurtd duratd care se propagd prin material cu viteza
sunetului. Pe masura propagarii undelor, acestea disipeaza energie in structura,
reducand astfel impulsul undelor. Metoda SPM este proiectatd sd detecteze
semnale de la impulsuri de soc slabe, utilizand un accelerometru cu frecventa
proprie de aproximativ 36 kHz, amplasat foarte aproape de lagarul mésurat. De fapt
se utilizeazd un traductor brevetat, numit Tandem-Piezo, care permite
accerelometrului sa masoare atat impulsurile de soc cat si vibratiile. Pentru a separa
impulsurile de soc de vibratii, se foloseste un filtru trece-banda centrat pe frecventa
de 36 kHz a semnalului impulsului de soc. Aceasta ajuta la izolarea impulsului de
soc de alte interferente produse de vibratiile masinii.

Ultima etapd a procesdarii semnalului este conversia dintr-o forma de unda
in impulsuri analogice. Acest proces produce un semnal care poate fi apoi prelucrat
pentru determinarea starii rulmentului.

Arara v - i MMMWMHMMW
i fil
a b c
Fig. 8.22 [8.36]
in fig. 8.21 se aratd schema bloc a unuia dintre primele aparate pentru
masurarea impulsurilor de soc [8.14]. Semnalul de la un accelerometru (fig. 8.22,
a) este trecut printr-un amplificator cu castig mare, acordat pe frecventa de

rezonantd a accelerometrului. Amplificatorul lucreaza ca un filtru trece-banda
foarte ingust. Impulsul de soc filtrat si amplificat este aratat in fig. 8.22, b.
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Fig. 8.23 [8.37]

Semnalul este redresat, mediat si trecut apoi printr-un circuit detector de
varf. Acesta masoara informatia si o afiseazd pe ecranul unui contor care
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inregistreaza numarul varfurilor care depasesc o valoare de varf prestabilitd; in alta
setare, acesta prezinta valoarea eficace a semnalului. Amplitudinile impulsurilor de
soc analogice sunt afisate in functie de timp ca in fig. 8.22, c.

Starea rulmentului este definitd de un tren de impulsuri de amplitudini
diferite (fig. 8.23). Analizorul de impulsuri de soc masoarda amplitudinea
impulsului de soc pe o scarda decibelica, in dBsv (decibel shock value). El
selecteazd o numaratoare esantion a impulsurilor de soc care apar intr-o perioada
de timp si afiseazd: LR (Low Rate of occurrence), amplitudinea pentru numarul
relativ. mic de impulsuri mai puternice si HR (High Rate of occurrence),
amplitudinea pentru numarul mare de impulsuri mai slabe. Diferenta intre LR si
HR se numeste valoarea “delta”, A.

Zgomotul rulmentului Varfurile semnalului peste zgomotul rulmentului
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Fig. 8.24 [8.38]

Amplitudinile impulsurilor individuale si raportul intre impulsurile
puternice si cele slabe, calculate pentru un esantion dat, furnizeaza datele de baza
pentru analiza starii rulmentului. Marimea acestor impulsuri depinde de starea
suprafetelor rulmentului si de viteza periferica a acestuia.

La rulmentii nedeteriorati, nivelul impulsurilor de soc variaza cu grosimea
filmului de lubrifiant dintre corpurile de rostogolire si cdile de rulare. Raportul
intre amplitudinile semnalelor puternice si cele slabe este mai putin afectat (fig.
8.24, a).
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Deteriorarea suprafetelor de lucru produce o crestere de pana la 1000 de ori
(60 dB) a intensitatii impulsului de soc, combinatd cu o modificare distincta a
raportului Intre impulsurile mai puternice si cele mai slabe (fig. 8.24, b).

CODUL A cobuLc

Stare buna Defect in crestere e
CODUL B CODUL D |
Rulare uscata - j[_- Rulment deteriorat it

Fig. 8.25 [8.37]

Impulsurile de soc sunt analizate iar rezultatele sunt afisate sub forma unor
indici de stare care cuantificd starea mecanica a suprafetei si conditiile de ungere.

Codul A este pentru un rulment in stare bund de functionare. Nu exista
deteriorari detectabile ale suprafetelor componentelor care preiau sarcini si nici
film discontinuu de lubrifiant intre suprafetele de rulare. in fig. 8.25, a se arati un
exemplu tipic de impuls de soc pentru un rulment bun: un nivel scazut al socurilor
si o valoare “delta” normala.

Codul B indica rularea uscata care produce o valoare HR mare si o valoare
“delta” mica (fig. 8.25, b). Codul C este pentru o stare mai putin buna, definita de
un nivel HR ridicat §i o valoare “delta” mare (fig. 8.25, c¢). Aceasta indica
deteriorarea incipientd a suprafetei sau impurificarea lubrifiantului cu particule
solide. Codul D este pentru un rulment deteriorat, caracterizat de un nivel HR
foarte mare si de o valoare “delta” relativ mare (fig. 8.25, d).

dB, A
25

20
151

10

Fig. 8.26 [8.37]
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Rezultatele sunt afisate pe un ecran ca in fig. 8.26. Valoarea “delta”
A=LR—- HR este reprezentata in functie de HR. Campurile marcate A, B, C, D
corespund cu indicii de stare. Punctul negru marcheaza valorile 4 si HR ale
esantionului masurat. Pentru un rulment in stare buna acesta trebuie sa fie in
campul A.

Dezvoltarea deteriorarilor suprafetelor produce o crestere semnificativa a
valorii “delta”, HR rdmane mic in timp ce LR creste. Punctul negru se deplaseaza
in sus, din A prin campul C spre campul D.

In cazul lubrifierii necorespunzitoare, indicele de stare variaza de la A la B
apoi la D pe masura ce defectul se dezvolta. Punctul negru se deplaseaza spre
dreapta.

Analiza impulsurilor de soc nu este limitatd la determinarea starii
rulmentilor. Orice element de masind cu contact continuu metal-pe-metal produce
impulsuri de soc. Cutiile de viteze, compresoarele cu surub (elicoidale) sau cu
rotoare profilate si centrifugele pot fi monitorizate utilizand metoda SPM.

8.8 Analiza cepstrum

Analiza cepstrum este o metoda de postprocesare bazatd pe transformarea
Fourier a unui spectru de frecvente logaritmic (v. definitiile in Sectiunea 9.7).
Metoda este utilizatd pentru detectarea si cuantificarea familiilor de armonici
echidistante produse de impulsurile periodice generate de defectele rulmentilor.

Spectre dB v-v Cepstre
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Fig. 8.27 [8.39]
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Figurile 8.27 ilustreazd dezvoltarea unui defect pe calea de rulare
exterioard a unui rulment. La stanga sunt prezentate spectrele iar la dreapta —
cepstrele [8.39].

Cepstrul initial are un singur varf la o venfrectd (quefrency) egala cu
perioada de rotatie. Al doilea cepstru (dupd 5 luni) indica dezvoltarea unui defect
prin aparitia unei serii de noi ramonici (rahmonics). Venfrecta primei ramonici este
de 4,1 ori mai mica decat venfrecta rotatiei arborelui (ROT). Aceasta ITnseamna ca
frecventa corespunzitoare este de 4,1 ori mai mare ca frecventa de rotatie. in acest
caz s-a identificat imediat sursa — trecerea bilelor peste un defect de pe calea de
rulare exterioara a unuia dintre rulmentii din cutia de viteze (care avea 10 bile si
raportul Intre diametrul bilelor si diametrul mediu al coliviei egal cu 0,18).

Analiza cepstrum poate fi utilizatd la diagnosticarea defectelor rulmentilor
doar atunci cand defectul produce armonici discrete in spectru. Acesta este de
obicei cazul masinilor cu turatii mari, la care rezonantele excitate de defect
reprezintd un ordin armonic relativ mic al frecventelor de trecere a bilelor, dar nu
este cazul maginilor cu turatii joase, la care acest ordin poate fi de sute sau mii, §i
aceste armonici inalte sunt adesea suprapuse. Trebuie aratat cd analiza anvelopei
(v. Sectiunea 8.7.3), prin care se face analiza in frecventa a anvelopei obtinute prin
demodularea in amplitudine a semnalului filtrat trece-banda, poate fi utilizatd in
ambele cazuri.
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9.
TRANSMISII CU ROTI DINTATE

Acest capitol este dedicat metodelor de vibrodiagnoza a transmisiilor cu
roti dintate. Se prezinta defectele rotilor dintate si indicatorii de stare utilizati la
detectarea acestora. Diferentele intre diferitele abordari constau in alegerea
frecventelor caracteristice care sunt incluse, excluse sau utilizate ca referinta.

9.1 Tipuri de angrenaje

In fig. 9.1 se arata patru tipuri de bazi de angrenaje. Rofile cilindrice sunt
utilizate pentru transmiterea miscarii de rotatie Intre arbori paraleli. Deobicei au
dinti drepti, paraleli cu axa de rotatie (fig. 9.1, a).

Fig. 9.1 [9.1]

Pentru transmiterea miscarii Intre arbori paraleli se mai utilizeaza rofi
cilindrice cu dantura inclinata (fig. 9.1, b). Linia de contact a dintilor inclinati este
diagonald pe fata dintelui, deci intrarea dintilor in agrenare se face treptat si exista
un transfer progresiv al sarcinii. Rotile cu danturd inclinatd solicitd arborele la
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sarcini radiale si axiale. Pentru momente transmise mari, la turatii inalte, se
utilizeaza angrenaje cilindrice cu danturd in V, care nu introduc sarcini axiale.

Transmiterea puterii intre arbori cu axe concurente se face cu ajutorul
angrenajelor conice cu dinti drepti (fig. 9.1, c). Rotile conice cu dinti curbi (fig.
9.1, d) sunt varianta conica a rotilor cu dinti Inclinati. Dintii acestora sunt curbi si
oblici.

Fig. 9.2 [9.2]

Angrenajele hipoide (fig. 9.2, a) sunt ca cele conice cu dinti curbi, dar
suprafetele cercurilor de diviziune sunt hiperboloizi in loc de conuri, iar axele lor
nu se intersecteaza. Acestea functioneaza mai uniform si linistit, fiind mai robuste
pentru un raport de transmitere dat. Angrenajele elicoidale (fig. 9.2, b), numite si
hiperboloidale sau spirale, au roti obisnuite cu dinti inclinati Tnsd cu arbori
neparaleli.

Angrenajele melcate (fig. 9.2, ¢) constau dintr-un melc, care seamana cu
un surub, si o roatd melcatd, care este o roata cilindricd cu dinti Inclinati, arborii

respectivi fiind decalati 90°. Acestea sunt linistite si fara vibratii, cu tensiuni de
contact hertzian mai mici decat angrenajele elicoidale.

9.2 Angrenarea rotilor dintate

Pentru angrenaje cilindrice cu dinti drepti nedeplasate, terminologia este
datd in fig. 9.3. Textul este tradus din [9.3]. Calculul rotilor dintate se bazeaza pe
cercul de divizare teoretic. Cercurile de divizare de lucru ale unei perechi de roti
dintate in angrenare sunt tangente. Cercul jocului la piciorul dintelui este tangent la
cercul de cap al rotii in contact.

Alti termeni sunt definiti in fig. 9.4. Aici pinionul se roteste in sens orar si
conduce o roata dintatd care se roteste in sens antiorar. Linia centrelor OP uneste
centrele de rotatie ale rotilor dintate in angrenare. Cercurile de divizare sunt
tangente in P, polul angrenarii.
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Vectorul fortei rezultante Intre doi dinti Tn contact actioneaza in lungul
liniei de angrenare (pressure line), numita si linia de actiune sau linia generatoare.
Dreapta de angrenare este tangenta in punctele ¢ si d la cercurile de baza.

fata pasul pe

indltimea
capului

cercul de
divizare

- indltimea

adancimea

\ cercul

jocul la de subtaiere i i

i ul jocului

dintelui cercul de
picior

Fig. 9.3[9.3]

Unghiul intre dreapta de angrenare §i tangenta comund la cercurile de

divizare este unghiul de angrenare (pressure angle), avand valori de 20° sau 25°.
Diametrele de lucru ale cercurilor de divizare depind de distanta intre centre
utilizatd la montajul rotilor, Insd diametrele cercurilor de baza sunt constante si
depind doar de modul in care au fost generate flancurile dintilor, deoarece ele
formeaza baza punctului de plecare pe profilul evolventic.

—rotafic_~
punct de cercul de bazi
polul punctul de tangenti Y= < cercul de picior
angrendrii contact final N
cercul de divizare

- cercul de cap

linia de contact initial

angrenarc

| _— linia
centrelor

a_ti6\‘

cercul de cap
cercul de divizare

/ tangen{i

Q cercul de baza
cercul de picior

Fig. 9.4 [9.3]
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Punctul a este punctul de contact initial, in care flancul dintelui conducator
al pinionului atinge varful dintelui condus. Acest punct se afla la intersectia
cercului de cap al rotii dintate cu linia de angrenare. Daca punctul a ar fi de cealalta
parte a punctului ¢ pe cercul de baza al pinionului, flancul pinionului ar fi subtiiat
in timpul generarii profilului.

Punctul b este punctul de contact final, in care varful dintelui conducator
paraseste flancul dintelui condus. El se afla la intersectia cercului de cap al
pinionului cu linia de angrenare. Daca dintele rotii nu este subtdiat, punctul b
trebuie sé fie Intre polul angrenarii P si punctul de tangentd d de pe cercul de baza
al rotii dintate.

Linia aP reprezinta faza de intrare in angrenare a contactului dintelui, iar
linia Pb corespunde fazei de iesire din angrenare. Contactul dintilor in cadrul
segmentului de angrenare ab este prin alunecare si rostogolire, cu exceptia
punctului P in care contactul este de rostogolire pura.

In timp ce dintele parcurge ciclul de angrenare, alunecarea produce forte de
frecare de marime si directie variabile. In timpul intrarii in angrenare, flancul
dintelui pinionului aluneca in jos pe fata dintelui rotii dintate, producand o forta de
frecare orientatd in sus in fig. 9.4. In timpul iesirii din agrenare, fata dintelui
pinionului alunecd in sus pe flancul dintelui rotii dintate, iar forta de frecare
aplicata de pinion asupra rotii dintate este orientatd in sens contrar (in jos in fig.
9.4). Fortele de frecare produc un tip caracteristic de uzura a rotilor dintate.

arcul de intrare arcul de iesire

2 : (¥}
in angrenare din angrenare o0dS

cere

de cap T~

rotatie

Fig. 9.5 [9.4]

Zona de actiune a unei perechi de dinti in contact este aratata in fig. 9.5.
Arcul de angrenare AB este suma arcului de intrare in angrenare AP si a arcului
de iesire din angrenare PB.

In cazul improbabil cand arcul de angrenare este egal cu pasul pe cercul de
divizare (circular pitch), cand o pereche de dinti incepe contactul in a, perechea
precedentd va parasi contactul in b. Astfel, in acest caz special, existd o singurd
pereche de dinti in contact.
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Daca arcul de angrenare este mai mare decat pasul pe cercul de divizare
(raportul acestora se numeste grad de acoperire), Insd mai mic decat dublul
acestuia, atunci cand o pereche de dinti intrd in contact in a, o altd pereche de dinti
va fi inca 1n contact undeva in lungul liniei de angrenare ab. Astfel, pentru o scurta
perioada de timp, vor fi doud perechi de dinti in angrenare, una 1n vecinatatea lui 4
si cealaltd langa B. Pe masura ce angrenarea progreseaza, perechea de langa B va
iesi din contact, ldsdnd doar o singurd pereche de dinti in contact, padna cand
secventa se repetd. Angrenajele nu se proiecteaza cu un grad de acoperire sub 1,2
deoarece impreciziile la montaj pot reduce gradul de acoperire, marind posibilitatea
impactului intre dinti la intrarea in angrenare si cresterea nivelului zgomotului
astfel generat. Un grad de acoperire de 1,2 inseamna 80% din timp - o singura
pereche in contact si 20% din timp - doud perechi in contact.
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- A " B b .
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Fig. 9.6 [9.5]

Gradul de acoperire este egal cu raportul intre lungimea segmentului de
angrenare ab si pasul masurat pe cercul de bazd. Acesta din urma este egal cu
distanta, masurata pe linia de angrenare, intre doud flancuri omoloage a doi dinti
consecutivi. In fig. 9.6, a dintii in angrenare ai unui angrenaj cilindric sunt in
contact in polul angrendrii. Numarul perechilor de dinti in contact este ardtat in fig.
9.6, b. Trecerea de la contactul simplu la contactul dublu produce variatia rigiditatii
de angrenare.



44 DINAMICA MASINILOR

Profilele evolventice ale dintilor sunt proiectate pentru a produce un raport
constant al vitezelor unghiulare in timpul angrenarii. Ideal, cAnd doua roti dintate
sunt in angrenare, cercurile de divizare se rostogolesc unul peste celalalt fara
alunecare. Notand razele cercurilor de divizare 7; si r,, si vitezele unghiulare @,

si w, , viteza periferica tangentd la cercurile de divizare este

vz‘rla)l‘zrza)z. 9.1

Astfel, raportul de transmitere este

w r
i=|—|=—1. (9.2)
W r

Roata
condusid

Cercul de

rostogolire
angrendrii
Linia de Roata /
angrenare conducatoare Cercul de
rostogolire

Rotatia Cercul de bazd

Fig. 9.7 [9.4]

Pentru a transmite miscarea de rotatie uniformd in timpul angrenarii, o
pereche de roti dintate trebuie sa indeplineasca urmatoarele conditii (fig. 9.7):
a) polul angrenarii P trebuie sd rdmana fix pe linia centrelor O,0; ;

b) pentru fiecare punct instantaneu de contact e linia de angrenare trebuie
sd treacd prin acelasi punct P ;

¢) linia de angrenare trebuie sa fie totdeauna tangenta la cercurile de baza
si perpendiculara pe profilele evolventice in punctul de contact e.

Abaterile de la conditiile de mai sus produc erori de transmitere, care dau
nastere la vibratii [9.6].

Modificand distanta intre centre, cerintele de mai sus sunt satisfacute,
deoarece aceasta nu afecteaza cercurile de baza utilizate la generarea profilelor
dintilor. Cresterea distantei Intre centre mareste unghiul de angrenare si micsoreaza
lungimea segmentului de angrenare, insd dintii raman conjugati iar raportul
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vitezelor unghiulare este nemodificat. Aceastd crestere creaza doud noi cercuri de
divizare de lucru (cercurile de rostogolire), cu diametre de divizare diferite
(deobicei mai mari), dar care raman tangente in polul angrenarii.

Portiunile profilelor dintilor care nu sunt conjugate pot produce
interferenta. Aceasta este eliminata prin subtdiere (care slabeste dintele), utilizand
un unghi de angrenare mai mare sau marind numarul dintilor, deci marind viteza
liniara tangenta la cercurile de divizare si ficand angrenajul mai zgomotos, ceea ce
este o solutie neacceptabila.

9.3 Vibratiile angrenajelor

Rotile dintate rigide si fara erori geometrice nu produc vibratii. Abaterile
de la profilul ideal al dintelui §i de la geometria rotii produc vibratii a caror
masurare i analiza poate ajuta la diagnosticarea defectelor. Principalele surse ale
acestor deviatii sunt deformatia elastica a dintilor sub sarcind, distorsionarea rotii la
tratamentul termic sau la asamblarea cutiei de viteze, si erorile geometrice ale
profilului, rezultat al prelucrarii rotii dintate si al uzurii.

9.3.1 Angrenarea dintilor

Presupunand ca dintii au forma perfecta, sunt echidistanti, perfect netezi si
absolut rigizi, frecventa de angrenare, f,,, este egala cu numarul dintilor rotii, N,

inmultit cu frecventa de rotatie a arborelui pe care este montatd roata, f;:

Jm=N-f. 9.3)

Pentru o pereche de roti cilindrice cu dinti drepti, daca f;; si f;, sunt
frecventele de rotatie ale celor doi arbori, iar N; si N, sunt numerele dintilor,

frecventa de angrenare fundamentala este aceeasi pentru ambele roti in angrenare

Jm =N fa =Ny fsr. (CED)

In fig. 9.8 se arati un angrenaj epiciclic. Acesta este format din trei pinioane satelit
(planetare) care sunt in angrenare cu roata dintatd centrald (solard) si cu coroana
inelara dintata la interior, $i un portsatelit in care sunt montate pinioanele planetare.
In majoritatea mecanismelor planetare unul dintre elemente este fixat de carcasa si
are o viteza unghiulara nula.

La un angrenaj planetar cu roti dintate cilindrice se utilizeaza urmatoarele
relatii:
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frecventa de angrenare

fmsz(fc_fc):Nr(fc_fr )’ (95)
frecventa portsatelitului
:NSfS+NFfI‘ (96)
©  Ny+N, '

unde f,. si N, sunt frecventa de rotatie i numarul dintilor coroanei dintate, iar f

si N, sunt frecventa de rotatie si numadrul dintilor rotii dintate centrale.

Portsatelit Roata dintata
centrald
(solara)

Roti dintate
satelit
(planetare)

Coroana dintata

Fig. 9.8 [9.2]

Erori de profil identice pe fiecare dinte sau deformatii similare la fiecare
contact intre dinti produc vibratii cu componente la frecventa de angrenare si
armonicile acesteia (Randall, 1982).

9.3.2 Efectul deformarii elastice a dintilor

Se considera o pereche de roti dintate ai caror dinti nu sunt rigizi, dar sunt
echidistanti, cu forma perfecta si viteze unghiulare constante. Deoarece rigiditatea
de contact variaza periodic cu numarul de dinti In contact si cu pozitia contactului
pe suprafata dintelui, asa cum se arata in partea de jos a fig. 9.6, se produc vibratii
cu frecventa de angrenare si armonicile acesteia. In fig. 9.9 se arati forma de unda
tipica a vibratiilor produse de deformarea dintilor sub sarcina.

In fig. 9.6, segmentul ab de pe linia de angrenare defineste segmentul de
contact al unei perechi de roti dintate. In punctul a, unde flancul dintelui
conducdtor A atinge varful dintelui condus D, existd doud perechi de dinti in
angrenare, fiecare preludnd o parte a fortei transmise. Dintele B va fi apoi descéarcat
de o parte din sarcind si va tinde sd se deformeze spre pozitia neincarcata,
transmitand o acceleratie spre inainte dintelui E al rotii conduse. La sfarsitul
angrenarii dintilor B si E, doar dintii A si D sunt disponibili sd transmita
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incarcarea, ca urmare dintele A se deformeaza spre inapoi in continuare si dintele
D ramane momentan in urma. Punctul de contact final b este la intersectia cercului
de cap al rotii conducatoare cu linia de angrenare.

Deformatia
sub sarcina

Yo

Profil .
evolventic 4

b L ideal

Perioada

AWANAT.
VY

Forma de unda a semnalului de angrenare

Fig. 9.9[9.7]

Deformatiile elastice ale dintilor depind mult de incarcare. Pentru
supravegherea starii masinii, masurarile trebuie efectuate la aceeasi Incarcare, iar
aceasta trebuie sa fie suficient de mare pentru a asigura contactul permanent al
dintilor si a impiedica deplasarea acestora inapoi in jocul dintre dinti.

9.3.3 Efectul uzarii dintilor

In timpul miscarii rotilor dintate angrenate, uzarea datoritd alunecarii
relative tinde sd produca tipul de deviatie a profilului ilustrat in mod exagerat in
fig. 9.10 (Randall, 1982).

Profil
uzat
tipic

angrenarii

Profilul
evolventic
ideal

Fig. 9.10 [9.7]

Céand punctul de contact al dintilor in angrenare ajunge in polul
angrenarii, sensul alunecarii se inverseazd, producand un soc — uneori numit
impulsul pe cercul de rostogolire — care este perpendicular pe axele de rotatie ale
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celor doud roti dintate. Cei doi arbori sunt supusi la tensiuni alternante de
incovoiere, cu o frecventd egala cu cea de rotatie iInmultitd cu numaérul dintilor.

Cand o noud pereche de dinti participa la transmiterea sarcinii, roata
condusd compenseaza intirzierea printr-o noud accelerare spre inainte. Ea este
supusa la un soc de intrare in angrenare, impulsul actionand in directie tangentiala,
la o frecventa egald cu frecventa de rotatie inmultitd cu numarul dintilor. Aceste
impulsuri produc fluctuatii ale cuplului transmis, fatd de o valoare medie, insotite
de variatii ale vitezei unghiulare, producand o modulatie in frecventa a vibratiei, cu
frecventa de angrenare.

Impulsurile radiale de pe cercurile de rostogolire si socurile tangentiale
de angrenare sunt transmise prin arbore si lagare, producind vibratiile carcasei.
Acestea pot fi masurate cu accelerometre montate pe carcasa.

9.3.4 Frecvente “fantoma”

Asa-numitele componente de frecventd fanfomd, din semnalul vibratiilor
rotilor dintate, se datoresc defectelor periodice produse in roatd in procesul de
fabricatie. Ele sunt un multiplu (intreg) al numarului dintilor discului de divizare al
masinii de prelucrat roti dintate, deci un numar diferit de cel al rotii prelucrate.
Fiind rezultatul unei erori geometrice fixe, ele nu depind prea mult de sarcind si
descresc ca urmare a uzarii rotii. Mai pot apare excitatii ereditare la frecvente
determinate de caracteristicile masinii pe care s-au fabricat elemente ale masinii cu
care s-au prelucrat rotile dintate.

9.3.5 Efecte de modulare

La trecerea dintilor prin angrenare, defectele altereazd marimea si faza
rigiditatii de angrenare, producand modificari ale amplitudinii si fazei vibratiilor la
frecventa de angrenare si frecventele armonicilor acesteia. In plus, aceste
modificari produc efecte de modulatie In amplitudine si faza, care creaza benzi
laterale in jurul frecventei de angrenare si a armonicilor acesteia. Distanta intre
benzile laterale este egala cu frecventa de rotatie a rotii dintate (fig. 9.11).

Defectele care apar intr-un angrenaj produc momente de rasucire variabile
in timp. Acestea induc un efect multiplicativ si evident efecte de modulare.
Defectele distribuite, care afecteaza toti dintii (profil imperfect al dintilor, uzura,
etc.) produc modulatia la frecventa de angrenare f, . Defectele localizate
(exfolieri, fisuri si ruperi) genereaza impulsuri repetate la frecventele de rotatie ale
arborilor f;; si f,,. Aceasta produce efecte de modulare in amplitudine si in faza

la aceste frecvente. Datorita imperfectiunilor profilului si a calitatii suprafetei
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dintilor, spectrul vibratiilor unei roti dintate constd din numeroase armonici, cu
frecventele

flep.q)=kfptpfutqfn, k=12., pqg=012.. 9.7
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Fig. 9.11

Existenta modulatiilor complexe in amplitudine si fazd poate fi
interpretatd ca un fenomen ciclostationar neliniar.

Modulatia in amplitudine

Cand excitatia datoritd angrendrii dintilor apare simultan cu excitatia la o
frecventd egala cu sau de doua ori frecventa de rotatie a rotii dintate, se produc
efecte (multiplicative) de modulatie in amplitudine (fig. 9.12).

1 Rotatie

Perioada de angrenare

Fig. 9.12

Excitatii tipice la frecventa de rotatie sunt produse de: a) efectul
cumulativ al erorii de divizare; b) o eroare izolata a formei dintelui; ¢) particule
cazute Intre dinti; d) montarea excentrica a rotilor dintate; e) variatia incarcarii, §i f)
dezechilibrul masic. Excitatii tipice la dublul frecventei rotatiei sunt produse de
dezaxarea arborilor si deformarea rotilor (ovalitatea).
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Modulatia in amplitudine a unui semnal cu frecventa purtatoare de catre
un semnal cu frecventd mai joasd produce in spectrul de frecvente o pereche de
benzi laterale , dispuse de o parte si de alta a frecventei purtdtoare, la distante egale
cu frecventa modulatoare.

Domeniul timpului Domeniul frecventelor

Real
1 A2
t I |
A
3

AmlAe 1

Ac

ue {1

Aml2A,

¥
Up (0 ' f T S
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Upy (0
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Ug ) * Uy, 1P

ue {th.upy (0

Fig. 9.13[9.7]

In fig. 9.13 se arati cazul simplu al modularii unui semnal cosinusoidal,
u, (t), de catre un semnal cosinusoidal de joasd frecventa (plus componenta
continud), u,, (t) Spectrele Fourier corespunzatoare U, ( f ) st U, ( f ) se obtin prin

transformarea Fourier directd. Spectrul rezultant final constd dintr-o linie la
frecventa purtatoare, plus doud linii laterale la distante egale cu frecventa
modulatoare. Prin transformarea produsului functiilor cosinus in suma, rezulta

COS@,t COS@,,t =% [cos (a)c + a)m) t+cos (a)c —a)m)t ], 9.8)
unde

it —iw,t
cosw,t = (e“”‘ +e ¥ ),

1
2
si

o, =2nf,., w, =2rf,.

Considerand doar efectele de modulatie in amplitudine, in fig. 9.14 se
aratd efectul distributiei defectelor asupra benzilor laterale. Un defect localizat, de
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exemplu pe un singur dinte, tinde sd producd o modulatie printr-un impuls scurt, de
duratd egala cu perioada de contact a dintilor in angrenare, repetat o daté pe turatie.
In fig. 9.14, a se arati cum aceastd modulatie produce un spectru cu un numar mare
de linii laterale, cu amplitudini aproape constante.

Semnale in timp Spectre de amplitudini

Defect local

Uy ) "Uy ()

uy () .up (1)

Defect distribuit

uy (t) .ug (t) Uy (f) * Uz (f)

Fig. 9.149.7]

Efectul unui defect mai distribuit este aratat in fig. 9.14, b. Se observa ca
pe masura ce anvelopa defectului in domeniul timp devine mai lata, anvelopa
corespunzatoare in domeniul frecventelor devine mai ingusta si mai inaltd. Spectrul
semnalului modulat este format din componente laterale grupate in jurul
armonicilor frecventei de angrenare.

Modulatia in frecventa

Cand turatia rotilor dintate nu este constantd si dintii nu sunt perfect
echidistanti, apare o modulatie in frecventa a semnalului cu frecventa de angrenare.
De fapt, aceleasi variatii ale presiunii de contact a dintilor, care produc modulatia
in amplitudine, aplicd asupra rotilor un cuplu variabil, care produce variatii ale
vitezei unghiulare la aceeasi frecventa.

Modulatia in frecventd, chiar cu o singura frecventa f;, produce o intreaga

familie de linii laterale distantate intre ele cu frecventa modulatoare, adica aceleasi
frecvente ca cele produse de modulatia in amplitudine de citre un semnal periodic
distorsionat (fig. 9.15). Deoarece, la roti dintate, cele doud efecte sunt practic
neseparabile, spectrul rezultant este o combinatie de benzi laterale produse atat de
modulatia in amplitudine cat si de cea in frecventa.
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Fig. 9.15

Amplitudinea instantanee a unui semnal modulat in frecventd poate fi
scrisa sub forma [9.7]

a=Acos (a)ot+ﬁsina)1t), 9.9

unde ,BzAa)/a)l este indicele de modulatie in frecventd. Acesta reprezinta

deviatia maxima a fazei semnalului modulat fata de faza purtatoarei nemodulate.

Prin descompunerea in componente cosinusoidale, urmata de
descompunerea fiecdrui cosinus in componente cu pulsatii pozitive si negative,
rezulta (dand detalii numai asupra componentelor cu pulsatii pozitive)

A it i(w,+w,)t  —i(w,—o,)t
J— C 0 +C 0 1 _ 0 1 +
a=21Co(B)e™ +Ci(B)le e ] .10

+Cy(B) [el(w°+2w‘)[ - e_l(w“_zml)t] +...} + termeni cu pulsatii negative...

Amplitudinea relativd a componentei cu pulsatia purtatoarei este datd de
Co (ﬁ ) iar cea a componentelor laterale de ordinul » este datd de C, (ﬂ)

Presupunand ca intr-un angrenaj frecventa purtatoare f, este frecventa de

angrenare si frecventa modulatoare f; este frecventa de rotatie a rotii dintate,
rezultd

_Af _Af Sy 9.11
d fi fo i o G0

unde ¢ este fluctuatia relativa a vitezei unghiulare a rotii dintate si N este numarul
dintilor rotii dintate.



9. TRANSMISII CU ROTI DINTATE 53

= 10 _ of _
I‘ ||B_“—2
] L]

“28F -AF fy A 24F -2AF  -Af fy  Af 24f
fe—2Af —pe— 24— fe—2AF —— 2 AF—o
le— 4f, —sbe—af,—»|

Af Af
B:f—:S |3
1

-2Af -Af f, Af  2Af -BAf -4Af  f, 4Af BAf
fe— 2Af —wfe— 24F— fo— A, b 4f, —»]

Fig. 9.16 [9.7]

Se poate arata cd pentru S <<1 este necesara doar o pereche de benzi
laterale, in timp ce pentru f <1 majoritatea informatiei este continuta in primele
doua perechi de benzi laterale (fig. 9.16).

Modulatia in frecventa tinde sa modifice amplitudinea relativa a benzilor
laterale produse de modulatia in amplitudine. In plus, aceasta creste putin numarul
benzilor laterale si face dispunerea acestora nesimetrica, datoritd defazajelor
diferite ale benzilor laterale.

9.3.6 Rezonante

Frecventa de excitatie datoritd angrenarii dintilor este o sursd potentiala de
vibratii la rezonanta, daca ea coincide cu frecventa proprie a unei parti a structurii,
cum ar fi peretii cutiilor de viteze, discurile rotilor dintate mari si paletele unei
turbine [9.8].

Rotile dintate sunt componente ale unor sisteme vibratoare torsionale (si
axiale). Amplasarea si caracteristicile acestora au o influentd importantd asupra
raspunsului dinamic, in special in vecinatatea rezonantelor.

Daca momentul vibrator aplicat rotilor dintate este mai mare decat cuplul
mediu transmis, apare o separare a dintilor datorita iesirii din angrenare $i revenirii,
iar aceasta poate produce sarcini de impact relativ mari asupra dintilor rotilor la
reangajare.
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La transmisiile principale, daca angrenajul este intr-un nod al unui mod de
vibratie i existd erori ale rotilor dintate care tind sa excite o migcare vibratorie in
acel punct, se produc sarcini dinamice foarte mari. Plasind angrenajul departe de
punctul nodal, cuplul vibrator aplicat rotilor dintate va fi redus considerabil. La
transmisiile auxiliare este preferabil sd se extragd putere in dreptul unui nod al
vibratiilor torsionale libere, deoarece la nod amplitudinea vibratiilor este mica si
deci mai putin susceptibild sa producd zgomot si uzurd, sau sd interfereze cu
functionarea unui sistem auxiliar cu incarcare mai mica.

La angrenaje cu iIncidrcdri mari se recomandd ascutirea (tesirea) sau
subtaierea dintilor pentru a diminua efectul deformatiei dintilor sub sarcina.

La angrenajele cilindrice cu dinti inclinati, erorile dintilor pot excita
vibratii torsionale si axiale, sau o combinatie a acestora. La angrenaje in V, tipul
vibratiilor excitate depinde de defazarea relativd a erorilor pe coroanele cu dinti
inclinati in directii diferite. Daca erorile sunt in faza, tendinta este si se excite

vibratiile torsionale. Daca erorile sunt defazate la 180°, tendinta este de a excita
vibratiile axiale.

In cazul rezonantelor greu de eliminat, poate fi necesara modificarea
numarului dintilor tuturor rotilor dintate a caror angrenare contribuie la generarea
frecventelor excitatoare, sau modificarea elementelor structurale cu frecvente
proprii egale cu cele excitatoare.

9.4 Erorile rotilor dintate

Migcarea relativd a dintilor In angrenare poate avea abateri de la cea
ideald, datorita variatiilor practice accentuate de forma profilului. Principalele erori
ale rotilor dintate sunt enumerate mai jos.

Erorile de divizare. Intre flancurile omoloage a doi dinti consecutivi apar
variatii de distantare. Erorile de divizare produc acceleratii unghiulare in miscarea
transmisd, cu momente si forte rezultante, care au o contributie considerabild la
zgomotul angrenajului.

Excentricitdtile. Acestea sunt deplasari transversale fatd de cercurile de
rostogolire teoretice, datorite montarii incorecte a rotii dintate pe arbore sau
produse la prelucrarea rotii dintate (erori “fantoma” si erori “ereditare”). Ele
genereaza vibratii si zgomot la frecventa de rotatie. Modulatia in amplitudine a
contactului dintilor §i armonicilor acestuia produce frecvente laterale care se extind
pe un domeniu larg de frecvente.

Erorile de profil. Astfel de erori sunt deviatii in plan transversal ale
profilului real fatd de profilul teoretic corect al evolventei. Ele reprezintd
principalul factor care contribuie la zgomotul si vibratiile rotilor dintate.
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Efecte similare se produc datorita variatiei rigiditatii de angrenare,
influentate in plus de jocul din lagare, de deformatiile arborelui si carcasei, si de
erorile de fabricatie.

Dintii cu erori de divizare sau de profil sunt susceptibili la separare,
sarcini mari de impact si rupere. Acestea apar in special la rotile cu incarcare mica,
la care tensiunile la baza dintilor si vibratiile pot fi excesive la turatiile critice.

9.5 Defectele rotilor dintate

Defectele rotilor dintate pot fi clasificate in functie de efectele uzarii,
oboselii si ruperii danturii. Terminologia defectelor angrenajelor cu roti dintate
(Collacott, 1975) este prezentatd in continuare [9.5].

9.5.1 Efectele uzarii

Brazdarea (scoring, scuffing) sau uzarea adeziva se manifesta prin linii de
uzurd radiale suprapuse peste un strat rugos subtire, din material topit. In unele
lucrari este numitad gripare (incipientd) sau uzare adeziva.

Griparea rotilor dintate este caracterizatd prin transfer de material intre
flancurile conjugate ale dintilor. Ea apare in cazul lubrifierii incorecte sau
insuficiente, care permite contactul metal-pe-metal al dintilor. In lipsa lubrifierii,
contactul metalic direct Indeparteaza stratul protector de oxizi de pe metalul rotii
dintate, iar cresterea locald a temperaturii datoritd frecarii produce microsuduri
locale. La iesirea dintilor din contact, microsudurile se rup si particulele de metal
sunt transferate intre dinti.

Indrumarul ASM Handbook Vol.18 defineste scoring ca brizdarea
flancurilor dintilor in directia alunecarilor relative. Uzarea adeziva progreseaza
continuu de la varful pinionului spre baza dintelui §i, corespunzitor, pe profilele
rotilor conduse.

Diminuarea uzérii adezive se face prin tratamente cu fosfati sau acoperirea
cu cupru a suprafetelor dintilor. Lubrifiantii aditivati EP (extreme-pressure) reduc
griparea fard o modificare a gradului de vascozitate al uleiului. Griparea incipienta
poate fi numita brazdare sau zgdriere. Ea apare cel mai probabil la angrenaje noi,
in perioada de rodare, cand dintii rotii dintate nu au o duratd de functionare in
exploatare suficientd pentru reducerea rugozitatii suprafetei dintilor.

O forma asemanatoare de uzare, numitd galling, apare la angrenaje cu
turatii mici §i opriri/porniri repetate §i se manifestd prin microsuduri de contact,
urmate de transfer de material intre rotile dintate in contact.
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Glazurarea (frosting) se Intalneste la angrenaje cu dinti cementati, la care
in stratul superficial apar adancituri rotunde sau eliptice care, la mariri puternice,
aratd ca microbrazdari.

Uzarea abraziva duce la modificarea formei evolventice a profilului
dintilor prin indepértarea unor particule fine de pe suprafetele flancurilor in
contact. Ea produce o functionare zgomotoasd, miscari neuniforme si
suprasolicitari prin soc, care in final pot duce la ruperea dintilor.

Uzarea coroziva apare in functionarea de lungd durata, in prezenta unor
lubrifianti care contin clor sau sodiu. Ea nu trebuie confundatd cu corodarea de
oxidare, care poate apare datoritd conservarii necorespunzatoare in perioade cand
angrenajul este oprit. Este greu de identificat cand coroziunea este punctiforma.

Uzarea datorita interferentei este efectul contactului intre varful unui dinte
si baza piciorului dintelui conjugat. Cand apare contactul initial, baza dintelui
pinionului intrd in contact cu varful dintelui rotii conduse. In punctul cu viteza
maxima de alunecare relativa apare o deformatie, astfel ca varful poate “sdpa” si
produce uzura radacinii dintelui pinionului. Invers, la revenire, varful dintelui
pinionului se deformeaza in timp ce iese din angrenarea cu dintele rotii, producand
uzura radacinii dintelui rotii. Pentru a evita aceasta, varfurile dintilor pinionului si
rotii trebuie tesite.

Supraincalzirea (burning) indicd revenirea sau inmuierea superficiala a
dintelui, cel mai probabil Insotitd de o pierdere totald a lubrifiantului. Este o stare
avansatad de “decolorare”.

Decolorarea (discoloration) este un termen utilizat pentru a localiza
existenta colorarii de revenire a suprafetei profilului activ al unui dinte. Ea indica o
usoard lipsa de lubrifiant sau functionarea la sarcini prea mari.

Uzarea prin dezaxare apare datoritd functionarii cu axe nealiniate.

9.5.2 Efectele oboselii (de contact superficial)

Oboseala de contact (pitting) se produce in rotile dintate datorita
tensiunilor de contact mari. Ea apare pe flancurile active ale dintilor cand se
desprind particule mici de material formand ciupituri (gropite). Datoritd efectului
combinat al presiunii ciclice care actioneazd pe flancul dintelui si al frecarii de
alunecare intre flancuri, in stratul superficial al dintelui sau imediat sub acesta,
unde tensiunile tangentiale sunt maxime, apar microfisuri produse de contactul
hertzian. Fortele de frecare antreneaza materialul de la suprafata flancului activ,
desprinzand particule. In plus, uleiul din fisurile superficiale actioneazi ca o pani
si produce ruperi de material care lasd in urma gropite (fig. 9.17).

Pittingul mai poate fi produs de fragilizarea cu hidrogen a metalului
datoritd contamindrii cu apa a lubrifiantului. Ciupiturile apar cu precadere la
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piciorul dintilor, fiind mai pronuntate la nivelul cilindrului de rostogolire. Aparitia
pittingului este proportionald cu rezistenta la rupere a otelului si creste cu
vascozitatea uleiului, fiind influentata negativ de rugozitatea suprafetei.

Micropittingul apare la roti cementate sau cilite superficial si este
caracterizat prin gropite foarte mici, cu adancimi de aproximativ 10 pm.

Exfolierea (spalling) este o oboseala de contact initiatd la suprafata
dintilor, care are originea in fisurile superficiale de intindere care conduc la
eroziunea progresiva si exfolierea unor bucéti de marime crescanda a materialului
dintelui, pe masura ce fisura se largeste pe directia de alunecare. Cand exfolierea
ajunge la marginea capului dintelui, fisurile se dezvoltd pe toatd adancimea
stratului cementat al dintilor.

Fig. 9.17 [9.9]

Pittingul inhibat (arrested pitting) descrie gropite superficiale foarte mici,
care nu se propagd in zone mai mari de rupere. El a fost observat la angrenaje
conice cu dinti curbi §i este asociat frecvent cu ondularea numitd “barber pole”.
Adesea acest pitting este considerat corectiv, deoarece el se dezvoltd repede si
determina reducerea tensiunilor locale de compresiune datorite suprasolicitarii.

Pittingul pe cilindrul de rostogolire (pitch line pitting) apartine familiei
oboselii prin contact de rostogolire si are originea sub suprafata dintelui. in general
acesta nu este legat de o lubrifiere insuficienta si apare la un numar relativ mare de
cicluri de incarcare. In rotile dintate cementate si proiectate corect este rar intalnit
sub 100000 cicluri de functionare.

Pittingul de cap $i pitingul de picior sunt termeni care sugereazia mai
degraba originea unuia din tipurile precedente de oboseala de contact sau exfoliere.

Sfaramarea stratului de cementare Tnseamnd ruperea prin forfecare a
interfetei metal de baza — strat de cementare. Ea indicd o adancime de cementare
insuficientd pentru marimea sarcinii. Pe flancul dintelui se observa fisuri multiple,
atat transversale cat si longitudinale.
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Tensiunile tangentiale hertziene cresc de la zero — la suprafata dintelui, la
valoarea maximad — la o adancime care depinde de: a) concentrarea sarcinii
distribuite la suprafata, b) lungimea de contact, si c) curbura relativa a suprafetelor
in contact. Addncimea de cementare este distanta de la suprafatd pana la nivelul
unde duritatea stratului cementat devine egala cu cea a materialului de baza. La roti
dintate, distanta de la suprafata flacului dintelui la tensiunea tangentiald maxima
trebuie sa fie mai mica decat adancimea de cementare.

9.5.3 Ruperea dintilor prin oboseala

Tensiunile de Incovoiere datorite sarcinilor ciclice mari produc o fisurd de
oboseala 1n zona de racordare a dintelui la corpul rotii dintate, care duce la ruperea
dintelui (fig. 9.18). Fisura se propaga spre interior si oblic in jos, apoi revine la un
traseu orizontal pana ajunge la racordarea de pe celdlalt flanc al dintelui. Alta cauza
care produce concentrarea puternicd a tensiunilor si oboseala sunt razele de
racordare incorecte.

Fig. 9.18 [9.10]

Temperaturile locale ridicate care apar la rectificarea cu lichid de racire
neadecvat a dintilor durificati lasa straturile superficiale intr-o stare de intindere. in
cazuri grave, in zona de racordare a dintelui pot apare fisuri de rectificare. Acestea
actioneaza ca nuclee pentru ruperea dintilor.

9.6 Supravegherea starii angrenajelor

Deteriorarea rotilor dintate produce modificari ale semnaturilor de
vibratii ale angrenajelor, masurate cu accelerometre instalate pe cutiile de viteza.
Compararea directd a semndturii curente cu semnaturi anterioare nu este
concludenta, datoritd variatiilor mari. Se recurge la metode mai utile care implica
extractia unor caracteristici din semnaturile (amprentele) de vibratii inregistrate,
bazate pe masurarea unor parametri statistici ai energiei vibratiei.
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Extractia caracteristicilor (feature extraction) este procesul de extragere
a unor indicatori de conditie a (masuri ale starii) sistemului care ofera mai multe
informatii decat simpla evaluare a datelor brute. El este un proces de parametrizare,
care adesea reduce volumul datelor. Extractorii de caracteristici selecteaza doar
informatia relevantd pentru detectarea modurilor de deteriorare la care sunt
susceptibile anumite componente.

Traditional, pentru monitorizarea vibratiilor s-au dezvoltat metode de
detectie a deteriorarilor bazate pe Transformarea Fourier Discretd (Discrete
Fourier Transform - DFT). Valoarea absolutdi a DFT contine o estimare a
spectrului de putere al semnalului, care este diferit pentru semnale inregistrate in
starea “‘sanatoasd” si cea deterioratd. Totusi, valoareca absoluta a DFT este
insensibild la variatii ale fazei arborelui, care este aleatoare si deci o sursa nedorita
de variatie a caracteristicilor semnalului.

In cazul rulmentilor, pentru o geometrie dati, s-a putut prezice care
frecvente (deci care coeficienti DFT) sunt afectate de diferite moduri de
deteriorare. La angrenaje insa, anumite caracteristici ale semnalelor care indica
defecte nu sunt identificate de DFT si sunt mai bine accentuate de alte
transformate. Pentru detectarea defectelor localizate ale rotilor dintate au fost
introdusi indicatori de stare (cifre de performantd) [9.11-9.13]. Ideal, aceste
caracteristici sunt mai stabile i se comportd mai bine decat semnalul brut
neprocesat.

9.6.1 Prelucrarea semnalelor de vibratii

Inaintea calcularii oricarei caracteristici pe baza datelor de vibratii brute,
acestea trebuie conditionate si preprocesate. Conditionarea poate merge de la
corectarea semnalelor cu ajutorul echipamentului de achizitie a datelor si a
amplificatoarelor si eliminarea valorii medii, pand la medierea sincrona in timp
(time-synchronous averaging) si filtrare. In functie de indicatorul de stare
implementat, se utilizeaza diferite metode de prelucrare a semnalelor (fig. 9.19).

Simpla conditionare a semnalului brut este utilizatd pentru a calcula
valoarea eficace (r.m.s.), coeficientul kurtosis, coeficientul delta r.m.s., factorul de
varf (crest factor) si a face analiza anvelopei si demodularea, la fel ca la rulmenti
(v. Capitolul 8). Singura preprocesare constd in eliminarea valorii medii din
semnal. Conditionarea constd in simpla multiplicare a tuturor esantioanelor de
semnal cu o constantd de etalonare care depinde de accelerometrul sau
amplificatorul utilizat.

Medierea sincrona in timp (MST) este utilizatd pentru a extrage semnale
repetitive din zgomotul aditiv. Acest proces necesitd o cunoastere exactd a
frecventei de repetitie a semnalului dorit sau a unui semnal de la un tahometru care
este sincron cu semnalul dorit. Datele brute sunt apoi impartite In segmente cu
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lungimea egala cu perioada de rotatie a arborelui conducator si mediate pentru un
numar de rotatii ale arborelui condus. Cand se fac suficiente medieri, zgomotul
aleator este anulat, lasdnd o estimare Imbunatatitd a semnalului dorit. Semnalul
MST este utilizat pentru calculul indicatorului FM0 (Stewart, 1977).

¥

Semnalul Conditionarea Eliminarea
analizat semnalului componentei
MARAANA, continue

Semnal de la Medierea sincrond
tahometru in timp
I Semnal MTS

Eliminarea Filtrare trece-bandad
frecventelor in jurul frecventei
f:?gg%i?é%? fundamentale a

si angrenarii angrendrii incluzand
sl a armonicilor benzile laterale

Semnalul brut
conditionat

Semnalul
rezidual

A

Eliminarea
benzilor laterale
de ordinul intai

v v
Semnalul Semnalul de angrenare
diferentd filtrat trece-band&

Fig. 9.19[9.11]

Prin prelucrarea ulterioard se obtine semnalul rezidual, care consta din
semnalul MST din care s-au eliminat componenta fundamentald a angrenarii,
frecventa de rotatie si armonicile acestora. Rezultate bune se obtin cu ajutorul unui
filtru trece-sus cu care se elimind componenta la frecventa de angrenare si
armonicile acesteia. Frecventa de taiere a filtrului trece-sus depinde de sistem si
este aleasd intre zero si frecventa fundamentald de angrenare. Indicatorii de stare
NA4 (Zakrajsek, 1993) si NA4* (Decker, 1994) se determinad pe baza semnalului
rezidual.

Indicatorii de stare FM4 (Stewart, 1977), M6A4 si M8A (Martin, 1989) se
bazeazd pe un semnal diferentd, calculat elimindnd componentele de angrenare
normald (AN) din semnalul MST. Componentele AN constau din frecventa de
rotatie si armonicile sale, frecventa fundamentald de angrenare si armonicile sale,
precum si benzile laterale de ordinul intdi. Rezulta ca semnalul diferenta se poate
obtine elimindnd benzile laterale ale frecventei fundamentale de angrenare din
semnalul rezidual.

Indicatorul de stare NB4 (Zakrajsek, 1994) se obtine din semnalul filtrat
in jurul frecventei de angrenare, incluzand cat mai multe benzi laterale. Apoi
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semnalului filtrat i se aplica transformarea Hilbert pentru a produce o serie de timp
complexa. Partea reld este semnalul filtrat iar partea imaginara este transformata
Hilbert a semnalului. Anvelopa este amplitudinea acestui semnal complex de timp
si reprezintd o estimare a modulatiei in amplitudine prezenta in semnal prin benzile
laterale.

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

9.6.2 Indicatori de stare

In continuare se prezinti cativa dintre cei mai utilizati indicatori de stare
(condition indicators). Definitiile presupun cd semnalul de intrare are lungime
finita. Principalele diferente intre diferitii indicatori de stare constau in semnalul pe
baza caruia se fac calculele: semnalul brut, semnalul rezidual sau semnalul
diferenta, si In semnalul utilizat ca referinta.

Valoarea eficace

Valoarea eficace (root mean square - r.m.s.) este 0 masurd a puterii
continute Tn semnalul de vibratii. Ea este un indicator de defecte general, care nu
oferd informatii despre elementul structural care se rupe si care nu are variatii
semnificative in stadiile incipiente ale deteriorarii rotilor dintate. Utilizata singura,
aceasta poate fi eficientd doar 1n detectarea unui dezechilibru major. Valoarea
eficace a unui semnal numeric definit de o serie de timp x, cu lungimea N este

definita ca

(9.12)

Delta r.m.s. este prin definitie diferenta intre valoarea eficace curenta si
cea precedentd. Acest parametru indicd tendinta semnalului de vibratii, fiind
sensibil la variatia acestuia. Teoretic el permite stabilirea unui nivel de alarma care
nu este sensibil la incarcare, dar in practicd s-a constatat cd acesta este totusi
sensibil la variatia ncarcarii.

Factorul kurtosis

Factorul kurtosis este definit ca momentul statistic centrat (fatd de
valoarea medie) de ordinul patru al distributiei normalizat cu patratul dispersiei. El
masoara ascutirea sau aplatisarea relativd a unei distributii in comparatie cu
distributia normald (gaussiand). Kurtosis dd o masurd a dimensiunii “cozilor”
distributiei si este utilizat ca un indicator al varfurilor pronuntate dintr-un set de
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date. Pe masura ce roata dintatd se uzeaza si eventual un dinte se rupe, aceasta
caracteristica va semnala un defect datoritd cresterii nivelului vibratiilor.

Expresia factorului kurtosis este
2 x)’
N Z X n_ X
kurt = —2=!1 , (9.13)

0_4

_ . . 2 . .
unde X este valoarea medie si o~ este dispersia.

O prezentare mai detaliatd a factorului kurtosis este data in Capitolul 8 in
legdtura cu supravegherea conditiei rulmentilor.

Factorul de virf

Factorul de varf (Crest Factor) este definit ca raportul intre valoarea de
varf si valoarea eficace ale unui semnal [9.14]. In stadiile incipiente ale deteriorarii
nu apar modificari ale valorii eficace, in timp ce valoarea de varf creste, deci
factorul de varf creste. Pe masurd ce deteriorarea progreseaza, valoarea eficace
creste iar factorul de varf descreste. Acesta este utilizat pentru a detecta variatii ale
formei semnalului produse de ruperea dintilor, dar nu este considerat un indicator
foarte sensibil. O prezentare a factorului de varf se face in Capitolul 8.

Operatorul energetic

Operatorul energetic (Energy Operator) este definit ca factorul kurtosis
normalizat al unui semnal a carui valoare discretd este calculata ca diferenta intre
patratele valorilor discrete consecutive ale semnalului original

]lvi (4s,-25)*
n=1

EO= 5 (9.14)
(3 (5,5
NZ As, — A5
n=1
unde As este valoarea medie a semnalului As, As, =x5 +1—x3, iar N este

numarul de valori discrete in semnalul esantionat x. Pentru calculul la extremitati,
capetele Inregistrarii se unesc intr-o bucla [9.15]. Astfel, pentru calculul in primul
punct se utilizeaza valorile din ultimul punct si vice-versa.

Analiza anvelopei

Analiza anvelopei unui semnal este utilizatd la monitorizarea raspunsului
de inalta frecventa al unui angrenaj la impacturile periodice produse atunci cand un
dinte defect vine in contact cu dintele conjugat. De obicei aceste impacturi excita o
rezonantd in sistem, la o frecventd mult mai inaltd decat frecventele vibratiilor
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produse de alte componente. Energia de inalta frecventd corespunzatoare este
deobicei concentrata intr-o bandd de frecvente ingusta. Uzura si ruperea dintilor
maresc amplitudinea benzilor laterale in vecinatatea frecventelor critice, cum este
frecventa de rotatie a arborelui. Analiza anvelopei, prezentatd in Capitolul 8 pentru
rulmenti [9.11], constda in prelucrarea energiei la rezonantd a structurii cu un
detector de anvelopa (fig. 8.17).

Demodularea

Cand dintii se uzeazd, alunecarea relativd produce o modificare a
amplitudinii vibratiilor sau a modulatiei in amplitudine a vibratiilor la frecventa de
angrenare f,, si armonicile acesteia. Demodularea identifica periodicitatea in

modularea purtatoarei.

Purtatoarele au frecventele f,, si 2f,. Metodele de demodulare
detecteaza componentele modulérii in amplitudine produse de uzura rotilor dintate
la aceste frecvente. Acestea diferd de analiza anvelopei care detecteaza efectul
combinat intr-un domeniu dat de frecvente. Datele brute sunt filtrate trece-sus la
frecventa 0,85 f,, si trece-jos la frecventa 1,15 f,, . Densitatea spectrald de putere a
semnalului filtrat este cercetatd pentru a obtine frecventa purtatoarei reale f,, .
Purtatoarea reala este utilizatd pentru demodularea in amplitudine a semnalului
purtatoarei filtrate. Densitatea spectrald de putere a semnalului astfel obtinut este
cercetatd 1n limitele de +5% din frecventa rotatiei arborelui. Indicatorii de
conditie extrasi prin aceastd metoda sunt frecventa varfului si patratul amplitudinii.

Indicatorul FM0

Defectele majore ale dintilor produc de obicei o crestere a valorii varf-
varf a semnalului, insd nu modifica frecventa de angrenare. Cifra de performanta
de ordinul zero (zero-order figure of merit) FMO este definitd ca raportul intre
nivelul varf-varf al semnalului MST si suma amplitudinilor la frecventa de
angrenare si armonicile acesteia [9.16]. In timp ce factorul de virf compari
valoarea de varf a semnalului MST cu energia acestuia, indicatorul FM0 compara
valoarea de varf a semnalului MST cu energia semnalului brut.

Expresia indicatorului FM0 este

Fvo=L4 (9.15)

n

2 ax
k=1

unde PPA (peak-to-peak amplitude) este amplitudinea varf-varf a semnalului MST
si a; este amplitudinea armonicii de ordinul & a frecventei de angrenare.
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Indicatorul FM4

Indicatorul FM4 a fost dezvoltat pentru a detecta modificari ale formei
de unda a vibratiilor rezultate prin deteriorarea unui numar limitat de dinti [9.16].
FM4 se calculeaza ca raportul intre momentul statistic centrat (fatd de valoarea
medie) de ordinul patru al semnalului diferenta si patratul dispersiei acestuia

N

FM4= (9.16)

unde d este semnalul diferenti, d este valoarea medie a semnalului diferenta si N
este numarul total de date discrete din inregistrarea in timp.

INPUT
Semnale de la traductor (accelerometre, tahometru)

T

Mediere sincrona in timp (MST)
]

Transformarea Fourier rapidaf oo :

. FM4 - Armonici ale

‘@, ¢ frecventei de
. . angrenare, benzi R
Flltrare vresesvassscacecsien |aterale de ordinul intdi :

Transformarea Fourier rapida inversa

4
Semnalul diferenta (filtrat MST) = 4

I
v lo,-a)
pEe ]
1

OUTPUT
Indicatorul de conditie FM4

Fig. 9.20[9.13]
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Semnalul diferentd se obtine eliminand din semnalul original frecventa de
angrenare, armonicile acesteia si benzile latele de ordinul intdi. O schemd bloc
pentru calculul indicatorului FM 4 este prezentata in fig. 9.20.

Se presupune ca un semnal diferenta de la un angrenaj in stare buna are o
distributie gaussiana a amplitudinilor, deci o valoare kurtosis normalizatd egala cu
3,0. Pe masura ce se dezvoltd un defect intr-un dinte, cum ar fi o fisura sau piting,
in semnalul diferenta vor apare varfuri care produc o aplatisare a curbei distributiei
amplitudinilor cu o valoare kurtosis mai mare ca 3,0 , de obicei mai mare decat 7,0.
Daca sunt deteriorati mai multi dinti, distributia amplitudinilor devine platd si
valoarea kurtosis descreste.

Indicatorul NA4

Indicatorul NA4 a fost dezvoltat pentru a imbundtiti comportarea
indicatorului FM4 céand sunt deteriorati mai multi dinti [9.17]. El se calculeaza
impartind momentul statistic centrat de ordinul patru al semnalului rezidual la
patratul dispersiei medii a tuturor semnalelor reziduale pana la momentul curent.

Expresia lui NA4 este

]1]2(}’,1—7)4

NA4 = n=l (9.17)

unde » este semnalul rezidual, 7 este valoarea medie a semnalului rezidual, N este
numarul total de date discrete din inregistrarea in timp, m este indicele esantionului
curent In ansamblul esantioanelor.

NA4 a fost dezvoltat pentru a detecta aparitia deteriorarii si a reactiona 1n
continuare la extinderea acesteia si cresterea amplitudinii [9.18]. Daca deteriorarea
se extinde de la un dinte la altul, atunci NA4 creste, deoarece benzile laterale de
ordinul 1ntai cresc si fiindca valoarea dispersiei medii de la numitor creste mai lent
decat numaratorul.

Indicatorul NA4*

Indicatorul NA4* (sau ENA4) a fost dezvoltat ca o versiune
imbunatatitd a lui NA4, preconizandu-se sa fie mai robust la aparitia deteriorarilor
progresive [9.19]. Aceasta robustete maritd se obtine normalizind momentul
statistic de ordinul patru cu dispersia semnalului rezidual al unei cutii de viteze in
buna conditie. Aceasta compenseaza cresterea rapidd a dispersiei mediate de la
numitorul expresiei (9.17) cand deteriorarea angrenajului progreseaza.
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Expresia lui NA4* este

NA4* = —n=]1 , (9.18)

unde M, este dispersia semnalului rezidual al unei cutii de viteze in stare buna.

Raportul energiilor

Uzura uniforma puternica poate fi detectatd utilizand raportul energiilor
(Energy Ratio) [9.14]. Acesta compara energia continuta in semnalul diferentd, d,
cu energia continuta in semnal la frecventa angrenarii (RM)

ER =24

(9.19)

2

ORrMm

unde o denota eroarea medie patratica.

Ideea de baza este ca, pe masurd ce uzura progreseaza, existd un transfer
de energie din componenta la frecventa angrenarii in restul semnalului.

Indicatorii M6A si M8A

Baza teoretica a indicatorilor M6A4 si M8A este aceeasi ca cea pentru
FM4, dar se asteaptd ca M 64 si M8A sa fie mai sensibili la varfuri in semnalul
diferenta. Indicatorul M 64 se calculeazd impartind momentul statistic centrat de
ordinul sase al semnalului diferentd la cubul dispersiei semnalului diferenta.
Indicatorul M8A se obtine Tmpartind momentul statistic centrat de ordinul opt al
semnalului diferentd, la puterea a patra a semnalului diferenta [9.20].

Expresiile indicatorilor M6A4 si M8A sunt urmatoarele:

;%(dn_g)é ;,%(dn_g)g
M64= I"VZI T M8A= ;:1 +- (920
1 —=\2 1 —=\2
|:N (dn—d) :| |:N2(dn_d) :|

n=1 n=1

Pentru un angrenaj in bund conditie M64=15 si M84=105. Pe
masura ce se dezvoltd un defect intr-un dinte, M 64 creste peste 45 iar M8A
creste peste 300.
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Indicatorul NB4

Indicatorul NB4 este similar cu NA4 cu exceptia faptului cd, in loc sa
foloseasca semnalul rezidual, NB4 utilizeaza anvelopa unui segment al semnalului
MST trecut printr-un filtru trece-banda [9.21].

Ideea de la baza acestei metode este faptul cd doar putini dinti deteriorati
vor produce fluctuatii tranzitorii ale Incdrcarii care diferd de fluctuatiile Incércarii
dintilor nedeteriorati. Teoria sugereazad ca aceste fluctuatii vor apare in anvelopa
unui semnal care este filtrat trece-banda 1n jurul frecventei de angrenare dominante.
Aceasta este frecventa de angrenare fundamentald sau una dintre armonicile sale,
care dintre acestea produce cel mai robust grup de benzi laterale.

Anvelopa semnalului filtrat trece-banda, s(z‘), este amplitudinea
semnalului complex (adica analitic), a(t)+iH [a(z)], obtinut aplicand
transformata Hilbert

H[a(t)]zl I a(r)Ldr (9.21)
semnalului filtrat trece-bandd a (t),

s()=A (a())*+ Ha ()] 9.22)

Indicatorul NB4 este calculat Tmpartind momentul statistic centrat de
ordinul patru al acestui semnal anvelopa, la patratul dispersiei medii a anvelopei
tuturor semnalelor filtrate trece-banda pana in momentul curent, conform expresiei

NB4 = 2=l :
el . (9.23)
{1 Z i Z (Sn,m ~Sm )2
M m=1 N n=1
unde s este anvelopa semnalului filtrat trece-banda si s este valoarea medie a

acestuia, N este numarul total de date discrete din inregistrarea in timp, m este
indicele esantionului curent in ansamblul esantioanelor.

9.6.3 Analiza particulelor din ulei

Analiza particulelor solide din ulei este o metodd pentru detectarea
deteriorarii angrenajelor in stadiile incipiente, care permite si estimarea gradului de
uzurd [9.9]. In timpul functionarii cutiilor de viteze, suprafetele in contact ale
rotilor dintate sunt supuse abraziunii. Mici particule de material se desprind de pe
suprafetele in contact si sunt evacuate de uleiul lubrifiant. Detectand numarul si



68 DINAMICA MASINILOR

dimensiunile particulelor din ulei, se poate identifica pittingul rotilor dintate Intr-un
stagiu incipient, care nu este identificabil prin metode bazate pe analiza vibratiilor.

Senzorii de particule din ulei se bazeazd de obicei pe un principiu magnetic
sau optic. Senzorii magnetici masoard variatia cdmpului magnetic produsd de
particulele metalice dintr-o proba de ulei monitorizatd. Un dezavantaj al analizei
particulelor din ulei este ca nu localizeaza defectul in cutii de viteze complicate.

Senzorul de particule Inregistreaza numarul de particule n grupe cu limite
prestabilite ale dimensiunilor. Pentru fiecare grup se determind o dimensiune medie
a particulelor. Apoi pentru particulele colectate din sistemul de ungere se aplica
metode statistice care analizeaza distributia dimensiunilor.

Dimensiunea medie a particulelor este calculata cu relatia
N
E(6)=Y 5 P[], (9.24)
i=1

unde J; este dimensiunea medie dintr-un grup, , i — numarul de grupe de particule,
si P[é',] este densitatea de probabilitate (ca o particula sd fie intr-un grup cu o
anumita dimensiune medie).

Dispersia este

N
Variance = Z [6, - E(é’)]2 Pls;]. (9.25)
i=1

1

Factorul kurtosis este

N
Kurtosis = Z [5, - E(5) ]4 P[5,-] . (9.26)
i=1

Factorul kurtosis relativ se calculeaza cu relatia

Relative Kurtosis = _ Kurtosis _ . 9.27)

(Variance) 2

Experiente In laborator au ardtat cd analiza particulelor din ulei este mai
sigura decat analiza vibratiilor la detectarea ruperii prin oboseald produsa de pitting
la angrenaje cilindrice cu dinti drepti. Cresterea masei particulelor solide din ulei
este legatd de avansarea deteriorarii, care nu este detectatd de unii indicatori de
stare bazati pe masurarea vibratiilor.

Pentru a extrage o caracteristica “inteligentd” din masa acumulatd masurata
de senzorul de particule din ulei, se face o analizd bazatd pe logica fuzzy. Prin
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integrarea analizei particulelor din ulei cu masurarea vibratiilor se realizeaza un
sistem de monitorizare cu capabilitati sporite de detectie a deteriorarilor si luare a
deciziilor.

9.7 Analiza cepstrum

Spectrul de frecvente al semnalului in timp masurat pe o cutie de viteze
este prea complex pentru a putea fi interpretat vizual direct. Analiza cepstrum este
utilizatd ca o metoda de postprocesare pentru a detecta periodicitati intr-un spectru,
adica existenta familiilor de benzi laterale.

Cepstrum este spectrul unui spectru logaritmic, deci o transformare inversa
spre domeniul timp. El mai este o metoda de reducere a datelor, reducand efectiv o
intreagd familie de benzi laterale la o singurd linie §i usurdnd observarea
modificirilor in conditia cutiei de viteze. In fig. 9.21, b se aratd un cepstrum tipic
pentru o cutie de viteze, determinat pe baza spectrului de frecvente din fig. 9.21, a.

Cepstrum este transformata Fourier inversa a unui spectru logaritmic

Cle)=F"{og [G(1)]}, (9.28)
unde G(f) este un spectru de frecvente.

Astfel, cepstrum este “spectrul unui spectru” si din acest motiv numele
cepstrum a fost format din spectrum inversdnd prima silabd. Alti termeni sunt
formati in mod asemandtor, quefrency din firequency, rahmonic din harmonic,
gamnitude din magnitude, saphe din phase, quefrency alanysis din frequency
analysis, etc. [9.23].
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Daca in expresia (9.28) G( f ) este un spectru de putere G, ( f ) al
semnalului in timp gx(t), adica G, (f ):|F { gx(t)}|2 iar F{ } reprezintd

transformata Fourier directd a cantitétii din paranteze, atunci cepstrum rezultant se
numeste un “cepstrum de putere” [9.24], definit prin expresia

C(r)=F " {log[G,. (/)] }. (9.29)

Daca 1n expresia (9.28) G( f ) este un spectru complex, adica transformata
Fourier directd a unui semnal de timp g(t) , atunci cepstrum rezultant se numeste
un “cepstrum complex”, definit de expresia (9.28) 1n care insa

| G(f)=a(f) ), (9.30)
’ In[G(f)]=1n [4(f)]+ig(r). (9.31)

Variabila independentd, 7, din cepstrum are dimensiuni de timp, dar se
numeste “quefrency”. O “quefrency inaltd” denotd fluctuatii rapide 1n spectru

(distante mici Intre componentele de frecventa) iar o “quefrency joasa” reprezinta
variatii lente in frecventa (distante mari intre componentele de frecventa).

Atunci cand in cepstrum apar varfuri produse de familii de benzi laterale,
quefrency a varfului reprezinta perioada de timp a modulatiei. Inversul acesteia este
frecventa modulatoare. Quefrency nu spune nimic despre valoarea absoluta a
frecventei, ci numai despre distantarea relativa a frecventelor.

Spectrul Cepstrum
120 . . e - e " 7Y N - ‘ S
dB [ - i i LI ; "t | " o fo @ (S ===
110 : f— i — 5 G SRS I St |t o (% IO ——
| i| 1 oy o : ; T3 B3 i e
90 - 4| == — i i '@).A2  Rahmonici de 828 ms |

o gl L ’ : i ’ - Rahmonica de 20.1 ms
go LML I ; A \ R ;
0 i a 5k 0 10 20 of of 3p
Frecventa (Hz) Quefrency (ms)
a b

Fig. 9.22 [9.22]

In fig. 9.22 se prezintd rezultatul acestui tip de analizd pentru o cutie de
viteze. Spectrul (fig. 9.22, a) contine un numar mare de benzi laterale, dar
distantarea acestora este greu de determinat. In domeniul de reprezentare al
cepstrum-ului (0-30 ms) sunt prezente doar primele trei rahmonici ale componentei
de 8,28 ms (120,75 Hz) si numai prima rahmonica a componentei de 20,1 ms
(49,75 Hz) (fig. 9.22, b). Periodicitatea nu este evidentd in spectrul de frecvente
deoarece suprapunerea celor doua periodicitati creaza o structura cvasiperiodica.
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In fig. 9.23, a se arata spectrul de 400 linii al semnalului de vibratii de la o
cutie de viteze in domeniul 0-20 kHz , care contine cel putin primele trei armonici
ale frecventei de angrenare a dintilor (4,3 kHz).

In fig. 9.23, b se arata spectrul compozit de 2000 linii care se extinde de
sub frecventa de angrenare pana peste armonica a treia a acesteia (3,5-13,5 kHz).
Au fost excluse armonicile joase ale celor doua frecvente de rotatie ale arborilor.
Acest grad de rezolutie este necesar pentru a separa benzile laterale individuale,
distantate cu frecventele de rotatie ale arborilor, 1nsa detaliile spectrului nu se pot
distinge vizual.
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Fig. 9.23 [9.22]

Portiunea de 400 linii intre 7500 si 9500 Hz este prezentatd expandat in fig.
9.23, c. Familiile de benzi laterale incad nu se pot distinge vizual usor, datorita
amestecului de diferite distantari. Cepstrumul din fig. 9.23, d al spectrului din fig.
9.23, g arata ca toate rahmonicile provin de la una din cele doud familii, care
corespund cu frecventele de rotatie ale celor doud roti dintate din aceasta cutie de
viteze (50 Hz si 85 Hz).
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Cepstrum este considerat a fi un instrument extrem de util pentru doua
activitati in supravegherea si analiza vibratiilor [9.25]:

In detectarea defectelor: a) este o masura sensibila a cresterii familiilor de
armonici/benzi laterale; b) datele pentru o familie sunt reduse la o singura linie; c)
nu este sensibil la amplasarea punctului de masurare, la combinatiile de faza ale
amplitudinii si frecventei, si la incércarea cutiei de viteze.

In diagnosticarea defectelor: a) este o masurd precisa a distantarii relative
a componentelor de frecventa; b) poate fi calculat pe baza oricarei portiuni a unui
spectru; ¢) poate fi utilizat pentru separarea diferitelor familii de benzi laterale; si
d) este sensibil la modificari ale dintilor sau paletelor, dar nu la uzura uniforma.

9.8 Analiza in timp si frecventa

Defectele locale ale rotilor dintate produc impacturi, deci modificari
tranzitorii ale semnalelor de vibratii. De aceea, semnalele de vibratii de la
angrenaje sunt nestationare. Cu toate acestea, majoritatea celor mai utilizate
metode de prelucrare a semnalelor se bazeaza pe ipoteza stationaritatii. Astfel, ele
nu sunt total adecvate pentru detectarea fenomenelor dinamice de scurtd durata si
pentru localizarea in timp a fenomenelor tranzitorii.

Aplicarea metodelor de distributie in timp i frecventa este adecvata pentru
detectia si localizarea fisurilor in roti dintate. Acestea aratd cum se modificd in
timp distributia energiei pe frecvente. Exemple de astfel de distributii sunt
transformatele wavelet (J. Morlet, 1982), transformarea Fourier de scurta durata (S.
Gade si H. Herlufsen, 1987), distributiile Wigner-Ville (E. Wigner, 1932, si J.
Ville, 1948) si distributia exponentiala (H. I. Choi si W. J. Williams, 1989) [9.26-
9.30]. Studiul acestora depaseste cadrul acestui curs.
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10.
MASURAREA VIBRATIILOR MASINILOR

In acest capitol se descriu metodele si aparatura de masurare si analiza a
vibratiilor maginilor, utilizate la monitorizarea starii de functionare si
diagnosticarea defectelor.

10.1 Consideratii generale

Etapele principale in evaluarea starii de functionare a unei masini sunt: a)
determinarea celor mai probabile defectiuni, b) determinarea parametrilor
cinematici care exprima cel mai bine modul in care se manifestd aceste defectiuni,
si ¢) masurarea acelei miscari care este atat un indicator de baza al performantei
normale a masinii, cat si raspunsul cel mai sensibil la principalele mecanisme de
deteriorare.

Cele mai probabile defectiuni ale unei masini depind de constructia masinii
si de functia acesteia Intr-o instalatie. Masgini constructiv identice pot avea
defectiuni primare diferite cand sunt utilizate in procese de fabricatie diferite. De
exemplu, defectiunea principald a unui compresor poate fi dezechilibrul datorita
eroziunii sau depunerilor, in timp ce alt compresor cu constructie identicd poate
avea ca defectiune principald variatia impingerii axiale si fluctuatia pozitiei axiale a
rotorului datorita debitului variabil al gazului de proces.

La masinile care au lagare cu film fluid, defectiunile legate de rotor, cum
sunt dezechilibrul, dezaxarea, distrugerea lagarului axial si instabilitatea precesiei,
apar mai des decat cele legate de carcasa sau problemele produse de fundatie. La
aceste masini, se masoara deplasarea relativa a fusului fatd de cuzinetul lagarelor,
cu traductoare fara contact. La masinile cu structuri de suport flexibile se masoara
deplasarea absoluta a arborelui.

La maginile care au lagidre cu rulmenti se masoard viteza corpului sau
carcasei lagarelor cu accelerometre sau captori de viteze.
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10.2 Amplasarea punctelor de masurare

In continuare se prezintd criterii pentru selectarea tipului de masurare
potrivit pentru o anumitd magind sau intr-un anumit scop.

10.2.1 Criterii generale

La masinile mari care au lagare cu film fluid, cu rotoare flexibile si carcase
relativ rigide, defectiunile cele mai frecvente (dezechilibrul, dezaxarea si
instabilitatea precesiei) se manifestd printr-o modificare a miscarii relative a
arborelui fatd de carcasd. Deplasarea relativa a fusului fata de corpul lagarului este
un bun indicator al starii masinii.

Masurarea miscarii absolute a arborelui — fie cu un captor seismic atasat
unui palpator in contact direct cu arborele, fie combinand masurarea miscarii
relative a arborelui fata de lagdr cu masurarea miscarii absolute a corpului lagarului
— se recomandd la masini cu structuri de suport flexibile si atunci cand la aceeasi
masind pot exista lagire sau piedestaluri cu rigidititi mult diferite. In general,
locuri accesibile pentru masurarea directd a deplasarii absolute sunt greu de gasit.

La maginile care au lagére cu rulmenti se masoara valoarea eficace a vitezei
absolute a corpului lagarelor.
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Fig. 10.1 [10.1]

Cand masina are un rotor relativ usor si lagire rezemate pe structuri de
suport relativ rigide (fig. 10.1, a), cea mai mare parte a energiei rotorului este
consumatid in migcarea relativa intre arbore si lagidre. La aceste magini (de ex.
compresoare centrifuge de 1naltd presiune) cu raport mare intre greutatea carcasei
si greutatea rotorului (de ordinul 30:1) cel mai bun indicator al starii masinii este
deplasarea relativa intre arbore si lagér, masurata cu traductoare fara contact.
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La masini cu un rotor relativ greu in lagare relativ rigide, rezemate pe
piedestaluri sau carcase relativ flexibile (fig. 10.1, b), majoritatea energiei rotorului
se transmite structurii de suport. La aceste masini (de ex. ventilatoare, turbine cu
gaze pentru avioane $i masini care au lagire cu rulmenti) cea mai bund masura a
starii masinii este viteza absoluta a carcasei.

10.2.2 Precesia arborelui
Un sistem tipic de masurare fara contact a deplasarii arborelui consta din

cate doud traductoare dispuse in fiecare lagar pe doua directii perpendiculare intre
ele (fig. 10.2).

Fig. 10.2[10.2]

Traductoarele de deplasari trebuie montate in acelasi plan radial si
orientate in aceleasi directii in toate lagarele unei linii de arbori. Deoarece de obicei
traductoarele nu se pot monta in planul orizontal, datoritd flanselor de imbinare a
semicarcaselor, ambele traductoare se monteazd 1n jumatatea superioard a
lagarului, la 45 grade fata de verticald. In aceastid configuratie, traductorul din
dreapta (privind dinspre capatul conducator) se numeste traductorul orizontal si
semnalul acestuia este aplicat placilor de deflexie orizontale ale unui osciloscop
pentru a stabili sensul corect al migcarii de precesie. Traductorul din stinga se
numeste traductorul vertical. Trebuie avut in vedere cd imaginea de pe osciloscop
este rotitd 45 grade fatd de orbita reala de precesie.

In afara traductoarelor pentru misurarea deplasarii radiale a fusului, la
fiecare arbore se monteaza un traductor pentru marcarea referintei de faza. Acesta
este un traductor de deplasari obignuit, montat sa sesizeze un marcaj de pe arbore, o
datd pe turatie, care poate fi un canal de pana sau o gaurad. Marcajul trebuie s aiba
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o latime cel putin de doud ori diametrul capatului traductorului si o adancime de
minimum 3 mm. Acest traductor trebuie montat mai aproape de arbore decat un
traductor de deplasari obisnuit, pentru a produce un varf pronuntat in semnalul de
iesire transmis aparatului oscilator/demodulator. Varful poate fi apoi aplicat axei Z
a unui osciloscop pentru a produce un punct de marcaj ca referintd de faza in
inregistrarea In timp sau pe orbita de precesie.

Semnalul cu marcaj de fazd poate fi transmis unui tahometru pentru
masurarea turatiei. El este utilizat: a) ca o referintd pentru axa orizontala a unui
spectru de frecvente reprezentat in functie de ordinul componentei spectrale, b)
pentru masurarea defazajelor la echilibrarea rotoarelor, sau c) pentru calculul
corectiilor in cazul arborilor excentrici.

10.2.3 Vibratiile carcaselor

La multe masini, masurarile efectuate pe partile fixe sunt suficiente pentru
caracterizarea corecta a starii de functionare. Masurarile trebuie efectuate pe lagare,
pe carcasa de suport a lagarelor sau pe alte parti ale masinii care au un raspuns
masurabil la actiunea fortelor dinamice si caracterizeaza nivelul global al vibratiilor
magsinii. Puncte de masurare tipice sunt prezentate in figurile 10.3 — 10.8.

v o
L 1
707, 777777 !

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

In fig. 10.3 se arati punctele recomandate pentru masurari pe lagire cu
piedestal, iar in fig. 10.4 — punctele de masurare pe lagare Incorporate in carcasa.

Punctele de masurare pe masini electrice mici sunt prezentate in fig. 10.5.
Amplasarea punctelor de masurare pe motoare cu piston verticale cu cilindri in
linie este aratatd in fig. 10.6, In care L si R definesc partea stanga (lefi-hand) si
partea dreapta (right-hand) cand privim dinspre flansa de cuplare, / — extremitatea
talpii carterului masinii, 2 — nivelul axei arborelui cotit, 3 — nivelul superior al
chiulasei (la baza capacului), ./ — extremitatea dinspre cuplaj, .2 — mijlocul masinii,
si .3 — extremitatea opusa cuplajului [10.3].
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Fig. 10.5 [10.3] Fig. 10.6 [10.3]

Amplasarea punctelor recomandate pentru masurari [10.4] este aratata in
fig. 10.7 pentru motoare in V si in fig. 10.8 pentru o masind orizontala cu cilindri
Opusi.

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

Principala precautie care trebuie luatd la masurarea vibratiilor carcaselor
este montarea corectd a captorilor pe portiuni cat mai rigide, pentru a evita
eventuale rezonante locale. In general, trebuie evitate montarea in consold, pe
capace de vizitare sau pe portiuni nerezemate ale capacelor lagarelor.

10.3 Parametrii masurati

Variabila masuratd (deplasare, viteza sau acceleratie), valoarea acesteia
(zero-varf, varf-varf sau valoarea eficace) ca si tipul de traductor utilizat sunt
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determinate de constructia masinii, scopul masurarilor si domeniul frecventelor de
interes.

10.3.1 Masurarea precesiei rotorului

In cazul masurarilor efectuate pe partile In rotatie, dintre cele trei
variabile care definesc migcarea vibratorie — deplasarea, viteza sau acceleratia — cea
mai semnificativa este deplasarea.

Pentru determinarea completd a orbitei migcarii arborelui intr-un plan

radial, se monteazda doud traductoare in acest plan, la 90° ca in fig. 10.2. Daca
migcarea contine numai frecventa fundamentald, componentele x(¢) si y(z) ale
deplasdrii in lungul celor doud directii sunt armonice iar orbita precesiei este

eliptica (fig. 10.9). Semiaxa mare a elipsei s,,,,

este o mdsurd a severitatii
vibratiilor arborelui.

<]
e
<]

Daca migcarea constd din frecventa fundamentald si prima armonica,
atunci componentele x(7) si y(f) ale deplasarii pe cele doua directii sunt periodice si
orbita de precesie are forma din fig. 10.10. Raza de precesie maxima s,,,. este o

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

max
masurd a severitatii vibratiilor arborelui, conform definitiei din recomandarile VDI
2059 [10.5]. Cand masurarile se fac pe lagare, aceastd valoare poate fi comparata
cu jocul in lagar.

In standardul I1SO 7919 [10.6], elaborat pe baza VDI 2059, mirimea
vibratiei (vibration magnitude) arborelui este definitd ca cea mai mare dintre
deplasdrile varf-varf masurate in doud directii perpendiculare 1intre ele,
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max [xw, yw] . Masurarea amplitudinii deplasarii varf-varf permite calcularea

procentului din jocul in lagar sau etangare, o corelatie importantd la aproape toate
masinile rotative [10.7].

Viteza absoluta
a vibratiilor lagarului

Deplasarea relativa Deplasarea absoluta
a arborelui a arborelui

Fig. 10.11

Atunci cand raportul intre greutatea rotorului si greutatea carcasei este de
ordinul 5:1 sau mai mare, se recomanda masurarea deplasarii absolute a arborelui.
Aceasta se face In doud moduri: a) insumand electronic semnalele de la un
traductor cu curenti turbionari care masoard deplasarea relativa a arborelui fatd de
lagar si de la un accelerometru care masoard deplasarea absoluti a carcasei
(integratd de doua ori) (fig. 10.11), si b) utilizdnd un palpator cu patina in contact
cu arborele, la capatul caruia se monteaza un captor de viteze, al carui semnal de
iesire este integrat electronic pentru a obtine deplasarea absoluta.

10.3.2 Masurarea vibratiilor lagarelor

In general, la masuririle efectuate pe partile fixe ale masinilor, se
determind valoarea eficace a vitezei vibratiilor (nivel global), deoarece aceasta este
0 masurd a energiei, deci a capacitatii distructive a acestora. S-a observat ca la
turatii intre 600 —12000 rot/min valoarea eficace a vitezei este relativ
independenta de frecventd, dand astfel o indicatie asupra severitatii vibratiilor in
cazul unei masini date in functiune.

In standardul ISO 10816 [10.3] severitatea vibratiilor este definitd ca
valoarea maxima a vitezei eficace masurate, in banda de frecvente 10-1000 Hz, in
anumite puncte pe structura masinii, in conditii stabilite de functionare si rezemare.
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La majoritatea tipurilor de masini, o singura valoare a severitatii
vibratiilor este suficientd pentru caracterizarea starii dinamice a masinii. La unele
masini se impune totusi determinarea mai multor valori ale severitatii vibratiilor in
mai multe puncte de masurare si considerarea independenta a acestor valori.

10.3.3 Masurarea deplasarii, vitezei sau acceleratiei

O valoare limita, utilizatd de adeptii masurarii vitezei pentru o masina
care functioneazd cu vibratii de nivel admisibil, este 6,25 mm/s zero-varf. La
turatia de 3000 rot/min aceasta corespunde unei deplasari varf-varf de 40pum si
unei acceleratii zero-varf de 0,2g.

Sa presupunem ca peste vibratia initiald se suprapune o componenta la o
frecventd egala cu 1/3 din frecventa de rotatie, cu o deplasare varf-varf de 80pum,
dubla fatd de valoarea la frecventa de rotatie. Componenta 1X se poate datori
dezechilibrului, iar componenta (1/3)X poate fi rezultatul contactului cu frecare
intre rotor si stator, unor strangeri insuficiente (parti slabite), precesiei rezonante
induse de ulei, excitatiei unei rezonante sau altor defectiuni.

O deplasare de 80um varf-varf la turatia 1000 rot/min produce o viteza
zero-varf de 4,16 mm/s si o acceleratie zero-varf de 0,044g. Dacid cele doua
componente ar fi in faza (ceea ce totusi se intdmpla rar) astfel ca amplitudinile lor
sd se Insumeze direct, atunci cresterea nivelului vibratiilor ar fi urmatoarea:
deplasarea — de la 40pum la 120um, deci 200%; viteza, de la 6,25 mm/s la

10,41 mm/s , deci 68%; acceleratia de la 0,2¢ la 0,244 ¢, deci 22% [10.8].

Daca se masoard miscarea de precesie a arborelui, rezulta ca aceasta este
de 3 ori mai aproape de valoarea limitd impusa deplasarii decat era inainte de
aparitia vibratiei subsincrone. La masurarea vitezei, situatia apare numai de
5/3=1,66 ori mai rea, iar cresterea acceleratiei de 11/9=1,22 ori poate scdpa

neobservata unui operator neexperimentat.

Daca masurarea se face pe structura de suport a masinii, evaluarea
nivelului vibratiilor este mai dificila. In majoritatea cazurilor, cresterea procentuala
a amplitudinii deplasarii rotorului poate fi mai mare decat a vibratiilor masurate pe
carcasa masinii.

La diagnosticarea defectelor masinilor care au lagire cu film fluid,
deplasarea este indicatorul cel mai direct al severitatii relative a vibratiilor la
diferite frecvente. In exemplul de mai sus, analiza in frecventd ar da urmitorul
rezultat: deplasarea ar ardta componenta (1/3)X ca fiind predominantd, cu
amplitudinea de 2 ori mai mare decat a componentei 1X. Masurarea vitezei ar arata
componenta 1X ca fiind predominantd, iar componenta (1/3)X cu o amplitudine de
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2/3 din cea a componentei 1X. Misurarea acceleratiei va indica componenta

(1/3)X fiind doar 2/9 din amplitudinea componentei 1X (fig. 10.12).
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Fig. 10.12

Precesia arborelui genereazd de obicei componentele subsincrone
caracteristice fenomenelor instabile periculoase pentru integritatea masinii. Rezulta
ca deplasarea arborelui, comparatdi cu jocurile din lagare si etansari, este
parametrul cel mai important de evaluat pentru a caracteriza severitatea vibratiei si

a evalua semnificatia diferitelor componente spectrale.

10.3.4 Masurarea valorii varf-varf sau a valorii eficace

Deplasarea arborelui este de obicei exprimatd prin valoarea varf-varf in

timp ce viteza vibratiilor carcasei se exprima 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
egala cu 1, valoarea eficace este 0,707. Daca amplitudinea semnalului sinusoidal se
dubleaza, valoarea eficace se dubleaza la 1,414. Dar cresterea valorii eficace este
liniard numai in cazul semnalelor pur sinusoidale. Daca la un semnal cu forma de
undd complexd se adaugd o componentd spectrald astfel incat amplitudinea
nivelului global sa creasca, atunci valoarea eficace poate sa creasca sau sa scada, in
functie de noua formd de unda a semnalului. De exemplu, valoarea eficace a unui

semnal dreptunghiular este mai mica decat valoarea de varf.

O vibratie armonica exprimata ca vitezad v(t)=0v, coswt este definita de

amplitudinea v, si pulsatia @ (fig. 10.13, a). Amplitudinea (elongatia maxima)

este suficientd pentru caracterizarea severitatii vibratiilor armonice.

In cazul vibratiilor periodice (rezultate prin insumarea mai multor
componente armonice), elongatia maximad se numeste valoarea de varf, v, (sau
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valoarea zero-varf). In majoritatea cazurilor este mai simplu sa se masoare valoarea
varf-varf, v, .

Valoarea eficace v, (radacina mediei patratice) este calculata ca

T
vy = jvz(z)dz : (10.1)
0

1
T

unde v(t) este valoarea instantanee iar 7 este timpul de esantionare, care este mai
lung decat perioada oricarei componente de frecventd semnificative.

Pentru vibratii stationare neperiodice, valoarea eficace este definitad ca

At
. 1 2
U, = lim OO—JU t)de, 10.2
/ e ) (t) (102)

unde At este intervalul de timp de observatie.
La vibratii armonice de amplitudine v, , se stabilesc urmatoarele relatii

1

v = —
ef \/5

vy =0,707 vy, U, =0y, Vo =27 . (10.3)
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Fig. 10.13 [10.9]

In fig. 10.13, b se aratid efectul adiugdrii unei componente cu aceeasi
amplitudine, dar de pulsatie de 10 ori mai mare, la o vibratie armonica. Vibratia
periodica rezultatda are valoarea de varf de aproximativ doud ori mai mare ca
sinusoida initiala, iar valoarea eficace numai de 1,4 ori mai mare.

In fig. 10.14 se prezintd influenta defazajului asupra compunerii a doua
componente armonice. Armonica mai inaltd are jumatate din amplitudinea
componentei fundamentale si o frecventa de 3 ori mai mare.
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Desi valorile de varf diferd in cele doua cazuri, v,, =147,,, valorile

eficace sunt egale, v, ,; =0y, .

Rezulta ca atunci cand se alege valoarea eficace drept masura a severitatii
vibratiilor se obtin rezultate mai bune in comparatiile cu limitele admisibile decat
in detectarea dezvoltarii defectiunilor prin monitorizarea variatiei amplitudinii
nivelului global (nefiltrat) al vibratiilor.

Z)1 . Uo . ,0 . Uo .
0V, =7, sin of +751n3cot 2y y U, =0, st —7sm3a}t
o
v \ v lt*'f’
O1 TN N~ 2ef 7 |) _________
p Ji
(LN /\ AN /)

0,,=140,,
Uzef: vlef

Fig. 10.14 [10.9]

In timp ce standardul ISO 7919, bazat pe VDI 2056, recomanda masurarea
vitezei eficace pe corpul lagarelor, unele standarde API (American Petroleum
Institute) si cartea lui Jackson [10.10] recomanda masurea vitezei zero-varf.

10.4 Traductoare si captori de vibratii

Selectia, amplasarea si utilizarea corecta a traductorului adecvat sunt etape
importante in implementarea unui program de monitorizare a starii masinii §i
diagnosticare a defectelor.

10.4.1 Alegerea traductoarelor

La masurarea vibratiilor, unul din factorii cei mai importanti in obtinerea
unor informatii corecte este alegerea traductorului de vibratii adecvat.
Consideratiile de baza includ: a) tipul masinii masurate; b) domeniul de frecvente
al masurarilor; ¢) conditiile de mediu ambiant, si d) colectarea datelor cu aparate
portabile sau cu echipament instalat permanent.

In fig. 10.15 se arati dependenta de frecventi a amplitudinii deplasarii,
vitezei si acceleratiei, pentru semnale sinusoidale (in coordonate logaritmice). Daca
amplitudinea vitezei vibratiilor este constantd in tot domeniul de frecvente, un
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traductor de deplasari este mai sensibil in regiunea frecventelor joase, In timp ce un

accelerometru este mai sensibil la frecvente inalte.

10°
Ha
1
1
@
e i
g Frecventa | 7% ?"&Q Frecventa
2 limit3 E : 3kHz limitd superioarda
o inferioars | msuririi vitezelor
& jo 'l @ masurarii |
=] vitezelor 10 Hz
2 N
"é' _ Limita o Limita inferioard a
ey inferioard 240 %ml. masurrii deplasirilor
a masurdrii - o
acceleratiilor SN
E Bmm/s L’ N
: % W
B { Viteza constanta S
|
!
’0'*31 I | 1 1
1 10 10¢ 10° 10 w0

Frecvenia, Hz

2

{ Domeniul de mésurare a vitezelor P74

¢ DRomeniul de mdsurare a deplasarilor

7

Domeniul de masurare a acceleratiilor

Fig. 10.15 [10.1]

In cazul unei viteze de 6 mm/s, la 1000 Hz amplitudinea deplasirii este

Ium si semnalul produs de captorii de deplasari dispare in zgomotul de fond al

majoritatii sistemelor de masurare existente in comert. Intr-un caz extrem, viteza de

6 mm/s la frecventa de 10 kHz corespunde unei acceleratii de 400 m/ s?, deci la



10. MASURAREA VIBRATIILOR MASINILOR 87

aproximativ 40 g si unei deplaséri de numai 0,lpum . Deplasarea nu ste 0 marime

potrivitd pentru masurarea vibratiilor cu frecvente inalte. Aceasta nu se datoreste
limitarilor raspunsului in frecventa al aparatelor de masura, ci faptului ca la aceste
frecvente sunt necesare forte mari pentru a produce o deplasare masurabild. Pe de
altd parte, sub 20 Hz amplitudinea deplasarii necesare pentru a produce un semnal
de acceleratie usor identificabil este atdt de mare incat pericliteaza integritatea
mecanica a captorilor.

Astfel se recomandad masurarea cu captori de deplasari in domeniul de la 0
la aproximativ 1000 Hz, cu captori de viteze — de la 10 la 3000 Hz si cu
accelerometre — de la 20 Hz pana peste 20 kHz, stabilindu-se limita inferioara a
masurdrii amplitudinii acceleratiilor la O,4m/ s?, far cea a deplasdrilor la 2um

[10.1]. Tendinta este extinderea masurarii acceleratiei si in domeniul frecventelor
joase.
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Fig. 10.16 [10.11]

La alegerea unui accelerometru pentru masurarea vibratiilor trebuie avut n
vedere ca acesta sd aiba un domeniu de frecvente care sa includd frecventele
defectelor posibile ale masinii si sa poatd lucra in conditiile de mediu ambiant In
care este instalat. Factorii care trebuie luati in consideratie sunt: a) temperatura
maxima admisibila, b) umiditatea, c¢) expunerea chimica, d) interferentele electrice,
e) campurile magnetice si radiatiile, si f) limita solicitarii prin soc.

Exista trei tipuri de baza de senzori de vibratii: a) traductoare de deplasari
fard contact, b) captori de viteze, si c) accelerometre piezoelectrice [10.12]. In fig.
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10.16 se aratd domeniile de lucru ale diferitelor traductoare [10.11], in coordonate
viteza-frecventd. Recomandari generale sunt prezentate in lucrarea [10.10].

10.4.2 Traductoare fira contact cu curenti turbionari

Sistemele de masurare cu traductoare de deplasari bazate pe masurarea
curentilor turbionari sunt utilizate in sisteme de monitorizare fard contact a
vibratiilor §i pozitiei axiale a rotorului [10.13, 10.14]. Ele constau dintr-un
traductor cu curenti turbionari, un cablu si un proximitor, care contine un oscilator-
demodulator si o sursd de alimentare (fig. 10.17).

BOBINA CABLU DE
C PLATA EXTENSIE
I | LFQ:D:G
TRADUCTOR ADAPTOR
Il DE CUPLARE
TURBIONARI

OSCILATOR/
DEMODULATOR

S| SURSA DE

ALIMENTARE

Fig. 10.17 [10.15]

Traductorul transforma o distantd (spatiu liber) intr-o tensiune. El poate fi
utilizat pentru a masura deplasari dinamice si distante statice. Traductorul contine o
bobind platd introdusa Intr-un corp cilindric, Inchis la un capat cu un strat subtire
din material nemetalic. De obicei diametrul capatului este 5 mm, diametrul
corpului este 8 mm si lungimea 25 mm.

Traductor _ Filtru
————— Oscilator Detector trece-jos Amplificator

~ +-{>1—+{'£+ D -

Fig. 10.18
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Traductoarele moderne cu curenti turbionari contin doua bobine: o bobina
activda si o bobind de echilibrare. Bobina activd sesizeaza prezenta unui obiect
conductor in apropiere, In timp ce bobina de echilibrare este utilizata pentru
compensarea temperaturii i echilibrarea circuitului in punte. Cuplarea se face cu
un cablu coaxial [10.16].

Datoritd semnalului de inaltd frecventd (unda purtitoare) primit de la
oscilator, la capitul traductorului se formeazi un camp magnetic (fig. 10.18). in
orice material conducator (feros sau neferos) care patrunde in campul bobinei se
induc curenti turbionari (Foucault). Datoritd acestei sarcini, amplitudinea undei
purtdtoare scade proportional cu micsorarea distantei dintre traductor si suprafata
“tinta”, fiind apoi demodulatd. Apropierea unui obiect metalic amortizeaza
oscilatiile circuitului LC modificand tensiunea la bornele circuitului.

La iesirea sistemului de masurare se obtine un semnal compus dintr-o
componentd de curent continuu, a carei tensiune este proportionala cu distanta
medie intre traductor si “tintd”, si o componentd de curent alternativ a carei
tensiune este proportionald cu variatia acestei distante datoritd miscarii relative

=

intre traductor si “tinta”.

O curbd de raspuns care ilustreaza variatia tensiunii de iesire in curent
continuu in functie de distanta intre traductor si “tintd” indicd o sensibilitate de 200
mV/mil (8mV/um) pe un domeniu de 100 mils (2,5mm) pentru o tensiune de

alimentare de -24V curent continuu.
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Fig. 10.19 [10.15]

Tensiunea de iesire In curent continuu poate fi masuratd cu un voltmetru.
Utilizand curba de etalonare a traductorului se poate determina exact distanta intre
X

traductor si “tintd”. Daca suprafata observati se miscd, semnalul variaza cu
amplitudinea miscarii.
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Prin masurarea componentei dinamice se obtine nu numai amplitudinea
varf-varf a vibratiei, dar si frecventa si forma de unda a semnalului de timp. Aceste
caracteristici sunt foarte importante in monitorizarea si vibrodiagnoza masinilor.

Masurarea cu curenti turbionari nu este viciatd de prezenta materialelor
neconducdtoare in spatiul dintre traductor si suprafata observata, deci uleiul, aburul
si majoritatea gazelor nu afecteazda masurdrile. Principalul dezavantaj al
traductoarelor de proximitate este sensibilitatea la excentricitatile mecanice si cele
electrice (glitch). Excentricitatea electricd este denumirea pentru indicatiile false
privind deplasarea relativd datoritd magnetizarii i tensiunilor interne din arbore,
care nu se pot distinge de deplasarile reale. Traductorul sesizeaza orice
neregularitate a suprafetei arborelui: zgarieturi, portiuni aplatisate, variatii de
duritate, incluziuni de carbon, regiuni magnetizate sau cu tratamente superficiale pe
adancime variabila, acoperiri cu materiale cu conductivitati diferite etc.

Un singur traductor montat radial intr-un lagr masoara componenta
vibratiei intr-un singur plan. Pentru a obtine orbita de precesie a arborelui, trebuie

montate doud traductoare la 90° (fig. 10.20) la aceeasi raza.
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Fig. 10.20 [10.17]

Traductoarele cu curenti turbionari pot fi utilizate pentru masurarea turatiei
sau obtinerea unui marcaj (reper) de faza, prin inregistrarea impulsurilor produse la
trecerea prin dreptul acestuia a unei discontinuitati (crestaturd, canelurd, gaura,
stift, canal de pand).

Se utilizeaza un osciloscop cu doud canale si ecran cu afigare in coordonate
X-Y si controlul intensitdtii luminoase a spotului prin intermediul unui semnal
extern — axa Z. Instrumentul poate afisa forma de unda a tensiunii semnalului de la
un traductor de vibratii sau figura Lissajous produsd prin compunerea a doud
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semnale pe doua directii perpendiculare intre ele. Semnalul de la traductorul pentru
marcaj de fazd conectat la axa Z poate fi utilizat s declangeze baza de timp si sa
produca un punct de referinta fatd de care sa se efectueze masurarea defazajelor.

Traductorul “orizontal” este conectat la intrarea cu polaritate pozitiva a
amplificatorului de deflexie orizontald al osciloscopului (fig. 10.20). Traductorul
“vertical” este conectat la borna amplificatorului de deflexie verticala. Semnalul
traductorului pentru marcaj de fazd este conectat la borna declansatorului de
baleiere al osciloscopului pentru sincronizarea acestuia si la intrarea axei Z a
tubului catodic. Aceastd conexiune trebuie sd fie de curent alternativ iar bara de
conectare la masa trebuie indepartatd. Daca ecranul este cuplat in curent continuu
in acest punct, trebuie legat un condensator in serie cu semnalul. Trebuie utilizate
cabluri coaxiale ecranate si trebuie utilizatd o singurd conectare la masa pentru tot
echipamentul.

Semnalul reper de faza este suprapus peste Inregistrarea in timp si peste
orbitd producand un marcaj de fazd stralucitor/blanc (sau blanc/stralucitor). Un
reper de fazad de tip adancitura (crestiturd) va produce un impuls de tensiune cu
valori Inti negative apoi pozitive. Pe masurd ce adancitura patrunde in zona de la
capatul traductorului (distanta liberd creste) se produce o intdrire a tensiunii
negative (cu pantd negativa). Cand peretele posterior al adanciturii trece prin fata
capatului traductorului (distanta liberd descreste) se produce o variatie mai putin
negativa (cu panta pozitivd) a tensiunii. Deoarece la trecerea partilor anterioara si
posterioara ale adanciturii distanta se modifica, forma de unda a variatiei in timp si
traseul orbitei sunt Intrerupte cu un blanc (stingere a spotului), urmat de un punct
stralucitor [10.18].

Daca arborele se roteste in sens orar, secventa stingere/strdalucire de pe
orbita trebuie sa fie tot in sens orar daca arborele are o precesie directd. Secventa
inversa stralucire/stingere va indica o precesie inversd. Conventia uzuald este sa
privim masina condusa din exterior, spre capatul conducator.

Echipamentele de masurare cu traductoare de proximitate cu curenti
turbionari pot fi utilizate pentru monitorizarea dilatarii diferentiale rotor/stator si a
pozitiei rotorului fata de lagarul axial.

10.4.3 Captori de viteze

Captorii de viteze lucreaza fie pe principiul aparatului seismic, fie pe al
celui cu punct fix, fiind dotati cu traductoare electrodinamice. Traductorul
electrodinamic are o bobina care se misca in cdmpul magnetic produs de un magnet
permanent sau electromagnet fix. Existd traductoare la care un miez magnetic se
miscd 1n interiorul unei bobine fixe. Principiul de lucru este acelasi.

Cand magnetul se misca fatd de bobind, liniile campului creat de miezul
magnetic intersecteaza Infasurarile bobinei. Tensiunea electromotoare indusd in
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spire este proportionald cu viteza miezului. Captorul produce un semnal de iesire a
carui tensiune este proportionald cu viteza vibratiei. Traductorul este de tip
generator, nu necesitd conditionarea semnalului si are o impedantd electrica de
iesire joasa, fiind putin sensibil la interferente. Tensiunea de iesire este relativ
mare, astfel cd de multe ori nu mai necesitd un amplificator, semnalul fiind
introdus direct in aparatele de vizualizare sau inregistrare.

Un captor seismic de vibratii consta dintr-o masa montata intre doua arcuri
sub forma de membranad decupatd, in asa fel incat o parte a masei se afla in
intrefierul unui circuit magnetic. Captorul de viteze este un instrument seismic fixat
pe o structura in vibratie. La frecvente mai mari decét frecventa de rezonanta a
sistemului masa-arc al captorului, deplasarea relativa intre masa si carcasa sesizata
de traductor este practic egald cu deplasarea absoluta a structurii masurate. Masa

seismica si carcasa captorilor vibreaza defazate cu 180°. Fatd de un sistem de
referinta fix (inertial) masa raméne aproape fixa (devine un punct fix) iar
traductorul masoara deplasarea relativa a carcasei fatd de masa. Amplitudinea
tensiunii electromotoare induse in bobina traductorului este proportionald cu viteza
miscarii relative, deci cu viteza vibratiilor structurii masurate.
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Fig. 10.21 [10.19]

Bobina principald, cilindrul amortizor din cupru si bobina aditionala
pentru amortizare suplimentara sunt dispuse in intrefier. Cilindrul amortizor reduce
influenta frecventei proprii a traductorului asupra semnalului, aplatisind curba de
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raspuns In frecventd. Bobina de amortizare suplimentard poate fi alimentatd cu
curent pentru a compensa eventuala micsorare a amortizarii la temperaturi inalte si
sdgeata staticd a masei mobile cand traductorul este utilizat in pozitie verticala.

O bobind de corectie, Infaguratd in jurul magnetului permanent, elimina
influenta amortizarii curentilor turbionari asupra fluxului magnetic. Deplasarile
prea mari ale masei seismice sunt Impiedicate cu limitatoare de cursa.

Captorul de viteze electrodinamic PR 9266 fabricat de Philips este
prezentat in fig. 10.21 unde: 1 — magnet permanent, 2 — bobind de corectie, 3 —
bobina principald, 4 — bobina de amortizare aditionala, 5 — cilindrul amortizor, 6 si
7 — arcuri membrana, 8 — carcasa, 9 — cabluri de conexiune, 10 — cablu ecranat, 11
si 12 —limitatoare de cursa. Domeniul de frecvente este 10 la 1000 Hz, pentru
amplitudini ale deplasarii pana la 1 mm si acceleratii pana la 10 g. Frecventa
proprie neamortizatd este 12 Hz. Masa fard cabluri este aproximativ 0,5 kg.
Sensibilitatea este 30mV,, /mm/s la 110 Hz.

Un alt tip de traductor de viteze consta dintr-un accelerometru prevazut cu
un circuit de integrare inglobat. Acesta este denumit "velometru", fiind din toate
punctele de vedere superior captorului de viteze seismic clasic.
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Fig. 10.22

In pofida acestor avantaje, captorul de viteze are multe dezavantaje care-1
fac depasit moral pentru aplicatii noi, desi in prezent exista incd mii de captori in
uz. Este relativ greu si complicat constructiv, deci relativ scump, si are un raspuns
in frecventd limitat, intre aproximativ 10 Hz si 1000 Hz. Arcurile membrana si
magnetul mobil formeaza un sistem rezonant cu frecventa proprie joasa, de ordinul
catorva Hz (fig. 10.22). Pentru a aplatisa varful ascutit din curba raspunsului in
frecventa, aceasta rezonantd trebuie sa fie puternic amortizatd. Problema este ca
orice solutie practicd de amortizare este dependenta de temperaturd. Aceasta face
ca raspunsul in frecventa si faza raspunsului sa varieze cu temperatura.
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10.4.4 Accelerometre piezoelectrice

Datorita unor calitati deosebite — greutate mica, robustete, domeniu larg de
frecvente, rezistentd bunad la temperaturd si pret moderat — accelerometrele
piezoelectrice au capatat cea mai larga utilizare la masurarea vibratiilor masinilor.
Ele au diferite constructii, cu elemente piezoelectrice comprimate, forfecate sau
indoite. Cel cu discuri piezoelectrice comprimate (fig. 10.23) este utilizat aici la
descrierea principiului de functionare. Acest accelerometru este un captor seismic
in care discurile ceramice formeaza elementul elastic al sistemului masa-arc.

Carcasa

L

Arc

Masa

Discuri piezoelectrice

__ lesirea

Fig. 10.23 [10.20]

Masa seismicd este montatd cu compresiune si prestrangere, cu un prezon
central si un arc circular de pretensionare. Elementul piezoelectric este comprimat
intre masa seismica si baza captorului. Cand accelerometrul este supus la vibratii,
masa exercitd o fortd variabila asupra discurilor piezoelectrice. Sarcina electrica
generata la suprafata acestora este proportionala cu forta aplicata, care la randul ei
este proportionald cu acceleratia masei. La frecvente mult inferioare frecventei de
rezonantd a ansamblului accelerometrului, acceleratia masei seismice este egala cu
acceleratia Intregului captor, deci a structurii pe care este montat.

Accelerometrele au un domeniu dinamic foarte larg. Cele mai mari
acceleratii sunt limitate doar de distrugerea elementului piezoelectric, iar cele mai
mici acceleratii care pot fi sesizate sunt determinate numai de zgomotul electric
(raportul semnal/zgomot trebuie sa fie >10dB ). Raportul Intre acceleratia maxima

si cea minima este de ordinul 103, deci de 160 dB.

Domeniul de frecvente al accelerometrului este foarte larg, de la cativa
hertzi la cateva zeci de kilohertzi. Raspunsul la frecvente inalte este limitat de
rezonanta masei seismice cuplata cu elasticitatea elementului piezoelectric. Aceasta



10. MASURAREA VIBRATIILOR MASINILOR 95

rezonantd produce in curba de raspuns un varf foarte ascutit la frecventa proprie a
captorului, deobicei la aproximativ 30 kHz pentru accelerometrele uzuale.

O reguld de bazd stabileste cd accelerometrul este utilizabil pana la
aproximativ 1/3 din frecventa proprie. Peste aceasta frecventd raspunsul este
amplificat de rezonanta, dar poate fi utilizat daca efectul este luat in consideratie.
Limita inferioara este determinatd de lungimea cablurilor de conexiune si de
impedanta de intrare a preamplificatorului. Curba raspunsului in frecventa al unui
accelerometru este redata in fig. 10.24.
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Fig. 10.24 [10.20]

Majoritatea accelerometrelor utilizate in prezent in aplicatii industriale au
un preamplificator integrat (ICP - integrated circuit preamplifier). Acesta este
alimentat de un curent continuu de polarizare direct de la semnalul de iesire, deci
nu sunt necesare legaturi suplimentare. Rezultd ca aparatul la care este conectat
accelerometrul trebuie sd aibd disponibild aceasta alimentare in curent continuu.
Accelerometrul ICP are o scadere a raspunsului in frecventd la frecvente joase
datoritd amplificatorului, deobicei la 1 Hz , pentru majoritatea captorilor
disponibili. Existd insd accelerometre proiectate sa raspundd pana la 0,1 Hz
utilizate pentru masuréri la frecvente foarte joase.

Frecventa de rezonanta a unui accelerometru este puternic dependentd de
montaj. Cea mai bund metoda de montare este cu stift filetat; orice altd metoda
reduce domeniul de frecvente efectiv al captorului.

La montarea unui accelerometru, este important ca traseul de transmitere a
vibratiilor de la sursd la accelerometru sa fie cat mai scurt posibil, in special la
masurarea vibratiilor rulmentilor. Daca accelerometrul este montat pe o suprafata
tensionata (indoitd) semnalul de iesire este modificat. Pentru a minimiza acest efect
se utilizeazd accelerometre cu baza groasd. Accelerometrele cu elemente
piezoelectrice solicitate la forfecare sunt mai putin sensibile deoarece aceste
elemente sunt montate vertical pe un corp central si nu orizontal pe baza captorului.
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10.4.5 Comparatie a traductoarelor si captorilor de vibratii

In Tabelul 10.1 ( [10.21] si Anexa A din [10.6] ) se prezinti tipurile de
traductoare si captori de vibratii recomandate pentru diferite masini, precum si
locul si directia de amplasare a acestora.

Tabelul 10.1

Tipul

Parametrii

Locul

. N . Tipul traductorului - Directia
masinii masurati masurarii
. Deplasarea Trvaductor Radiala
Turbine cu . fara contact
abur mari relativa — Arbore, +45°
lags ’ sau Combinatie de in fiecare sau
pe a8aC U1 deplasarea traductor fird contact lagar sy
film fluid absoluti si captor seismic 3
Viteza sau Captor de viteze sau Corpul Radiala
acceleratia accelerometru lagarelor XsiY
Turbo- Deplasarea | Traductor fard contact Gulerul .
generatoare axiald a sau lagérului Axiala Z
energetice arborelui senzor axial axial
Referiflﬁ} de Traductor cu curenti Arbore Radiali
faza si turbionari/inductiv/optic
turatia
Turbine cu Arbore, Radiala
abur Depllats.arvea f}; {adurcl‘ior ‘ in fiecare +45° sau
industriale relativa ara contac lagar XsiY
medii si
mici, pe Corpul
lagire cu Viteza sau Captor de viteze sau lagarelor si Radiala
film fluid acceleratia accelerometru carcasa XsiY
turbinei
Deplasarea Traductor fara contact Gulerul
o axiala a sau lagarului Axialda Z
Transmisii arborelui senzor axial axial
mecanice —
Referintdde | Traductor cu curenti Atbor Radiali
faza $1 turbionari/inductiv/optic ore adiaia
turatia

O sinteza a caracteristicilor diferitelor tipuri de traductoare si captori de
vibratii se face In urmatoarea comparatie reprodusa din [10.8].
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Traductoare de proximitate

Avantaje: a) masoard direct miscarea arborelui (originea majoritatii
vibratiilor masinilor cu rotor); b) masoard deplasarea (mirimea cea mai adecvata
pentru masurari pe lagare cu film fluid); ¢) masurarea se face fard contact (nu
influenteaza prin contact miscarea vibratorie masuratd); d) nu au componente in
migcare; €) un traductor masoara simultan migcarea si pozitia (medie) a arborelui;
f) sistemul este modular, partea cea mai ieftina, traductorul, fiind inlocuit doar
ocazional (la deteriorare prin utilizare gresitd); g) un traductor suplimentar poate fi
folosit ca referintd de faza sau pentru méasurarea turatiei; h) au raspuns in frecventa
foarte bun; i) au dimensiuni reduse; j) pot lucra in medii ambiante diferite; k) sunt
usor de etalonat; 1) dau informatii corecte asupra amplitudinii si fazei miscarii la
frecvente joase; si m) au semnal puternic si impedanta joasa de iesire.

Dezavantaje: a) necesita inspectarea suprafetei arborelui, fiind sensibile la
rugozitdti; b) sunt sensibile la variatia proprietdtilor materialului arborelui; c)
necesita alimentare de la o sursad externa; si d) sunt uneori dificil de instalat.

Captori de viteze

Avantaje: a) sunt usor de instalat datoritd montarii in exteriorul masinii; b)
au semnal puternic n banda frecventelor medii; c¢) unii sunt adecvati pentru
masurdri la temperaturi Tnalte; i d) au traductoare generatoare.

Dezavantaje: a) au gabarit §i greutate relativ mare; b) defectarea unui
traductor necesitd inlocuirea intregului captor; c) sunt sensibili la frecventa
semnalului (tind s@ accentueze componentele cu frecvente inalte); d) au raspuns in
frecventa relativ ingust, cu erori de amplitudine si faza la frecventele joase; e) au
parti in miscare, deci se pot uza la utilizare indelungatd in conditii normale de
lucru; f) sunt dificil de etalonat; g) masoara numai deplasarea datoritd miscarii (nu
si pozitia staticd), si h) pot raspunde la miscari perpendiculare pe directia de
sensibilitate maxima.

Accelerometre

Avantaje: a) amplasare facild datoritd montarii la exteriorul masinii; b)
raspuns 1n frecventd bun (in special la frecvente inalte), desi acesta poate fi un
dezavantaj prin amplificarea nivelului zgomotului de la diverse surse externe; c) au
gabarit si greutate reduse; d) unele sunt adecvate pentru masurari la temperaturi
relativ inalte; si €) produc un semnal puternic in domeniul frecventelor inalte.

Dezavantaje: a) sunt foarte sensibile la semnale cu frecventd inaltd (desi
acesta poate fi un avantaj In masurarile la frecvente foarte Tnalte); b) sunt dificil de
amplasat pe carcasa masinii pentru o masurare corectd; ¢) sunt foarte sensibile la
metoda de montare; d) semnalul de iesire trebuie amplificat; e) sunt foarte sensibile
la vibratii parazite (producand alterarea datelor achizitionate si Ingreunand
amplasarea exactd); f) necesitd adaptarea de impedantd (sau amplificator de
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sarcind); si g) In cazul utilizarii la monitorizarea vibratiilor necesita filtrarea
semnalului.

10.4.6 Amplasarea traductoarelor si captorilor de vibratii

In fig. 10.25 se aratd schema unui sistem de protectie a masinilor utilizat in
combinate petrochimice si rafindrii, statii de pompare etc. Sistemul realizeaza
monitorizarea vibratiilor transversale, pozitiei axiale si turatiei arborilor, a
vibratiilor radiale si axiale ale carcaselor masinilor si eventual ale conductelor si
fundatiei.
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Fig. 10.25 [10.15]

Sistemul de supraveghere permanentd monitorizeazd: a) turatia, b)
vibratiile arborelui in doud planuri radiale in fiecare lagar si pe fiecare arbore al
unei transmisii cu roti dintate, precum si vibratiile radiale ale carcasei acestor
transmisii, §i c¢) pozitia axiald a arborelui (cu unul sau doua traductoare) la toate
rotoarele (pentru protectie impotriva deplasarii axiale excesive).

In plus, cu ajutorul traductoarelor montate permanent se pot face masurari
periodice pentru a determina: a) orbitele de precesie ale arborelui, b) orbitele
punctelor carcasei transmisiei cu roti dintate, c) defazajele arborilor turbinei,
transmisiei si compresorului, d) vibratiile axiale, si e) excentricitatea, sau pozitia
medie a arborilor. Utilizdnd un captor de viteze montat pe rand in diferite puncte,
pot fi monitorizate periodic vibratiile carcaselor, fundatiei si conductelor.
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In fig. 10.26 se prezintd schema unui sistem complex de monitorizare a
unui compresor antrenat de o turbina.
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In fig. 10.27 se arata sistemul de monitorizare a unui turbogenerator.
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Fig. 10.28 [10.2]

In figurile 10.28 se arati amplasarea captorilor seismici utilizati pentru
masurdri periodice pe un ventilator antrenat de un motor electric utilizdnd: a) un
cuplaj elastic si un arbore la nivelul motorului (fig. 10.28, a), si b) un arbore
antrenat prin curea, pozitionat mai sus decat motorul (fig. 10.28, b).

10.4.7 Aparate pentru masurarea vibratiilor

Semnalele de la traductoare sunt procesate de o mare varietate de aparate
electronice. Aparatele de conditionare a semnalelor includ filtre, integratoare
analogice si amplificatoare. Inregistratoarele numerice, cele cu banda magnetica si
calculatoarele numerice sunt utilizate pentru inregistrarea datelor, In special a
fenomenelor tranzitorii. Aparatele pentru colectarea datelor sunt utilizate pentru
memorarea valorilor de varf si a valorilor eficace, care pot fi transferate unui
calculator numeric pentru a stabili tendinte de variatie si a calcula indici de
performanta.

Procesarea datelor se face cu analizoare acordabile sau cu baleiaj de
frecventd, filtre urmaritoare §i analizoare spectrale FFT. Analizoarele FFT
achizitioneaza un bloc de date, Intr-un domeniu de frecvente stabilit §i o anumita
durata de timp, fac conversia analog-numerica si apoi analiza in frecventa utilizand
algoritmul FFT. Ele contin circuite tampon care pot stoca mari cantitati de date si
pot produce spectre In cascadd, adica diagrame ale amplitudinii in functie de
frecventa la diferite momente de timp sau diferite turatii. Aceste analizoare pot face
integrari, analiza valorii eficace In benzi de frecventd si pot calcula densitatea
spectrala de putere. Valorile eficace din benzile de frecventda pot fi reprezentate
grafic in coordonate liniare sau logaritmice.

Aparatele pentru vizualizarea datelor includ monitoare, osciloscoape,
inregistratoare cu penita, plotere analogice sau numerice. Instrumentele mai simple
afiseaza valoarea eficace, valoarea de varf sau valoarea medie a vibratiilor
masurate.
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In afara traductoarelor mentionate se mai utilizeaza captori optici (sau
magnetici) la masurarea vibratiilor torsionale si traductoare de turatie sau fazmetre
la masurari pe arbori in rotatie. Traductorul fotoelectric trimite un impuls de
tensiune spre un osciloscop sau un analizor cand primeste impulsuri luminoase de
la 0 banda reflectoare (sau alte marcaje) lipita pe arbore.

10.5 Prezentarea rezultatelor masurarilor de vibratii

Rezultatele masurarilor de vibratii sunt prelucrate si prezentate in diagrame
si grafice usor interpretabile pentru a facilita identificarea defectelor [10.22].

10.5.1 Vibratii in regim permanent

Datele masurérilor de vibratii efectuate in timpul functionarii de durata
(regim stationar) pot fi prezentate in diferite formate utile.

10.5.1.1 Vibrograme si orbite de precesie
Inregistrarile in functie de timp si orbitele sunt utile pentru studiul

amplitudinii, frecventei, unghiului de faza si formei de unda a vibratiilor globale si
a componentelor de frecventa filtrate (fig. 10.29).

T

A

Fig. 10.29 [10.22]

Interpretarea acestora permite detectarea caracterului precesiei (directa sau
inversd), depistarea preincarcarilor pe lagdre (turtirea orbitelor), existenta
componentelor subarmonice sau supraarmonice.

Orbitele cele mai simple sunt elipse. Prin compunerea a doud miscari
armonice perpendiculare intre ele, cu doua frecvente diferite, se obtin figurile
Lissajous.

In fig. 10.30 se arati orbita rezultatd prin compunerea a doui componente
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x=Acoswt, y=%Acos(2a)t—450).

Punctele care marcheaza diferite momente in timp sunt notate 1, 2, 3,
...etc., ceea ce faciliteazd determinarea sensului miscarii pe orbita.
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Fig. 10.30 [10.23]

In timp ce, in general, figurile Lissajous rezulti prin compunerea
miscarilor armonice cu frecvente diferite, orbitele de precesie ale rotoarelor rezulta
din doua componente perpendiculare Intre ele care sunt miscari periodice (sume de
miscari armonice) formate din componente cu aceleasi frecvente. Astfel, daca “x”

e 9

contine componentele 1X si 2X, atunci cel mai probabil cd “y” va avea
componentele 1X si 2X, dar cu amplitudini si faze diferite.
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Fig. 10.31 [10.24]
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Anumite defecte ale masinilor genereaza vibratii periodice cu componente
sub- sau supraarmonice.

Dacé vibratia unui rotor are o componenta subarmonicd de ordinul 1/N,
vectorul complex al razei de precesie (pentru unghiuri de faza nule) are forma

2= R &P 4 Ry AN (10.4)

unde R; este amplitudinea componentei sincrone (datorita dezechilibrului) si Ry y

este amplitudinea componentei subsincrone. Semnul “plus” este pentru precesie
directa iar semnul “minus” este pentru precesie inversa.

Pentru N =2 si R, / Ry, =2 (componenta sincrond dominanta), orbita este

prezentata in fig. 10.31, a 1n cazul unei componente subarmonice directe, si in fig.
10.31, b pentru o componenta subarmonica inversd. Cand cele doud componente au
unghiuri de faza diferite, orbitele sunt nesimetrice.

w
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&

Fig. 10.32[10.24]

Pentru N=2 si R, / Ry = 1/2 (componenta subsincrond dominantd)
orbitele sunt aratate in fig. 10.32.

Concluzii similare rezulta din analiza vibratiilor periodice cu componente
supraarmonice, inlocuind N prin 1/N in relatia (10.4).

In general, orbitele au bucle exterioare cand componenta 2X este produsa
in principal de dezaxarea arborilor (incluzand rotile dintate si rotile de curea), de
descentrarea cuplajelor (fig. 10.33) si de preincarcarea radiald corespunzaitoare.
Orbitele cu bucle interioare sunt produse in principal de asimetria circulard a
arborilor (ca cea produsa de o fisurd) combinata cu preincarcarea radiala (produsa
de dezaxare, greutatea proprie sau curgerea fluidului). in fig.11.9 (Cap. 11) se arati
efectul preincarcarii radiale asupra formei orbitelor de precesie. Cand forta radiala
creste, orbita initial elipticd capatd o forma de “banana” si apoi de “cifra opt”.
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10.5.1.2 Spectre de frecventa unilaterale

Orbita nefiltrata si vibrogramele semnalelor de vibratii ale masinilor au in
general forme complexe. Orbita diferda mult de o elipsd iar vibrogramele sunt
combinatii de mai multe componente armonice (fig. 10.33, @). Spectrul unilateral
trasat pentru frecvente pozitive (fig. 10.33, b) este corespondentul in domeniul
frecventelor al inregistrdrii in timp pentru traductorul Y. Spectrul de frecvente
faciliteaza identificarea frecventei si amplitudinii componentelor individuale.
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Fig. 10.33 [10.25]

Majoritatea analizoarelor de frecventd afiseazd doar jumatatea pozitiva a
spectrului. Spectrul unui semnal inregistrat pe o masind este simetric fatd de
componenta continud, deci informatia privind frecventele negative este in plus.

Cand se face o masurare pe o singura directie, spectrul pozitiv este util, de
exemplu, pentru urmarirea modificarilor care apar in continutul spectral intr-o
anumitd perioada de timp, cu conditia sa se dispuna de inregistrari in timp prin care
sa se verifice calitatea semnalului de vibratii. Spectrele pozitive dezvaluie aparitia
unor noi componente de frecventa si variatia amplitudinii datelor anterioare la o
anumitd frecventa. Informatia privind faza se pierde.

Spectrul de frecvente unilateral a fost utilizat intensiv ca o “semndtura
(amprentd) a masinii” pentru caracterizarea stirii de functionare a acesteia,
coreland frecventa si marimea varfurilor cu defectele specifice ale masinii.

10.5.1.3 Spectre de frecventa bilaterale

In general, in analiza spectrald, spectrul bilateral arati atit componentele
pozitive cat si cele cu frecvente negative ale unui semnal. In diagnosticarea

masinilor, spectrele bilaterale utilizeaza date de la doua traductoare dispuse la 90°,
convertite in informatii asupra amplitudinii, frecventei si fazei componentelor
directionale (directd si inversd) ale raspunsului. Componentele directe sunt
reprezentate in jumatatea pozitiva a spectrului bilateral, iar componentele inverse
sunt reprezentate Tn jumatatea negativa. Marimea relativa a componentelor directa
si inversa cu aceeasi frecventa defineste sensul precesiei.
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in fig. 10.34 se arati spectrul bilateral pentru exemplul considerat in
sectiunea anterioard. Desi s-ar parea ca partea dreaptd a spectrului bilateral trebuie
sd fie la fel ca spectrul pozitiv al semnalului de la un singur traductor, acest lucru
nu este adevarat. In partea pozitivi a spectrului bilateral se reprezinti doar
componentele directe.
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Intr-un spectru bilateral, o orbitd circulara de precesie directd este
reprezentatd de o componenta spectrald prezentd doar in jumatatea din dreapta. O
orbita circularad de precesie inversa are o componentd doar in jumatatea din stanga.

Cand componentele din partea dreaptd si partea stdnga sunt egale sau cu
amplitudini diferite, la frecventa respectiva orbita este elipticd. Componenta cu
amplitudine mai mare determind sensul miscarii in lungul orbitei. Cand
componenta directd este mai mare (fig. 10.35) precesia este directd. Cand
componenta inversa este mai mare (fig. 10.36) precesia este inversa. Cand
amplitudinile sunt egale (fig. 10.37) orbita degenereaza intr-o linie dreapta.
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Utilizarea unui spectru bilateral este relevanta atunci cand doua defectiuni
diferite ale masinii produc acelasi spectru unilateral (fig. 10.38, ). Spectrul
bilateral pentru oil whirl si oil whip este aratat in fig. 10.38, b, iar cel pentru contact
cu frecare rotor/stator este aritat in fig. 10.38, c. In ambele cazuri apare o
componentd subarmonica (1/2)X, dar la oil whirl/whip este de precesie directa, in
timp ce la contactul cu frecare este de precesie inversa.

10.5.1.4 Diagrame ale formelor de precesie

Diagramele formei de precesie a rotoarelor (fig. 10.39) prezinta orbitele de
precesie In anumite sectiuni in lungul rotorului si forma modald sau deformata
dinamica la un anumit moment (eventual cea staticd). Ele dau informatii asupra
pozitiei punctelor nodale in lungul rotorului si a jocurilor dintre rotor si stator.
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Fig. 10.39 [10.5]

10.5.1.5 Diagrame ale evolutiei in timp

La monitorizarea maginilor se utilizeaza grafice ale tendintelor de variatie
in timp a amplitudinii vibratiilor, determinate de variatia parametrilor de lucru ai
masinii, concomitent cu variatia temperaturii (fig. 10.40). Se urmareste evolutia
atat a nivelului global al vibratiilor cat si a altor parametri monitorizati, utili in
diagnosticarea starii de functionare a masinii.
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10.5.2 Vibratii in regim tranzitoriu

Datele masurarilor de vibratii efectuate la pornirea sau oprirea masinii (in
regim tranzitoriu) se pot prezenta sub diferite forme.

10.5.2.1 Diagrame Bodé¢ si diagrame polare

Diagramele Bodé (fig. 10.41) si diagramele polare (fig. 10.42) indica
turatiile critice, deformata dinamica si formele modale ale rotorului, precum si
factorul de amplificare la frecventa de sincronism. Diagramele polare ale
componentei sincrone 1X (filtratd) sunt utile la echilibrarea in instalatie in mai
multe plane si la diagnosticarea arborilor fisurati.
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10.5.2.2 Spectre pozitive in cascada

Spectrele pozitive 1n cascada prezintd variatia cu turatia a componentelor
spectrale (sincrone, sub- si suprasincrone). Aceasta permite detectarea unor
instabilitati (precesia de semifrecventd si precesia rezonantd), a contactului rotor-
stator si a arborilor fisurati. Spectrul din fig. 10.43 este pentru un arbore fisurat.
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Fig. 10.43 [10.27]

10.5.2.3 Spectre bilaterale in cascada

Spectrele bilaterale in cascada prezintd variatia cu turatia a componentelor
directionale (directa si inversd) ale razei instantanee de precesie.
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Fig. 10.44 [10.28]
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In fig. 10.44 se prezintd spectrul bilateral normalizat pentru un rotor in
lagare cu film fluid. Varfurile de rezonanta apar pe liniile £142 (notate £1X) la

turatia criticd. Componenta inversd este produsd de anizotropia lagdrelor. La
rotoare care au lagare cu rulmenti aceastd componenta lipseste. La turatii Tnalte,
deasupra turatiei de aparitie a instabilitatii (2, , rdspunsul la dezechilibru este
dominat de componenta a carei frecventa este egald cu frecventa proprie a
vibratiilor laterale ale sistemului rotor-lagare.
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Fig. 10.45 [10.29]

Figura 10.45 este un spectru bilateral in cascadd al unui arbore cu
preincarcare radiala. Acesta prezintd caracteristicile cunoscute: precesia directa,
componente cu amplitudini diferite ale precesiei directe si inverse care produc
orbite eliptice si componenta 1X dominanta pe toatd durata pornirii masinii.

Alte fenomene, ca frecéri de contact produse de preincarcare, arbori fisurati
sau instabilitati produse de fluid pot fi analizate convenabil utilizdnd acest tip de
diagrame (v. Cap. 11).

10.5.2.4 Diagrame ale pozitiei centrului fusului

Diagramele pozitiei medii in lagar a centrului fusului (fig. 10.46) permit
urmarirea deplasarii centrului fusului fatd de centrul geometric al lagérului si
calculul unghiului de atitudine al fusului in lagar (util in aprecierea tendintei spre
miscari instabile). Ele dau informatii asupra uzurii lagarelor si modificarilor in
alinierea liniei de arbori, indicand preincarcarea rotorului datoritd dezaxarii sau
efectelor termice. Aceste diagrame avertizeaza asupra functionarii unui fus aproape
de sau deasupra centrului lagarului, o cauza uzuala de instabilitate.
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Fig. 10.46 [10.27]

10.5.2.5 Diagrame de variatie in timp

111

TRADUCTOR

Nr.2

Jocul radial
in lagar

Graficul variatiei in timp a amplitudinii nivelului global al vibratiilor (fig.
10.47) permite evitarea indoirii termice a arborelui la functionarea cu viror sau la
demaraj (datoritd incalzirii neuniforme), depistarea unor regimuri de vibratii
puternice produse de variatii temporare rapide ale temperaturii aburului (datorita
unei defectiuni a cazanului) sau de admisia partiald care afecteaza pozitia medie in
lagar a fusului, deci stabilitatea miscarii de precesie.
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10.5.2.6 Diagramele regiunilor de functionare acceptate

Diagramele regiunilor de functionare acceptate (fig. 10.48) sunt diagrame
polare care indica pozitia varfului vectorului (amplitudine si fazd) componentei
filtrate 1X (sau 2X) fatd de regiunea de functionare acceptatd. Aceastd regiune,
definitd de utilizator, marcheazd domeniul de functionare normald. Deplasarea
varfului vectorului 1X in afara regiunii acceptate corespunzitoare poate constitui o
avertizare vitala asupra fisurarii unui arbore sau a altor defectiuni ale rotorului.
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Alte diagrame utile prezinta: a) tensiunea continud transmisa de o sonda de
proximitate, b) pozitia axiala a rotorului, ¢) variatia in timp a turatiei si d) orbite
multiple [10.32, 10.33].
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MONITORIZAREA S| VIBRODIAGNOZA
MASINILOR

In acest capitol se prezintd metode de diagnosticare pentru determinarea
performantelor si predictia defectiunilor maginilor. Metodele se bazeaza pe
monitorizarea starii de functionare a masinii prin masurarea si analiza vibratiilor.

11.1 Deteriorarea masinii

In fig. 11.1 se aratd curba de tip “cadad” care aratid evolutia in timp a
deteriorarii unei masini.

Defectarea
masinii
X
1 - Punerea in 2 - Functionarea normala 3 - Dezvoltarea /
functiune defectiunii
!
{ Efectuarea
reparatiei

Masina noua Se stabileste

P . scadenta reparatiei
Intretinere a reparal

lanificata
1

Intervalul intre doua verificari

Nivelul vibratiilor

Timpul ———

Fig. 11.1[11.1]

Se pot distinge trei perioade: 1) punerea in functiune, 2) functionarea
normald, si 3) dezvoltarea defectiunii [11.2].
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Prima parte a duratei de viatd a unei masini este caracterizatd printr-o
incidenta mai mare a defectiunilor. Aceste defectiuni “de rodaj” se datoresc erorilor
de proiectare, defectelor de fabricatie, greselilor de asamblare, problemelor de
instalare si erorilor de dare in exploatare. Pe masura ce cauzele acestor defectiuni
sunt detectate si corectate, frecventa aparitiei defectiunilor scade.

Maginile parcurg apoi o perioada relativ lungd de functionare, in timpul
careia frecventa aparitiei defectiunilor este relativ scazutd. Aceasta este perioada
“uzarii normale” si de obicei dureaza aproape toatd viata masinii.

Pe masura ce masina se apropie de sfarsitul duratei de viatd proiectate,
frecventa aparitiei defectiunilor creste din nou. Aceasta se datoreste oboselii
metalelor, uzarii partilor in miscare, coroziunii i imbadtranirii. Panta portiunii
respective a curbei de deteriorare depinde de masina.

11.2 Monitorizarea starii de functionare a masinii

Obiectivele monitorizarii starii masinilor includ: a) inspectia masinilor, in
special a celor de mare capacitate i functionare cu risc, b) optimizarea
disponibilitatii masinilor prin evitarea intreruperilor neprevadzute, in special a
maginilor critice din instalatii cu proces tehnologic continuu, §i ¢) implementarea
mentenantei bazate pe starea masinii, in cadrul careia operatiile sunt planificate in
functie de diferite constrangeri (costuri, productie, starea de defectare, etc.).

11.2.1 Consideratii generale

Scopul final al monitorizarii starii masinilor este obtinerea de informatii
despre starea echipamentului, utile pentru personalul care are nevoie de ele la
timpul potrivit. Personalul include operatori, ingineri si tehnicieni de intretinere,
manageri, agenti de vanzare §i furnizori. Aceste grupuri au nevoie de informatii
diferite la momente de timp diferite. Sarcina persoanei sau grupului responsabil cu
monitorizarea starii masinii este sd asigure colectarea datelor utile, transformarea
acestora in informatie intr-un format cerut de altii si util acestora, si transmiterea
acestei informatii la timpul potrivit celor care au nevoie de ea. Referiri utile asupra
acestui subiect se gasesc in monografiile [11.2] - [11.16].

Accentul acestui capitol este asupra datelor obtinute prin masurari de
vibratii, dar exista diferite alte metode utile pentru aprecierea starii masginii.
Acestea includ analiza lubrifiantului, monitorizarea si analiza particulelor rezultate
prin uzare, termografia, masurarea zgomotului, temperaturii, fortelor si
performantelor masinii, controlul nedistructiv cu ultrasunete, inspectiile vizuale.
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11.2.2 Strategii de mentenanta

Strategiile de mentenantd pot fi Impartite in trei metode principale: a)
functionarea pana la intreruperea capacitatii de functionare, b) mentenanta
preventiva, si ¢) mentenanta predictiva. Situatii specifice ivite in fiecare instalatie
impun aplicarea unei strategii diferite. Prin urmare, nici o strategie nu trebuie
considerata ca fiind totdeauna superioara sau inferioara celeilalte.

11.2.2.1 Mentenanta cu functionare pana la defectare

Mentenanta cu functionare pana la intreruperea capacititii de functionare
este o strategie in cadrul careia reparatiile sau inlocuirea pieselor defecte se fac
abia cand masina s-a defectat. In general, metoda este adecvati in urmitoarele
situatii: a) exista o masina de rezerva, b) sunt disponibile piese de schimb ieftine, c)
procesul de fabricatie poate fi intrerupt sau piesa existd in stocul de rezerva, d) nici
una din defectiunile cunoscute nu pericliteaza integritatea masinii, e) timpul mediu
pani la defectare (TMPD) sau timpul mediu intre doud defectiri succesive (TMID)
sunt relativ lungi, f) costul unei defectiuni secundare este scazut, si g) este posibild
repararea sau inlocuirea rapida a piesei defecte [11.17].

A
Capacitatea maginii .
. Defectiri
(estimati) ™~
o
Capacitatea \
estimata N
si
incércarea /
masinii
Activitati de
Incarcarea masinii (sarcina) 4 / mentenanta 3
.

Timp de functionare
Fig. 11.2 [11.17]

In fig. 11.2 se arati relatia intre timpul de functionare efectivi, incarcarea
masinii si capacitatea (reziduald) estimata a acesteia. Defectiunile apar atunci cand
curba capacitatii estimate intersecteazi (sau trece sub) curba incircarii. In aceste
momente trebuie efectuate reparatiile. Daca situatia existentd se incadreaza in cele
sapte reguli mentionate mai sus, toate costurile legate de reparatii si intreruperea
functionarii vor fi minimizate prin aceasta strategie de mentenanta.

11.2.2.2 Mentenanta preventiva

Céand activitatile de mentenantd se fac la intervale regulate de timp (sau
cicluri de productie) planificate pentru a mentine o diferentd semnificativd intre
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capacitatea masinii §i incdrcarea reald, mentenanta se numeste preventiva (sau
planificata).

Mentenanta preventiva are eficientd maxima in urmatoarele situatii: a) se
dispune de date statistice asupra ratei de defectare a masinii, b) distributia
defectarilor este ingustd, astfel incat TMID este predictibil cu acuratete, c)
mentenanta aduce conditia masinii aproape de integritatea completd, d) existd un
singur mod dominant de defectare cunoscut, e) costul reparatiei capitale si al
intreruperilor regulate este mic, f) intreruperea neprevazuta a productiei este
costisitoare, g) se dispune de piese de schimb ieftine, si h) defectiunea poate
produce deteriorari secundare costisitoare [11.17].
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Fig. 11.3[11.17]

In fig. 11.3 se prezintd relatia intre timpul de functionare efectiva,
incarcarea masinii $i capacitatea de functionare estimatd, in cazul mentenantei
preventive. Activitatile de mentenantd sunt programate la intervale regulate pentru
a restabili capacitatea masinii inaintea aparitiei unei defectiuni. In acest mod, exista
totdeauna o marja Intre capacitatea estimatd si Incarcarea masinii. Dacd aceastd
rezerva este mentinutd, teoretic nu mai existd posibilitatea unei defectari
neprevazute, ceea ce reprezintd scopul final al mentenantei preventive.

11.2.2.3 Mentenanta predictiva

Mentenanta predictiva (bazatd pe starea masginii) presupune existenta
unor mijloace de evaluare continua a stirii reale a maginii, pentru planificarea
optimd a mentenantei, In scopul realizarii unei productii maxime si a evitarii unor
defectiuni catastrofale neprevazute.

Mentenanta bazata pe starea de functionare a masinii trebuie aplicatd
atunci cand: a) masina este costisitoare sau criticd, b) este necesara o rezerva mare
de timp pentru inlocuirea pieselor defecte (nu exista piese de schimb disponibile),
c) procesul de fabricatie este continuu (nu poate fi intrerupt), d) revizia
echipamentului este costisitoare si necesitd personal de intretinere nalt calificat, e)
defectiunile pot fi periculoase, f) defectiunile secundare pot fi costisitoare, si g)
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defectiunile nu sunt relevate de degenerarea raspunsului la functionare normala
[11.17].

Figura 11.4 ilustreaza relatia intre timpul de functionare efectiva,
incarcarea masinii §i capacitatea de functionare estimatid in cazul mentenantei
predictive. Se observa ca marja intre incarcare si capacitatea estimata este destul de
mica, insa cele doud curbe nu se ating niciodatd. Aceasta duce la o perioadad de
timp mai lungd intre activitatile de intretinere decit in cazul mentenantei
preventive. Activitatile de mentenanta sunt planificate putin timp inaintea aparitei
probabile a unei defectdri. Aceasta necesitd stabilirea unui set de masuri precise
care pot fi utilizate pentru aprecierea integritatii masinii.

Capacitatea masinii
(estimata)

Capacitatea

estimata
si

incdrcarea /

masinii
_—.] l________ Activitati de

Incarcarea masinii (sarcina) p / mentenantd

Marji minima

Y

Timp de functionare

Fig. 11.4[11.17]

Sunt cazuri cand o anumitd masind impune utilizarea unor strategii de
mentenantd diferite pe durata functionarii. Astfel, dacad se urmaresc doar
defectiunile neprevazute, in primele stadii ale vietii masinii se stabileste doar
timpul maxim intre revizii generale (sau reparatii capitale) iar pe masura
imbatranirii masinii se mareste frecventa actiunilor de monitorizare.

11.2.3 Factorii care influenteaza strategiile de mentenanta

Desi existda cateva recomandari generale pentru alegerea celei mai
potrivite strategii de mentenanta, fiecare caz trebuie tratat separat. Consideratiile
principale trebuie definite totdeauna in termeni economici. Uneori, o politicd
specificd unei companii, de exemplu siguranta in exploatare, poate prevala in fata
tuturor celorlalte consideratii.

La stabilirea celei mai bune strategii de mentenantd pentru o anumita
magind, trebuie luati in consideratie urmatorii 11 factori: a) clasificarea
(dimensiunile, tipul) masinii, b) importanta masinii in cadrul instalatiei, c) costul
inlocuirii intregii masini, d) timpul necesar pana la scadenta inlocuirii intregii
masini, e) recomandarile fabricantului, f) istoria defectiunilor, TMPD, TMID,
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modurile de defectare, g) existenta unei masini de rezerva, h) siguranta
(personalului, instalatiei, comunittii, mediului ambiant), i) costul si
disponibilitatea pieselor de schimb, j) costurile de personal, administrative si ale
echipamentului de monitorizare, si k) costurile aplicirii unui program de
monitorizare [11.17].

11.3 Procesul de diagnosticare

Principalele etape ale unui proces de diagnosticare utilizat la
monitorizarea starii masinilor sunt prezentate in fig. 11.5.
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Oprirea masinii pentru
intretinere si reparatii

Continuarea functionarii
masinii cu monitorizare

Fig. 11.5 [11.2]

1. Masurarea si validarea datelor

Informatiile sunt obtinute de la senzori si sisteme de masurare, care
trebuie sa fie de incredere. Masuratori “proaste” conduc la o diagnosticare gresita,
astfel ca s-au dezvoltat diverse metode pentru detectarea masuratorilor incorecte.

2. Caracterizarea starii de functionare

In aceastd etapi se defineste o “semnituria (amprentd) de referinta”
capabila sa caracterizeze starea masinii (cu sau fard defecte) si care poate fi
corelata cu diferite tipuri de defectiuni. Acesta este un pas preliminar important in
procesul de diagnosticare 1n care, in functie de caracteristicile masinii, tipul
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masurdrilor si efectele defectiunilor se stabilesc simptomele. El implica evident
“cunoagterea” defectiunilor care pot apare in masina si gravitatea acestora, pentru a
putea defini semnatura cea mai relevanta.

3. Detectarea defectelor

Detectia cuprinde colectarea datelor, compararea acestora cu valori
prescrise in standarde sau recomandari (v. Cap. 12), compararea cu limite stabilite
pentru anumite echipamente din instalatie, si urmarirea evolutiei in timp.
Semnétura (amprenta) extrasd din masuratoarea curentd este comparatd cu cea de
referintd, care caracterizeaza starea fara defectiuni. Defectul incé nu este definit.

4. Diagnoza

Diagnosticarea implica recunoasterea tipului de defect in dezvoltare si
determinarea “gravitatii” defectelor detectate si diagnosticate. Uneori acest proces
se numeste izolarea defectelor. Cand o semnaturd este corelatd cu un defect
specific, etapele 3 si 4 pot fi contopite intr-un singur proces de detectie/diagnoza,
ceea ce se Intdmpla destul de des In monitorizarea stérii prin masurarea vibratiilor.

5. Decizia

In acestd etapd, cunoscuti ca “prognoza”, operatorul trebuie si decida
daca opreste masina imediat, pentru intretinere §i reparatii, sau o lasd sa mai
functioneze o perioada de timp, pana cand se impune interventia. Prognoza implica
estimarea timpului pand la defectare, urmarirea in timp a starii echipamentului
monitorizat si planificarea scadentei activitdtilor de mentenanta. Ea poate include
recomandari pentru modificarea parametrilor de functionare, schimbarea strategiei
de monitorizare (frecventa, tipul), reproiectarea procesului de fabricatie sau chiar a
echipamentului. Cateodata aceasta include analiza cauza-efect a defectarii si
necesita cercetari in laborator si/sau in-situ.

11.4 Diagnosticarea defectelor

In continuare, se face o descriere sumard a principalelor categorii de
probleme care pot provoca defectarea masinilor i a modului in care acestea pot fi
recunoscute. Se face o caracterizare a eficientei diferitelor metode de analiza si o
prezentare a datelor referitoare la functionarea masinii.

11.4.1 Dezechilibrul

Dezechilibrul masic apare atunci cand centrul de masa al componentei in
rotatie nu coincide cu centrul de rotatie. Fabricarea unei componente perfect
echilibrate este practic imposibila si chiar dupa echilibrare (v. Cap. 13) existd un
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dezechilibru remanent in rotoare, volanti, ventilatoare, angrenaje, etc. Cauzele
dezechilibrului pot fi masa in exces pe o parte a unui rotor (paletd desprinsa, parti
erodate sau deteriorate), erorile dimensionale la fabricatie (turnare, aschiere,
asamblare), neomogenititile materialelor (goluri, porozitate, incluziuni), formele
constructive asimetrice, fortele aerodinamice si variatiile de temperatura.

Dezechilibrul produce un semnal de vibratii periodic, cu aceeasi
amplitudine la fiecare rotatie a arborelui. Simptomul caracteristic de diagnosticare
este o vibratie radiald puternica la frecventa fundamentala, 1X (1 X frecventa de
rotatie). Daca rotorul este in consold, mai apare o vibratie axiala puternica la 1X.
Spectrul pozitiv are varful cel mai pronuntat la 1X (fig. 11.6, a), orbita este in
general eliptica (fig. 11.6, b) si raspunsul in timp are un singur marcaj de faza pe o
revolutie a arborelui (fig. 11.6, ¢).
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Fig. 11.6 [11.18]

Amplitudinea mare poate apare atit pe orizontald cit si pe verticala, sau
poate fi mai mare in una din directii. Acest al doilea caz este produs de forte radiale
asimetrice, cum sunt cele produse de cupluri reactiune, de lagire cu treapta de
presiune si lagire ortotrope (cu rigiditati diferite pe orizontald si verticald). In
fiecare caz, forta mai mare tinde sd anuleze vibratia pe directia respectiva.

O forma speciala de dezechilibru este produsd de deformarea termica a

rotorului. Aceasta apare la arbori forjati care se curbeaza cand sunt incélziti la
temperaturi ridicate. Indoirea este functie de temperaturd si nu poate fi indreptata
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decat prin racirea rotorului. Turbinele sunt mai afectate decat compresoarele si
motoarele. Pentru masurarea ei, arborele forjat al turbinei este rotit lent intr-un
cuptor, in timp ce temperatura este marita §i micsoratd de cateva ori, masurand
excentricitatea in citeva sectiuni in lungul rotorului. Excentricitatea maxima

admisibila, la 50°C peste temperatura de functionare, este deobicei 8 pm/m

de

schidere intre lagare.
O altd forma de dezechilibru este produséd de rotoarele indoite, in special

rotoarele grele care au stat n repaus o lungd perioada de timp. Astfel de rotoare
sunt dificil de Indreptat, deci trebuie echilibrate addugand contragreutati. Pentru
evitarea acestui dezechilibru rotorul trebuie rotit cAnd masina nu functioneaza.
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Fig. 11.7[11.19]

In fig. 11.7 se prezinta spectrul bilateral in cascadd misurat la pornirea
unei masini cu rotor dezechilibrat. Componentele cu frecvente 1X si -1X au varfuri
neegale la 3000 rot/min, ceea ce denotd orbite de precesie eliptice. Cele doua
varfuri invecinate denota o turatie critica “dedublatd” excitatd de dezechilibru.

11.4.2 Descentrarea cuplajelor si dezaxarea lagarelor

Dupa dezechilibru, dezalinierea rotoarelor unui tren de masini este al
doilea cel mai intilnit defect al masinilor rotative. Dezalinierea produce o
preincarcare radiald constantd care impinge rotorul lateral. Exemple sunt
preincércérile produse de greutatea proprie in cazul rotoarelor orizontale, de



124 DINAMICA MASINILOR

dilatarile termice, de rulmenti fortati oblic in carcasa sau pe arbore, de fortele de
contact ale dintilor angrenajelor.

Dezalinierea intre masini cuplate poate fi produsa de dilatarea termica a
structurii de suport a carcasei, de tasarea sau deformarea termica a fundatiei sau
placii de bazi, sau de fortele aplicate de conducte, care deformeaza carcasa si
suportul acesteia. Ea poate fi produsa de o componenta radiald puternica a curgerii
fluidului, in special la pompe cu o singurd volutd sau la turbine in timpul admisiei
partiale a aburului in ajutajele primei trepte.

Datorita fortei radiale, in lagére si etansari rotorul este deplasat din pozitia
initiald spre excentricitdti mai mari. El poate fi indoit si rotit intr-o configuratie
curbati. In aceste conditii se manifesta influenta neliniaritatilor. Datoritd acestora,
raspunsul fortat al rotorului la dezechilibru va contine, in afara componentei
sincrone 1X, armonici superioare 2X, 3X, etc.

Descentrarea unui cuplaj are doud componente (fig. 11.8, a): a) dezaxarea
paralela, si b) dezaxarea unghiulard. Dezaxarea paraleld apare cand axele arborilor
sunt paralele insa deplasate una fatd de alta in directie radiald (fig. 11.8, b).
Dezaxarea unghiulard apare atunci cand axele arborilor se intersecteaza sub un
anumit unghi (fig. 11.8, ¢). Intersectia poate fi la capatul conducator sau cel
condus, Intre semicuple sau In spatele unei semicuple. Descentrarea unui cuplaj
este ilustratd in fig. 11.8, d.
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Fig. 11.8 [11.20]
Efectul tipic al unei dezalinieri este o vibratie cu frecventa predominata 2X
(fig. 11.9). Metodele de aliniere a arborilor sunt prezentate in Anexa 11.1.

In afara acesteia, spectrul pozitiv de frecvente contine componenta 1X si
armonicile acesteia (pana la a treia, dar uneori pana la a sasea). Armonicile permit
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sd se facd deosebirea intre dezaliniere si dezechilibru. In plus, rapoarte mari ale
amplitudinilor vibratiilor orizontale fatd de cele radiale (mai mari decat 3:1) indica
de asemenea dezaliniere.

Amplitudinea

I\ "
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Ordinul componentei spectrale

a SPECTRUL DE FRECVENTE

b SEMNALUL DE TIMP

C O Noo
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¢ ORBITELE

Fig. 11.9[11.18]

Fortele de dezaliniere distorsioneaza orbitele de precesie ale rotoarelor (fig.
11.9, ¢). Pe masura cresterii preincarcarii, orbita se modifica treptat de la forma
eliptica la cea de “banana” si in final, in cazuri extreme, la forma semnului “infinit”
(sau cifrei “opt”), cand pe o portiune apare si o inversare a sensului precesiei.

In cazuri de dezaliniere puternica, lagarul in pozitie mai joasa (descircat)
poate deveni instabil, datoritd deplasarii orbitei fusului in jumatatea superioara a
lagarului cu film fluid (fig. 11.10).

Analiza pozitiei axei unui arbore poate fi utilizatd pentru diagnosticarea
unor preincarcari excesive. Reprezentarea simultand a pozitiei arborelui si a orbitei
oferi o indicatie clard a pozitiei fusului in fiecare lagar. In fig. 11.10, preinciarcarile
forteaza fusul in jos intr-un lagar si in sus, in celdlalt lagar. Se observa forma
eliptica si de “bananad” a orbitelor ca rezultat al preincarcdrii §i constrangerii
lagarelor. Punctele care indicd marcajele de fazd pe orbite aratd ca, desi lagarele
sunt preincarcate in directii diferite, capetele arborelui vibreaza in faza.
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e O |

Fig. 11.10[11.21]

Dezaxarea este deviatia pozitiei relative a unui arbore fatd de o axad de
rotatie coliniara, masurata in punctele de transmitere a puterii, cind echipamentul
functioneazd in conditii normale de lucru. De exemplu, daca punctele de
transmitere a puterii sunt la distanta de 0,5m si excentricitatea maximad a axei

arborelui fata de proiectia axei acestuia este 0,5 mm, deviatia este | mm pe metru
distantd de transmitere a puterii. La 3000 rot/min aceasta deviatie este acceptabila.
La 20000 rot/min deviatia de la aliniere este inacceptabild [11.20].
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O recomandare generald pentru tolerantele de aliniere este prezentatd in
fig. 11.11. Pentru fiecare tip de transmisie se poate stabili nivelul acceptabil al
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dezalinierii. Cuplajele cu caneluri si cele cardanice trebuie sa aiba dezalinieri mici,
pentru a asigura o buna lubrificatie. Aceasta se poate realiza daca se functioneaza
in regiunea de dezaxari acceptabile. Pe de alta parte, cuplajele cu diafragma trebuie
centrate 1n regiunea de dezaxari excelente.

11.4.3 Instabilitati produse de uleiul din lagare

Instabilitatea, sau cel putin tendinta de instabilitate, este o problema
comuna la masinile cu turatii mari, echipate cu lagare cu film fluid. Fiind un
fenomen autoexcitat, instabilitatea face ca arborele sa aibd o miscare de precesie la
un submultiplu al frecventei de rotatie, fiind usor de recunoscut, asa cum se arata in

fig. 11.12.
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Intr-un spectru pozitiv de frecvente (fig. 11.12, ), instabilitatea se
manifestd printr-o componenta spectrala intre 40% si 60% din frecventa de rotatie.
In stadiile incipiente, componenta subarmonici are o amplitudine cu fluctuatie
neregulatd. Pe masurd ce instabilitatea progreseaza, amplitudinea componentei
spectrale subarmonice creste si ramane cu aceastd amplitudine mare o perioada
lungd de timp pana cand domina total spectrul. La sfarsitul acestei perioade,
fluctuatiile amplitudinii Inceteaza si in spectru pot apare componente la dublul
subarmonicii sau multipli superiori.
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Intr-o inregistrare in functie de timp (fig. 11.12, b), instabilitatea produce o
forma de unda ca o sinusoida care “serpuieste in sus si-n jos”. Aceastd migcare se
regiseste in orbita de precesie cu bucle neregulate suprapuse (fig. 11.12, ¢). In
stadiile finale ale instabilitatii, indicatorul cel mai relevant este existenta a doua
marcaje de timp pe circumferinta unei orbite, ceea ce aratd ca arborele se roteste de
douad ori in timpul necesar parcurgerii orbitei de precesie.

Instabilitatea este produsa de diversi factori. Exemplul cel mai intalnit este
precesia produsa de ulei (oil whirl), la care arborele este impins pe orbita de
precesie de o unda de presiune din filmul de ulei, la o viteza unghiulara egald cu
aproximativ jumatate din cea de rotatie. Prezenta precesiei de semifrecventd (oil
whirl) aproape de o turatie critica poate produce fenomenul de precesie rezonanta
(oil whip). Alte surse de instabilitate pot fi frecarile interne si externe, dar toate au
aceeasi cauzd, o fortd perpendiculard pe forta stabilizatoare a rotorului, care
produce o componenta tangentiala in acelasi sens cu rotatia arborelui.

Masurile de eliminare a instabilitdtii pot varia intre mici modificari ale
lagdrelor (micsorarea jocurilor, micsorarea suprafetei portante in jumatatea
inferioara a lagarului, pentru a creste incircarea) si cresterea rigiditatii (inlocuind
lagarele circulare cu cuzinet complet prin lagare cu treapta de presiune sau lobi si
lagdre cu segmenti oscilanti). Dacéd acestea se dovedesc ineficiente, se recurge la
modificarea rotorului, micsorand distanta intre lagare si/sau marind diametrul.

In general, prin modificari in timpul functionarii, de exemplu variatia
temperaturii uleiului, nu se poate elimina instabilitatea, desi dezaxarea deliberata a
fost utilizatd pentru stabilizarea temporard a lagéarelor, pentru a nu intrerupe
procesul de fabricatie.

Precesia produsa de filmul de ulei si precesia rezonanta sunt vibratii
autoexcitate generate de fortele dinamice produse de fluide in lagire si etangari.
Defectiunea este caracterizata prin precesia sincrona directd a rotorului, adesea la
nivele distructive, in special in cazul precesiei rezonante. Diagnosticarea acestor
fenomene se face prin analiza simultand a spectrelor in cascada si a orbitelor de
precesie ale arborelui.

In fig. 11.13 se arati un spectru pozitiv (semispectru) in cascada, impreuni
cu trei orbite de precesie, pentru un rotor dezechilibrat, rezemat in lagare cu ulei.
La limita de stabilitate, odatd cu apropierea de prima turatie critica, rotorul are o
miscare de oil whirl, semnalatd de amplitudinea relativ mare a componentei
spectrale cu frecventa putin sub (1/2)X (orbita a).

Cand turatia masginii creste si trece prin prima rezonantd (orbita b),
amplitudinea componentei 1X produsa de dezechilibru creste, producand o crestere
a rigiditatii uleiului din lagar. Precesia sincrond produce anularea oil whirl-ului.
Rigiditatea lagarului creste semnificativ in cazul excentricitatilor mari ale fusului.
Aceastd caracteristica este larg folosita pentru eliminarea fenomenelor de oil whir!
si oil whip. O preincarcare radiald moderatd (de ex. produsd printr-o dezaxare),
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care mentine fusul intr-o pozitie excentrica, poate elimina efectiv instabilitatea in
masini rezemate pe lagare autoportante circulare.

La turatii mai mari, deasupra primei turatii critice, cand Incarcarea
arborelui este micd, amplitudinea componentei 1X scade si miscarea de oil whirl
apare din nou (fig. 11.13). Aceasta continua la o frecventa putin sub (1/2)X si apoi
tinde asimptotic spre prima frecventa proprie a rotorului (orbita c). Oil whirl este
inlocuit de oil whip. Acesta din urma este mult mai violent si mai periculos pentru
integritatea masinii deoarece arborele vibreaza la rezonanta. in arbore apar tensiuni
variabile de incovoiere care, daca sunt suficient de mari, pot produce ruperea prin
oboseala.
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Fig. 11.13[11.22]

Datele de vibratii colectate in timpul pornirii maginii sunt prezentate
convenabil sub forma de spectre in cascada bilaterale. In fig. 11.14 se arati un
astfel de spectru pentru o magind cu o limitd de stabilitate de aproximativ 2300
rot/min. La turatii sub 4500 rot/min, vibratia se compune aproape in intregime
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din componente pozitive cu amplitudine mare. Absenta componentelor negative
indica faptul ca orbitele de precesie sunt circulare si precesia este directa.

Frecventa vibratiilor instabile de oil whirl este aproximativ 0,45X. Cand
turatia se apropie de 5000 rot/min incepe tranzitia de la oil whirl la oil whip. La
turatii peste 4500 rot/min apar mici componente de vibratii cu frecvente negative

(de precesie inversd) iar orbita de oil whip este eliptica (fapt confirmat de
masurari).
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Fig. 11.14 [11.23]

Spectrele in cascadd bilaterale (cu frecvente pozitive si negative) se
folosesc impreunad cu inregistréari in timp ale formei de unda si orbite de precesie
[11.23]. Pentru concizie, acestea nu au fost reprezentate in figura.

11.4.4 Contactul cu frecare intre rotor si stator

Contactul cu frecare (rubbing) intre rotor si o parte fixa a masinii este un
defect serios care poate duce la o defectiune catastrofald. El implicd mai multe
fenomene, cum sunt impactul, frecarea si efectul de rigidizare/cuplaj care pot
afecta echilibrul solid / fluid / temperaturd al masinii. Contactul radial cu frecare
apare totdeauna ca un efect secundar la defectiuni primare ca dezechilibrul,
dezalinierea sau vibratiile autoexcitate generate de fluide, care produc vibratii
transversale cu amplitudini mari si/sau modificarea pozitiei axei arborelui.

Existd doud cazuri extreme de contact radial cu frecare la un rotor: a)
contactul continuu (full annular rub), cand rotorul ramane in contact cu un obstacol
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radial (de ex. o etansare) in timpul unei perioade complete (3600) a migcarii de
precesie, si b) contactul intermitent (partial rub), cand contactul are loc ocazional,
intr-o fractiune a perioadei de precesie.
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Fig. 11.15 [11.22]

In cazul contactului continuu, care apare mai ales in etansari, fortele mari
de frecare produc inversarea sensului precesiei de la directa la inversa (cunoscuta
ca “precesia uscata”). Spectrul pozitiv in cascada al vibratiilor verticale ale unui
rotor 1n contact cu frecare intr-o etansare (fig. 11.15) arata ca la turatii mici rotorul
“salta si ricogeaza” in interiorul etansarii, producand mai multe armonici superioare
ale frecventei de sincronism 1X, in timp ce la turatii inalte apare frecarea cu

contact continuu.

In cazul contactului rotor/stator de scurta durata, sistemul devine “continuu
pe portiuni” si are rigiditate variabild. Contactul cu frecare poate fi produs de
etansare sau alta parte fixa a masinii care actioneaza ca un lagér in timpul unei parti
a revolutiei arborelui.

Contactul periodic cu un obstacol (fig. 11.16, a) care creaza efectul unui
“al treilea lagar”, produce o variatie periodica a rigiditatii rotorului, care determina
autoexcitarea raspunsului sincron si o crestere a rigiditatii medii (fig. 11.16, b).
Aceasta tinde sa creasca turatia critica a rotorului (fig. 11.16, ¢).
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Sistemele cu variatie periodica a rigiditatii au vibratii parametrice descrise
de ecuatii de miscare de tip Mathieu. Solutiile acestora sunt submultipli ai
frecventei de rotatie. Daca frecventa proprie a rotorului este mai mica decat 1/4,
1/3, 1/2 etc. din frecventa de rotatie si In plus rotorul este dezechilibrat si slab
amortizat, atunci contactul radial cu frecare va produce o crestere a frecventei
proprii a sistemului rotoric pana aceasta va coincide cu urmatoarea fractiune mai
mare a frecventei de rotatie. Miscarea rotorului se va “cala” pe acest submultiplu.
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Fig. 11.16 [11.24]

Orbita totala a precesiei rotorului (fig. 11.16, d) are doua marcaje de timp,
deci rotorul face doud rotatii in timp ce parcurge orbita completd. Orbitele
componentelor filtrate 1X si (1/2)X indicad sensuri inverse de precesie datoritd
“ricoseurilor” arborelui ca rezultat al contactului cu frecare. In general, datorita
neliniaritdtii de tip normal/strans a contactului intermitent, se produc si multipli ai
componentei (1/2)X [11.25].

Contactul intermitent rotor/stator in lagare cu jocuri mari sau lubrificate
insuficient produce vibratii stationare subarmonice la o frecventd egala cu exact
jumatate din frecventa de rotatie. Domeniul de frecvente al vibratiilor subarmonice
posibile variazd cu turatia. Atunci cand frecventa de rotatie a rotorului este mai
mare decdt de 3 ori prima sa frecventd proprie, se produc vibratii subarmonice
stationare cu frecvente in jurul (1/3)X (contact “usor”) sau (1/2)X (contact
“puternic”). Aceastd conditie poate fi generalizatd. Dacd frecventa de rotatie
depaseste valoarea de ‘i’ ori prima frecventd proprie a rotorului, atunci raspunsul
rotorului va consta din componenta sincrond 1X si o componentd subsincrona cu o
frecventd egald cu cea mai mica dintre valorile (1/1)X, sau (1/(i-1))X,... sau (1/3)X,
sau (1/2)X, pe masura cresterii fortei de contact [11.26].
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La spectrul pozitiv In cascada din fig. 11.17, a se observa vibratiile
subarmonice in cazul unui contact “usor”. Cresterea turatiei produce scidderea
ordinului componentei subarmonice. In fig. 11.17, b se prezinta spectrul in cascadi
in cazul unei forte de contact mai mari. La cresterea fortei de contact si a turatiei,
vibratiile subarmonice (1/2)X se mentin la un nivel relativ constant. Orbitele de
precesie din figura au fost inregistrate la viteze unghiulare de rotatie 2 =227, 404,
595 si 790 rad/s. Raspunsul stationar al rotorului constd din doud armonici
principale: o componentd sincrond 1X datoritd dezechilibrului si o componenta
subarmonica (1/2)X, (1/3)X, (1/4)X sau (1/5)X, cate una o singura data. In spectrul
de frecvente mai apar armonici superioare minore. Orbitele componentei sincrone
sunt reduse la o linie dreapta inclinata spre stdnga, deci componentele subsincrone

verticala si orizontald au un decalaj relativ de 180° [11.26].

La anumite turatii, efectul termic al contactului cu frecare produce un
dezechilibru variabil in timp datoritd indoirii termice a arborelui.
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Fig. 11.18 [11.27]

O caracteristica interesantd a contactului circumferential continuu este
ilustratd in fig. 11.18. La cresterea turatiei rotorului, dezechilibrul produce o forta
centrifuga suficient de mare pentru a face ca rotorul sa atinga statorul inainte de a
atinge turatia criticd (inainte de varful de rezonantd). Rotorul rdméne blocat pe
turatia de rezonantd. Defazajul este intre 80 si 100 grade. Pe masura cresterii
turatiei, contactul cu frecare creste, deci rigiditatea dinamica a sistemului creste.
Aceasta mareste turatia critica, stabilind blocajul pe rezonanta. Cand turatia este
mult deasupra turatiei critice, un impact asupra arborelui poate elimina starea de
contact continuu iar magina revine la parametrii de functionare fard contact cu
frecare.
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11.4.5 Strangerea insuficienta si jocurile mecanice

Fenomenele dinamice produse de jocuri si slabirea strangerilor pot fi usor
identificate §i eventual corectate, deoarece produc modificari caracteristice ale
raspunsului normal al rotorului. In continuare se prezintd particularitatile
raspunsului produs de componentele fixe si mobile slabite ale masinii, de jocuri
prea mari si de lagare insuficient lubrificate.

11.4.5.1 Slabirea strangerii partilor fixe

Un tip de vibratii des Intalnit este produs de slabirea strangerii partilor fixe
ale maginilor. Slabirea buloanelor si prezoanelor de fixare (a fundatiei, a
piedestalurilor lagarelor, a corpului lagarelor) produce vibratii la dublul frecventei
de rotatie, cu componente axiale relativ mari. In schimb slabirea lagarelor produce
o precesie la o frecventd putin sub jumatate din frecventa de rotatie, care de multe
ori a fost interpretatd gresit ca precesie instabila datorita filmului de ulei. In toate
cazurile remediul este strangerea prezoanelor si buloanelor de fixare.

Simptome ale sldbirii strangerii unei carcase pe structura de suport pot fi
observate ascultdind zgomotul masinii cu o tija de ascultare sau simtind cu vérful
degetelor vibratiile de amplitudini diferite ale marginilor suprafetelor in contact.
Slabirea unui cuzinet in corpul lagarului, sldbirea suportului piedestalului sau
asezarea piciorului fundatiei liber pe pamant, fara fixare, produc efecte similare.
Pentru localizarea acestora se folosesc lamele calibrate (spioni).

Experienta a aratat ca acest tip de problema produce un spectru pozitiv cu
o componentd de amplitudine mare la frecventa de rotatie si o serie de componente
la multipli si submultipli ai acesteia (fig. 11.19).
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Fig. 11.19 [11.18]

Forta centrifugd produsid de dezechilibrul masic poate depasi uneori
greutatea proprie sau alte forte transversale aplicate rotorului sau piedestalului.
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Aceasta produce o “ridicare” periodica a piedestalului, care micsoreaza rigiditatea
sistemului si produce impacturi. Ca urmare, raspunsul sincron al rotorului se
modifica §i in unele domenii de turatii apar vibratii subsincrone de ordine
fractionare ((1/2)X, (1/3)X....). Cea mai frecventa este componenta (1/2)X. Orbita
miscarii de precesie la frecventa (1/2)X (filtratd) indicd o precesie directa, spre
deosebire de precesia cu contact intermitent intre rotor §i stator, care este o precesie
inversa. Neliniaritatea fenomenului produce vibratii de tip Mathieu, cu componente
spectrale subsincrone dar si suprasincrone. Astfel, componenta (1/2)X este insotita
de multiplii intregi 1X, (3/2)X, 2X, (5/2)X cu amplitudini descrescatoare.

11.4.5.2 Jocuri prea mari intre rotor si stator

Cresterea jocurilor in lagare, deobicei datoritd ungerii insuficiente, produce
fenomene dinamice specifice. Jocurile prea mari intre fusuri si cuzinetii lagarelor
circulare, ca si cele intre rulmenti si carcasa, produc variatii periodice ale rigiditatii
sistemului rotor-lagare (fig. 11.20), crednd astfel conditii pentru excitatia
parametricd alimentatd de dezechilibru care poate conduce la instabilitatea
rotorului.
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Fig. 11.20 [11.24]

Aceste fenomene sunt similare cu cele care apar in timpul contactului
intermitent intre rotor §i stator, si anume rigiditatea variabila periodic, impacturile
si frecarea. Similaritatea este insd de tipul “imaginea in oglinda”. Sistemul cu
contact radial cu frecare este caracterizat ca ‘“normal-strans”, in timp ce sistemul cu
jocuri marite este caracterizat ca “normal-slabit” [11.25]. Rotorul in contact cu
statorul devine periodic mai rigid (v. Sectiunea 11.4.4), ceea ce determind o
crestere a rigiditatii medii. La sistemele rotor-lagére cu jocuri prea mari, rigiditatea
medie descreste. Aceasta tinde sd reducad turatia critica a rotorului. Dacd frecventa
de rezonanta a rotorului normal este mai mare decat jumatatea frecventei de rotatie
si sistemul este slab amortizat, frecventa proprie a rotorului va fi micsoratd de
rigiditatea efectiva mai mica pana coincide cu cea mai apropiata fractiune a
frecventei de rotatie. Rotorul se va “bloca” pe acest submultiplu [11.25].

Diagnosticarea jocului prea mare, si deosebirea acestuia de contactul cu
frecare, trebuie bazate pe analiza pozitiei axei arborelui si a componentei 1X, a
spectrului de frecvente si a orbitei de precesie. Desi au spectre de frecvente
similare, contactul fus/cuzinet se mentine de obicei o parte mai lunga din perioada
de vibratie decat contactul cu frecare rotor/stator, deci orbitele au forme diferite.
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Astfel, fusul in contact aluneca pe suprafata cuzinetului si pe o parte din orbita
urmareste cercul jocului din lagar. Fusul raméane in vecindtatea suprafetei
cuzinetului chiar atunci cand contactul este Intrerupt. Aceasta difera de contactul cu
frecare la care apar impacturi i migcari tranzitorii nestationare.
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Fig. 11.21 [11.21]

In fig. 11.21 se prezinti spectrul pozitiv in cascadi inregistrat in timpul
pornirii masinii pentru un fus care se roteste intr-un lagar cu joc radial relativ mare,
intr-o bucsd de alamad. Se observd prezenta vibratiilor subarmonice (1/2)X si
(1/3)X, si a vibratiilor autoexcitate.

11.4.5.3 Slibirea strangerii partilor in rotatie

Slabirea strangerii poate apare la discuri paletate sau discurile lagarelor
axiale, montate fard pand pe arbori in rotatie sau in lagare nefixate pe piedestaluri.
Un disc slabit se roteste, dar cu o turatie diferitd de cea a arborelui pe care este
montat. Un lagar slabit poate incepe sd se roteascd, antrenat 1n rotatie de arbore.
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Raspunsul acestora este functie de jocuri, de ajustaje, de conditiile de frecare intre
arbore si elementul slabit, precum si de forta tangentiald exterioard aplicata
elementului cu strangerea slabita.

In functie de fiecare masina, forta de antrenare poate roti elementul slabit
la o frecventd mai mare sau micd decét frecventa de rotatie. In regim stationar,
fortele de frecare si cele de antrenare de catre fluid se echilibreaza reciproc, iar
viteza unghiulard a elementului slabit, ®,, ramane constantd. Daca aceasta nu

difera prea mult de viteza unghiulard de rotatie, (2, vibratiile rezultate au
caracterul unor batai (fig. 11.22).

Cel mai adesea, insa, sldbirea unui element 1n rotatie genereaza miscari
tranzitorii. Vibratiile produse de elemente slabite au adesea o frecventd subsincrona
care tinde spre frecventa proprie a rotorului. Aceste vibratii seamand cu cele
produse de oil whirl/whip si pot fi confundate cu acestea.
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Fig. 11.22 [11.21]

Semnalul de timp de la un rulment slabit pe arbore este trunchiat in
amplitudine (cu maxime “retezate”). Marimea si forma trunchierii depind de
caracteristicile fizice (rigiditate, masd si amortizare) ale cdii de transmisie intre
rotor si stator. Analiza in frecventa a unui semnal de timp trunchiat produce o serie
de componente spectrale, sume si diferente de frecvente.

11.4.6 Arbori fisurati

Existd doua simptome de bazd ale unui arbore fisurat: a) modificari ale
amplitudinii si fazei componentei sincrone 1X a raspunsului si a rotatiei lente , si b)
aparitia unei componente spectrale 2X la dublul frecventei de rotatie, cateodata la
turatia de functionare, insa mai ales la pornirea sau oprirea masinii.

Primul simptom este produs de indoirea arborelui (efectul “dezechilibrului
elastic”) care interfereaza cu dezechilibrul masic initial. Al doilea simptom este
legat de asimetria arborelui. Componenta 2X se datoreste combinatiei unei fisuri
transversale cu o forta radiala constantd. Componenta 2X este dominantd in special
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atunci cand viteza unghiulard de rotatie este in regiunea jumatatii oricarei pulsatii
proprii a sistemului.

Variatia amplitudinii i fazei componentei sincrone 1X, masurate cu un
traductor de proximitate, poate fi monitorizatd in conditii normale de functionare
pentru a produce alarmarea si avertizarea timpurie asupra aparitiei unei fisuri in
arbore. Diagrama polara cu regiuni de functionare acceptabile (fig. 10.48) este un
format excelent pentru prezentarea acestor variatii. Deplasarea varfului vectorului
componentei 1X in afara unei regiuni de functionare acceptabila poate reprezenta o
avertizare vitala asupra fisurarii unui arbore.

Mult mai eficientd este detectarea fisurdrii unui arbore folosind date
inregistrate in regim tranzitoriu. In fig. 10.43 se prezintd un spectru pozitiv in
cascada care aratd evolutia componentelor 1X, 2X, 3X, 4X in timpul cresterii
turatiei maginii de la rotirea lenta la turatia maxima.

Un instrument foarte util pentru diagnosticare este spectrul bilateral in
cascada (fig. 11.23). Acesta aratd rezonanta produsa de o fortd excitatoare cu
pulsatia 2Q) cand turatia de functionare este aproape de jumatatea primei turatii
critice.
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Frecventa +0

Fig. 11.23 [11.28]

Formatul uzual al unui spectru bilateral in cascada este prezentat in fig.
11.24. Componentele 2X si -2X au amplitudini maxime la aproximativ 1390
rot/min. Prima rezonantd de incovoiere apare la aproximativ 2700 rot/min. Se mai
observa un varf al amplitudinii componentei 3X la aproximativ 900 rot/min si un
varf al componentei 4X la aproximativ 700 rot/min.
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La turatia de 1390 rot/min, deci la aproximativ jumatate din prima turatie
criticd, orbita fusului (fig. 11.25) are o bucld interioard. Aceasta este o
caracteristicd a semnalelor care contin doud componente de vibratii cu acelasi sens
al precesiei [11.29]. Un studiu mai detaliat (neprezentat aici) include analiza
orbitelor si inregistrarilor in functie de timp ale componentelor filtrate 1X si 2X. In
cazul examinat [11.19] componenta 1X este directd si aproape eliptica.
Componenta 2X este directd, ca o elipsd alungitd, si mai mare decat componenta
1X.
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Fig. 11.25 [11.19]

Este importantd corelarea modificarilor vectorului 1X cu variatiile
caracteristicilor sistemului si parametrilor procesului de lucru, precum §i urmarirea
evolutiei vectorului 2X, pentru a determina dacad modificarile vectorilor sunt
produse de o fisura in arbore sau de alti factori ca sarcina, curentul de excitatie,
proprietatile aburului sau alti parametri de lucru.



11. MONITORIZAREA SI VIBRODIAGNOZA 141
11.5 Defectiuni tipice ale masinilor

Alegerea sistemului de protectie a unei masini depinde de tipul si
constructia acesteia, de structura de suport, intretinerea, conditiile de functionare si
raspunsul la defectiuni probabile. In continuare se prezinti defectiuni specifice
diferitelor tipuri de masini [11.35].

11.5.1 Masini centrifuge

Magsinile centrifuge produc vibratii cu componente la frecventa de rotatie si
in vecinitatea acesteia. In plus, componente importante se mai produc la frecventa
si frecventele de trecere a paletelor (egale cu numdrul de palete inmultit cu
frecventa rotatiei arborelui) insotite de o serie de armonici. Amplitudinea acestora
poate fi corelatd cu cavitatia din pompe sau cu pompajul din compresoare si
ventilatoare. Monitorizarea acestora poate avertiza din timp asupra cavitatiei
incipiente sau pompajului.

11.5.1.1 Pompe centrifuge

In general, lagirele pompelor centrifuge au carcase flexibile in consold
(fig. 11.26). Cu aceastd solutie constructivd, o mare parte a fortei dinamice
dezvoltate de rotor se transmite prin lagéare structurii de suport, cu deplasari relative
minime. Utilizand captori de vibratii montati pe carcasele lagarelor, in planul
rigiditatii minime, se obtine cel mai bun raspuns si indicatii asupra starii mecanice
a masinii.
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Fig. 11.26 [11.30]
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Rezultate optime se obtin cu un sistem de monitorizare cu traductoare
montate pe carcasa lagarelor (fig. 11.27). Semnalul obtinut de la senzorul montat
pe carcasa este descompus, In monitor, in componentele situate in benzi de
frecventd corelate cu componentele mecanice specifice. In prima banda, care
cuprinde frecventele din vecindtatea frecventei de rotatie, se masoara viteza
vibratiei si se utilizeaza un filtru trece-jos pentru a elimina interferenta cu frecventa
de trecere a paletelor rotii centrifuge. Daca este posibila aparitia cavitatiei, se poate
folosi un filtru trece-banda care sa includa frecventa de trecere a paletelor si unul
sau doi din multiplii acesteia intr-o a doua bandd monitorizatd. La pompele
centrifuge cu lagare cu rulmenti, se folosesc traductoare rezonante pentru a capta
impulsurile de energie de Tnaltd frecventd cu amplitudini mai mari decat un nivel
prestabilit, pentru a produce o avertizare din timp asupra unei defectiuni iminente.

Senzori montali pe
carcasa lagarelor

Monitor ce vibratii
cu 1 sau 2 canale Monitor (optional) al
temperaturii lagarului axial
sau al pozifiei axiale

Fig. 11.27 [11.31]

In aplicatii cu inaltimi de pompare mari, unde se pot produce forte axiale
mari dacd jocurile interioare sunt anulate, este recomandabild includerea unui
monitor al pozitiei axiale sau un indicator al temperaturii lagarului axial si o alarma
de avertizare.

11.5.1.2 Compresoare centrifuge

La compresoarele centrifuge moderne cu lagare hidrodinamice raportul

greutatilor carcasei si rotorului are valori relativ mari iar structura de rezemare este
rigida (fig. 11.28).

Majoritatea energiei de joasa frecventd dezvoltatd de rotor este disipata in
migcarea relativd a fusului fatd de cuzinet, in jocul din lagar. Se recomanda
utilizarea unui sistem de monitorizare a deplasarii relative cu traductori fara
contact, ca cel din fig. 11.29 (instalat pe un tip mai vechi de compresor), care are
raspunsul cel mai rapid si sensibil la mici variatii ale starii mecanice.
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Fig. 11.29 [11.31]

La frecvente mai Tnalte, de trecere a paletelor si mai mari, poate apare o
excitatie importanta produsa de turbulenta aerodinamicé sau de o rezonanta a rotii
centrifuge. Aceasta excitatie este relativ usor de detectat masurand acceleratia,
deoarece deplasarea va fi cel mai probabil sub amplitudinea minima detectabila a
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unui sistem industrial tipic de monitorizare a deplasarii. Din fericire, acest tip de
probleme apar atat de rar incdt nu este necesard instalarea permanentd a unor
aparate suplimentare pentru asigurarea protectiei.

Monitorizarea pozitiei axiale trebuie inclusd 1n orice sistem de
supraveghere a unui compresor centrifug. Un sistem tipic de monitorizare a pozitiei
constd dintr-un senzor de deplasari axiale si un monitor corespunzator. La
compresoare critice sau la cele care produc diferente mari de presiune se
recomanda doi senzori. Monitorizarea temperaturii lagarului axial este obligatorie
la compresoare cu raport de compresie total mare, la care deteriorarea etansarii
pistonului de echilibrare poate suprasolicita lagarele pana la distrugere.

11.5.1.3 Ventilatoare centrifuge

Ventilatoarele centrifuge cu curent de aer fortat sau curent de aer indus
(de aspiratie) si cele utilizate 1n circuite de aer primar au rotoare cu diametre mari,
care functioneaza la turatii intre 500 si 900 rot/min in lagare pillow-block rezemate

pe piedestaluri 1nalte din beton sau din otel (fig. 11.30).

Senzor fara contact pt.
deplasarea arborelui (2)
sau caplor seismic

Oscilator /
demodulator

« Un senzor pt
monifonizarea continud
a deplasrii arborelur;
al doilea de rezervd

Momitor de vibrafii
(cu doud canale)

Fig. 11.31 [11.31]
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Sursa principala de probleme a ventilatoarelor industriale este
dezechilibrul produs de: a) desprinderea sau depunerea neuniforma a materialului
antrenat n curentul de aer, si b) dezaxarea intre arborele motorului electric si
arborele ventilatorului. Acestea produc variatii ale amplitudinii componentelor
vibratiilor la, si aproape de, frecventa de rotatie, care pot fi monitorizate cu sisteme
bazate pe masurari pe carcasd sau intre fus si cuzinet.

Alegerea tipului sistemului de monitorizare este dictatd de constructia si
rezemarea masinii. Daca lagarele sunt asezate pe piedestaluri rigide din beton
armat, cea mai mare parte a fortei dezvoltate de rotor se va transforma in migcare
relativd in jocul din lagare. Un sistem de monitorizare a arborelui este cel mai
potrivit pentru aceastd constructie (fig. 11.31). Daca lagarele sunt rezemate pe
piedestaluri din otel, forta dinamica va produce vibratii structurale. Cele mai bune
rezultate se obtin cu un sistem de monitorizare a carcasei care utilizeaza captori
seismici montati pe carcasele lagarelor. Caracteristicile neesentiale pentru conditia
mecanicd trebuie eliminate din semnalul de vibratii masurat pe carcasa
ventilatorului prin filtrarea intr-o banda de trecere care se extinde de la aproximativ
50% din frecventa rotatiei pana la de trei sau patru ori aceasta.

11.5.2 Masini axiale

Maginile axiale cu palete individuale, cum sunt compresoarele axiale,
turbinele cu abur si cu gaze, produc in general vibratii caracteristice mai complexe,
mai ales la frecvente inalte, decat cele produse de masinile radiale, discutate in
Sectiunea 11.5.1. Componentele spectrale la frecventele de trecere a paletelor
(egale cu numarul paletelor iInmultit cu frecventa rotatiei arborelui), la combinatii
de sume si diferente, si la multipli ai acesteia sunt deobicei identificabile.

Frecventele caracteristice paletelor pot fi observate in semnéturile de
vibratii obtinute de la senzori montati pe corpul lagarelor. Frecventele Tnalte sunt
transmise in carcasa prin impulsuri de presiune care se masoara mai usor aproape
de punctul de origine decat dupa trecerea printr-un film de ulei. Astfel, frecventele
produse de palete sunt mai puternice si mai usor de recunoscut in semnalele de la
accelerometrele amplasate la mijlocul carcasei masinii.

11.5.2.1 Compresoare axiale

Compresoarele axiale au rotoare cilindrice sau conice care poartd coroane
succesive de palete si au extensii la ambele capete (fig. 11.32). Multi experti
considerd cd un sistem de monitorizare cu captori pe carcasa ofera o protectie
acceptabila atat fatd de problemele care apar la frecvente joase cat si fatd de
problemele legate de palete, care apar la frecvente Tnalte. O solutie mai precauta
combind monitorizarea cu accelerometre a frecventelor de trecere a paletelor cu
supravegherea deplasarilor relative intre fus si lagar cu senzori de proximitate.
Daca se anticipeaza probleme legate de palete, atunci spectrul de frecvente este
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monitorizat in trei benzi: a) banda frecventelor joase, in jurul frecventei de rotatie,
care semnaleaza dezechilibrul si dezaxarea; b) o banda care acopera frecventele de
rezonantd fundamentale ale paletelor, si ¢) o banda care cuprinde frecventele de
trecere a paletelor si armonicile acestora (pand la multiplul de ordinul trei sau patru
al celei mai mari frecvente de trecere a paletelor).

Un sistem de monitorizare permanenta a deplasarii axiale a rotorului, cu un
singur senzor de pozitie axiala, asigura in general suficienta protectie.
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Fig. 11.32 [11.34]

Deoarece compresoarele axiale sunt de obicei antrenate de turbine cu gaze,
sistemul de monitorizare trebuie proiectat astfel incat sd aiba in vedere
caracteristicile ambelor masini.

11.5.2.2 Turbine cu abur

Raspunsul dinamic al turbinelor cu abur destinate antrenarii
echipamentelor de proces in combinate petrochimice sau a pompelor de alimentare
a cazanelor cu abur diferd de cel al turbinelor utilizate pentru producerea energiei
electrice. Primele au turatii intre 5000 si 12000 rot/min, puteri intre 6000 si

30000 CP si presiuni de admisie a aburului pand la 120 bar. Turbinele energetice

sunt mai lente, functioneazd la turatia de sincronism sau semi-sincronism, au
gabarit mai mare si pot utiliza abur la presiuni peste 250 bar.

La turbine industriale mari si la cele pentru antrenarea pompelor de
alimentare a cazanelor se recomanda un sistem de monitorizare a deplasarii relative
intre fus si cuzinet (fig. 11.33). Acestea sunt masini cu valori medii pand la mari
ale raportului intre greutatea carcasei §i cea a rotorului, si cu structuri de suport
relativ rigide. Sistemul furnizeaza date excelente la frecvente joase, apropiate de
frecventa de rotatie, si la masinile cu probleme de instabilitate. In plus, acesta este
unicul mod de monitorizare a pozitiei radiale a arborelui.
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La turbine cu turatii mari si cu rol important in instalatie, sistemul de
supraveghere include accelerometre montate pe fiecare lagar care monitorizeaza
migcarea absolutd a arborelui. Acestea sunt utile pentru evitarea problemelor
produse de amplasarea gresita, In punctele nodale, a senzorilor pentru masurarea
precesiei arborelui, de miscarea carcasei lagarului in faza cu fusul, de forte produse
de vibratii cu frecvente inalte, sau de abateri mari de la forma circulara a fusului
arborelui. In aceste situatii, este posibil ca sistemele care misoari deplasarea
relativd intre fus si lagar sd nu indice modificarile anormale ale starii masinii.
Accelerometrele montate pe carcasd au un domeniu larg de frecvente care le
permite s sesizeze atdt frecventele joase legate de rotatie, cat si frecventele de
trecere a paletelor si cele legate de curgerea fluidului de lucru.

Senzori pt. temperatura Senzori pt. deplasarea relativd a arborelui (2)
lagarului axial

Senzor f&rd contact pt. referinfa de fazs

Senzori de pozifie axiald (2)
Senzori pt.
deplasarea relativa
a arborelui (2) s

Accelerometru pe carcasi

Tahometru
Referinfa

Fozitia axiald
a arborelui
(2 canale)

Accelerometru
pe carcasa

Senzor de .
temperaturs Deplasarea relativd a
lagar radial arborelui (2 canale)

\ Acceleratia carcase!
Temperatura lagdrului axial

Temperatura Deplasarea refativd a
lagdrelor radiale  arborelui (2 canale)

Acceferalia carcasei

Fig. 11.33 11.35]

Pentru avertizarea unei supraincircari a lagarului axial se utilizeaza
termocuple ingropate in sectoarele lagarului axial. Temperatura lagarelor radiale,
masuratd cu senzori montati in aceste lagire, este un indicator pretios al
performantei lagarului. Pentru méasurarea pozitiei axiale si monitorizarea lagarului
axial se instaleaza doi senzori, deobicei la raze diferite, deoarece anumite conditii
de functionare a turbinei, ca lovirea paletelor, pot suprasolicita lagarul axial.
Oricum, turbinele cu abur sunt mai putin susceptibile de probleme cu lagérul axial
decat de probleme centrifuge, care depind de echilibrarea presiunilor pentru
mentinerea Impingerii axiale in limite admisibile.

Natura unica a turbinelor energetice impune unele modificari fatd de
masurdrile discutate pentru turbine industriale si turbinele pompelor de alimentare
a cazanelor. In general, sistemul de monitorizare al unei turbine dintr-o centrala
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termoelectrica (fig. 11.34) cuprinde mijloace pentru masurarea deplasarii radiale
absolute a arborelui in fiecare lagar radial (un captor seismic cu palpator in contact
cu arborele sau o combinatie de senzor de deplasare relativa si senzor de miscare
absoluta montat pe carcasa, ale caror semnale se scad).
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! Ca;:_rtor vibratii _
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Fig. 11.34 [11.35]

Indicarea pozitiei rotorului, realizatd cu un senzor de deplasari fara contact
amplasat in lagarul axial, trebuie prevazuta la toate turbinele. La turbinele mari, cu
deschidere mare intre lagare, este necesar sa se masoare excentricitatea rotorului in
timpul rotirii pe viror, pentru a avertiza asupra indoirii termice care poate produce
freciri de contact In etansari. Sistemul de monitorizare mai trebuie sd includa
masurarea turatiei si a unui reper de faza, cu traductori de proximitate si indicarea
pozitiei ventilelor realizatd cu potentiometre sau dispozitive similare.

Senzorii de dilatare a carcasei sunt necesari pentru a asigura ca ghidajele
nu sunt blocate si functioneaza corespunzator, pentru a prelua dilatarile axiale mari
ale turbinelor cu temperaturi Tnalte. Dilatarea diferentiald a rotorului si carcasei
trebuie monitorizatd pentru evitarea frecarilor intre discuri si diafragme. Asa cum
se aratd in fig. 11.34, dilatarea diferentiald poate fi masurata utilizind un senzor de
pozitie axiald fard contact fixat pe carcasd si observand rotorul la capatul opus
lagérului axial.

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



150 DINAMICA MASINILOR

Excitatrice
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Fig. 11.37 [11.38]

11.5.2.3 Turbine cu gaze

In comparatie cu alte tipuri de masini rotative industriale, turbinele cu gaze
au: a) raportul greutatilor carcasd/rotor relativ mic; b) carcase usoare si flexibile, si
¢) structuri de suport flexibile. Aceste masini au turatii medii pand la nalte, cu
domenii largi de variatie. Turbinele pentru aviatie nu sunt discutate aici.

Traductor Acceleromelre pe fiecare lagsr
de lurafie \ i la mijlecul carcasei
2
s
1 44 P

Senzor fars T W 2 Senzon de temperaturd
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s e ! [ ! & fiecdni lagdr radial

Oscilator / e
demodulator

Adaplor de sarcing
pt. accelaromeatre

Temperalura
lagdrelor radiale

Vilezd
Alarme de avertizare

Fig. 11.38 [11.35]

Semnaturile de vibratii ale turbinelor cu gaze, in particular ale celor cu
doud sau mai multe rotoare independente, contin un numar mare de componente
spectrale, care acopera un domeniu larg de frecvente. In afara mai multor frecvente
de rotatie, semnaturile mai pot contine componente generate de pornirea masinii,
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de transmisii cu roti dintate, de masini auxiliare montate pe turbind sau pe placa de
baza, de paletele compresorului si turbinei, precum si numeroase armonici si
combinatii de sume si diferente de frecvente.

La turbinele cu gaze se recomandd un sistem de supraveghere cu
accelerometre pe carcasa (fig. 11.38) datorita: a) abilitdtii sale de monitorizare
simultand a starii mecanice a mai multor componente; b) raspunsului rapid la
diverse defectiuni; c) rezistentei la temperaturi nalte, si d) usurintei de instalare si
inlocuire. Senzorii pentru masurarea deplasarii relative a arborelui nu sunt preferati
deoarece acestia nu pot colecta datele definitorii pentru starea paletelor si a
angrenajelor, fiind ineficienti la masini care au lagére cu rulmenti. Totusi, acesti
senzori pot fi necesari in cazuri speciale cand precesia rotorului devine instabila.

Accelerometrele trebuie montate pe fiecare lagar si la mijlocul carcasei.
Pentru protectic maxima, trebuie inclusi senzori de pozitie axiala si pentru
masurarea temperaturii lagarelor radiale.

11.5.3 Masini electrice si angrenaje

Maginile electrice mari au un rotor relativ greu, in lagire rezemate pe o
structurd flexibild. Astfel, cea mai mare parte a energiei dezvoltate de rotor se
transmite in vibratii structurale si mai putin in miscarea relativa intre arbore si
lagare. In afara frecventei (de trecere a) barelor rotorului (la motoare asincrone cu
rotor in scurtcircuit), majoritatea caracteristicilor care definesc starea mecanica se
gasesc in regiunea frecventelor joase, pana la aproximativ de patru sau cinci ori
frecventa de rotatie (incluzand frecventa de sincronism si frecventa polilor).
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Z D - dreapta
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X 0° Y 30°S X 30°D de fazi
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Orientarea captorilor  Crientarea traductoarelor Ori elor O d lor
Lagirele #1 5i #2 Lagdrele #3 si#4 Lagarele #5si#6 Lagdrele #7 si#8
Captori de viteze Trad de pr Tr de proximit Traductoare de proximitate

Fig. 11.39 [11.39]

Maginile electrice mici au lagére cu rulmenti si sunt monitorizate cu captori
montati pe carcasd. Generatoarele electrice mari din centralele termoelectrice sunt
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monitorizate cu traductoare de deplasari relative fara contact, de obicei aceleasi ca
cele utilizate la turbina.

Angrenajele industriale cu turatii mari au lagare cu preincéarcari moderate si
carcase relativ flexibile, de aceea sunt preferate sistemele de monitorizare a
vibratiilor carcaselor. Un singur captor amplasat la capatul de cuplare al arborelui
cu turatie mai mare asigurd o protectie adecvatd la angrenaje mici. La angrenaje
mari, se utilizeazd doud accelerometre montate pe carcasa transmisiei sau in
apropierea lagirelor de langa capetele de cuplare ale celor doi arbori. In general, se
utilizeaza filtre pentru a diviza spectrul de frecvente al unui angrenaj in segmente
care pot fi analizate mai usor. Primul segment, care contine frecventele de rotatie
ale celor doi arbori, incepe de la aproximativ 50% din frecventa de rotatie cea mai
joasa si se extinde pana la al patrulea sau cincilea multiplu al frecventei de rotatie a
arborelui cu turatia mai mare. Al doilea segment trebuie sa includa frecventele in
jur de 1-2 kHz. Banda a treia trebuie sd includa frecventa de intrare in angrenare si
benzile laterale ale acesteia. Banda a patra (dacd este prevazutd) va acoperi
frecventele foarte Tnalte generate de pitting si exfolierea danturii.

In fig. 11.39 este prezentat sistemul de monitorizare al unui compresor
antrenat de un motor electric, iar in fig. 10.25 — al unui compresor antrenat de o
turbina.

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
si vibratii excesive datoritd socurilor, montarii/ancorarii gresite, lubrifierii
insuficiente, uzurii segmentilor de piston si uzurii excesive a lagarelor.
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Fig. 11.40 [11.40]

Urmarirea evolutiei in timp a deplasarii radiale a tijei pistonului (rod
drop) oferda o indicatie timpurie asupra distrugerii iminente a benzilor portante,
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permitand programarea Inlocuirii acestora la un moment potrivit. Pentru masurarea
deplasdrii radiale a tijei pistonului se recomanda utilizarea simultand a doua
traductoare de proximitate, unul vertical si unul orizontal.

Deoarece lagarele principale ale unui compresor cu piston sunt lagire cu

film fluid, folosirea a doud traductoare de proximitate, decalate la 90°, in fiecare
lagar palier permite detectarea problemelor legate de uzarea lagarelor, dezechilibrul
arborelui cotit si dezaxare. Masurarea temperaturii in lagarele paliere si glisierele
capului de cruce oferd indicatii asupra supraincarcarii, distrugerii lagarelor sau
ungerii insuficiente.
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Fig. 11.41 [11.41]

Schema dispunerii traductoarelor utilizate pentru monitorizarea unui
compresor orizontal cu piston este data in fig. 11.40. Nu se arata traductoarele de
proximitate pentru masurarea deplasarii radiale a arborelui cotit.

In fig. 11.41 se prezinta amplasarea traductoarelor pe un compresor de
amoniac si bioxid de carbon de mare capacitate, cu sase cilindri si sapte trepte, cu
turatia 330 rot/min. La capetele carterului sunt montati orizontal doi captori
piezoelectrici de viteze. In sectiunile de trecere dintre cilindri si ghidajele capetelor
de cruce sunt montate vertical sase accelerometre. Acestea masoara semnalele de
inalta frecventd generate de impacturile produse de jocul tijei si bataile pistonului.
Masurarea deplasarii radiale a tijei pistonului se face in toate treptele care au inel
de ghidare. La fiecare cilindru monitorizat, se monteaza vertical un traductor de
proximitate pe cutia de etansare a capului de cruce, pentru masurarea pozitiei
relative a tijei pistonului. Un termocuplu sau termometru cu termorezistor montat
pe fiecare chiulasd masoara temperatura gazului.
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In fig. 11.42 se arati pozitionarea traductoarelor pe un compresor de
polietilend cu sase cilindri. Sistemul de monitorizare colecteazd si proceseaza
urmatoarele date: a) temperatura supapei, pe 48 supape, utilizdnd termorezistoare;
b) uzarea inelului de ghidare (banda portantd), pe 6 tije de piston, cu traductoare de
proximitate; c) viteza carterului, cu 4 captori piezoelectrici de viteze, si d)
acceleratia capului de cruce, cu 6 accelerometre.
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Fig. 11.42[11.42]

Analiza vibratiilor compresoarelor cu piston se face mai bine In domeniul
timp [11.43], observand forma de unda a vibratiei produse de defecte, raportata la
cursa pistonului. Se utilizeaza captori de viteze montati pe carter in plan orizontal,
la nivelul pistoanelor, pentru a detecta variatii ale nivelului vibratiilor la frecventa
de rotatie si variatii ale deformadrii carcasei. Acestia pot fi montati pe chiulasa sau

pe capul de cruce, la un unghi de 45% in planul migcarii pistonului, pentru a detecta
cu un singur traductor vibratiile simultane verticale si “miscarea de intindere” a
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cilindrului. Defectiunile sunt detectate analizand datele la frecventa de sincronism
si dublul acesteia.

Traductoarele de proximitate (fara contact), care méasoara att pozitia cat
si deplasarea tijei pistonului, detecteaza uzarea inelelor de ghidare. Ele pot fi
utilizate pentru masurarea deplasdrii relative a arborelui cotit fata de lagarele
paliere care, in conditii normale, urmeaza o traiectorie eliptica.

Accelerometrele instalate pe capul de cruce sau pe piesa de distantare a
fiecdrui cilindru detecteaza impacturile produse de jocul boltului capului de cruce
sau slabirea piulitelor pistonului. Accelerometre instalate temporar pe chiulasa pot
fi utilizate pentru a confirma probleme cu supapele. Scurgerile de gaz la supape pot
fi detectate evaludnd forma de undd In comparatie cu o referintd care defineste
pozitiile punctelor moarte superior si inferior. Portiunea din cursa pistonului in care
apar vibratii de inaltd frecventd (produse de scdpari de gaze prin supapa) poate
localiza supapa de admisie sau de evacuare cu probleme.

Anexa 11.1

Alinierea arborilor

Prin aliniere (centrare), arborii sunt pozitionati sd aiba axele coliniare cand
masina functioneaza la sarcind normala.

ARBORELE ARBORELE

CONDUCATOR CONDUS
' descentrarea
arborelui condus

AN

1

descentrarea
arborelui conduc#tor dezalinierea maxima

Fig. A11.1[11.20]

Masurarile efectuate la alinierea cuplajelor colecteaza datele necesare
pentru calcularea excentricitatilor relative ale axelor arborilor, in directie verticala
si orizontald, in dreptul semicuplelor. Dezalinierea maxima este valoarea cea mai
mare dintre descentrarea arborelui conducator si descentrarea arborelui condus.
Impreund cu turatia masinii, aceasta arati daci este necesard realinierea (fig.
11.11).
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Fig. A11.2

Existd douda metode de baza pentru alinierea la rece: a) masurarea
deplasarii axiale si radiale a unei semicuple fatd de cealaltd (fig. A11.2, a), si b)
masurarea deplasarilor radiale ale ambelor semicuple (fig. A11.2, b).

1. Masurari pe o semicupla

In prima metodd (rim and face method) se utilizeaza doud comparatoare
montate pe un suport in consold fixat de masina deplasatd. Un comparator este
montat radial, pe circumferinta semicuplei masinii fixe, pentru determinarea
dezalinierii radiale, celalalt este montat orizontal, deobicei pe fata interioard a
semicuplei, pentru determinarea dezalinierii unghiulare. Arborele masinii deplasate
este rotit pentru citiri in planul vertical si in planul orizontal (fig. A11.3). Cu datele
astfel obtinute se calculeaza corectiile (grosimea placutelor de reglaj sub
“picioarele” masinii deplasate).

et B W
T

|
|
|
A
|
|

Fig. A11.3 [11.44]

Precizia metodei poate fi influentatd de mai multe surse de erori (de ex.
deformatiile dispozitivului de prindere a comparatoarelor, frecarile palpatorului
acestora, etc), fiind mai mica decat a metodelor de masurare pe ambele semicuple,
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desi in unele cazuri (de ex. cand nu se pot face masurari sub cuplaj) este singura
metoda utilizabila [11.45].

2. Masurari pe ambele semicuple

A doua metoda implica folosirea a doud comparatoare montate pe ambele
semicuple, 1n sensuri opuse, in acelasi plan axial (fig. A11.4), pentru masurarea
dezalinierii radiale a celeilalte semicuple (reverse dial indicator method).

Compresor Motor

Fig. Al1.4

Comparatoarele sunt fixate pe suporti in consold, cu bare de extensie

reglabile (fig. A11.4). Arborii sunt rotiti impreuna si se fac citiri la fiecare 90° (ora
12:00, 3:00, 6:00 si 9:00). Pe baza lor se calculeaza dezalinierea maxima (sau
radiald si unghiulara, in plan vertical si orizontal) care se compara cu tolerantele
recomandate (fig. 11.11). Se considerd ca aceasta este cea mai precisd dintre
metodele bazate pe utilizarea comparatoarelor.

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

Sistemele de aliniere cu comparatoare opuse pe semicuple au fost
imbunatitite prin adaugarea unor bare speciale de aliniere care permit citirea

indicatiilor comparatoarelor la orice unghi, cand arborii se rotesc 360° .

Fig. A11.5[11.46]

Alinierea la cald se realizeaza inlocuind comparatoarele cu bare de aliniere
si traductoare (fig. A11.5). Metoda bazata pe “bara Dodd” [11.47] utilizeaza
traductoare de proximitate montate pe bare. Barele tubulare sunt dispuse in triunghi
si distantate cu placute de rigidizare. Pe una din bare sunt montate traductoarele
care masoara fara contact deplasarea unei bare din celdlalt set. Miscarea este
masuratd prin variatia distantelor fatd de traductoare, pe baza cirora se calculeaza
alinierea relativa a celor doi arbori.

Barele de aliniere, care pozitioneaza axele arborilor, sunt fixate pe carcasa
lagarului fiecarei masini. Traductoarele fara contact masoara deplasarea relativa a
barelor, indicand si componenta produsa de dilatarea termica. Blocurile indicatoare
sunt montate pe bara fixatd de masina condusd. Pe bara fixatd de magina
conducatoare sunt atasate doua dispozitive de prindere in consold pe care sunt
montate patru traductoare de proximitate.

Traductoarele si blocurile indicatoare sunt pozitionate sd masoare
deplasarea orizontalda i verticalda pe fiecare semicupla. Traductoarele de
proximitate masoard distanta dintre traductor si blocul indicator. Semnalul electric
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produs de traductor este conditionat §i liniarizat intr-un amplificator. Semnalul
produs de proximitor este transmis la voltmetre de masurd etalonate si afiseze
diferitele miscari 1n unitati de deplasare.

Fig. A11.6[11.44]

3. Alinierea cu laser

Sistemele de aliniere cu laser pot utiliza o configuratie cu un laser si
detector, un laser si fascicul reflectat sau cu doua lasere.

Sistemul cu un singur laser si raza reflectatd are un emitator (sursa de raze
laser) pe un arbore, in spatele semicuplei si o prisma fixata pe celdlalt arbore, in
spatele celeilalte semicuple. In fig. A11.6, se observa: I - suportul laserului, 2 -
prisma, a - laser, b - lentila, ¢ - dispozitiv de focalizare, d - filtru, e - lentila si f -
detector, 4 - dispozitiv de prindere in V cu lant, 5 - masina conducitoare, 6 -
magsina condusa.

Laserul si prisma sunt conectate la un calculator specializat. Pe masura ce
arborele este rotit, calculatorul inregistreaza citirile de aliniere in mai multe pozitii.
Pe baza dimensiunilor masinii, calculatorul determina dezalinierea fiecarei
semicuple si corectiile necesare la piciorul fiecirei masini pentru obtinerea unei
alinieri statice la rece n tolerantele de aliniere recomandate.

La sistemele de aliniere cu doud unitati de masurare, fiecare unitate emite o
razd laser care este proiectatd pe detectorul celeilalte unitati, functiondnd pe
principiul mésurdrii pe ambele semicuple (reverse dial indicator method).
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12.
LIMITELE VIBRATIILOR MASINILOR

In acest capitol se prezinti norme si recomandari privind limitele
admisibile ale vibratiilor pentru masini de diferite tipuri $i marimi.

12.1 Standarde si norme pentru nivelul global al vibratiilor

Pentru aprecierea starii mecanice a unei masini, nivelele vibratiilor
masurate pe carcasa lagarelor sau intre fusul si cuzinetul acestora se compara cu
limitele acceptabile recomandate In normative si standarde.

La elaborarea standardelor s-a constatat cd, in vederea masurarii si
evaluarii vibratiilor, masinile pot fi impartite in patru categorii [12.1]:

1. Masini cu mecanism biela-manivela si arbore cotit care au atat
componente in miscare de rotatie cat si In migcare alternativa, cum sunt motoarele
diesel si anumite tipuri de compresoare si pompe. La acestea vibratiile se masoara
uzual pe structura principald a masinii, in domeniul frecventelor joase.

Normativul VDI 2063-1985 [12.2], elaborat pentru masurarea si evaluarea
vibratiilor mecanice ale motoarelor si compresoarelor cu piston, s-a dovedit util in
practica desi s-au aplicat aceleasi criterii tuturor masinilor cu miscare alternativa.
Acest normativ a fost inlocuit de standardul ISO 10816-6 [12.3] care stabileste
limite diferite ale vibratiilor pentru masini diferite.

2. Magini rotative cu rotoare rigide, cum sunt anumite tipuri de motoare
electrice, pompele monoetajate si pompele cu turatie mica. Vibratiile acestora se
masoara pe structura principald (pe corpul sau piedestalul lagarelor) unde nivelul
vibratiilor este o masurda a fortelor excitatoare generate de rotor datoritd
dezechilibrului, indoirii termice, frecarilor si altor surse de excitatie.

Severitatea vibratiei a fost definita ca valoarea maxima a nivelului global
al vitezei eficace in domeniul de frecvente specificat (in mod normal intre 10 si
1000 Hz), evaluata pe structurd in puncte predeterminate.
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Normativul VDI 2056-1964 [12.4] a constituit baza pentru standardele ISO
2372-1974 [12.5] si ISO 2373 [12.6], inlocuite in prezent de ISO 10816 [12.7]-
[12.12]. Standardele ISO sunt utilizate ca referinta pentru standardele nationale
corespunzatoare. Standardele Inlocuite contin o serie de informatii utile.

3. Magini rotative cu rotoare flexibile, cum sunt turbogeneratoarele cu
abur, pompele si compresoarele multietajate. Cand sunt accelerate prin una sau mai
multe turatii critice rotorul acestora poate vibra in diferite moduri de vibratie pana
magsina ajunge la turatia de lucru. La o astfel de masind, amplitudinea vibratiei
masurate pe un element de structurd nu este o masurd a vibratiei rotorului. De
exemplu, un rotor poate avea deplaséri cu amplitudini foarte mari, care sa duca la
defectarea masinii, In timp ce amplitudinea vibratiilor masurate pe corpul lagarului
este foarte mica. De aceea se recomandd masurarea vibratiilor direct pe rotor.

Normativul VDI 2059-1981 (prima editie in 1972) are 5 parti [12.13]-
[12.17] care contin consideratii generale si valori limitd admisibile pentru patru
tipuri de turbine. Pe baza lui s-a elaborat standardul ISO 7919-1996 compus din
aceleasi 5 parti [12.18]-[12.22].

4. Masini rotative cu rotoare cvasirigide, cum sunt turbinele cu abur de
joasa presiune, compresoarele axiale si ventilatoarele. Aceste masini au un tip
special de rotor flexibil pentru care amplitudinea vibratiilor masurate pe corpurile
lagdrelor sunt relevante pentru vibratia rotorului.

In afara Organizatiei Internationale de Standardizare (ISO), diferite alte
organizatii precum American Petroleum Institute (API), American Gear
Manufacturers  Association (AGMA) si  American National Electrical
Manufacturers Association (NEMA) au elaborat si publicat normative de vibratii
larg acceptate si aplicate. In majoritatea cazurilor, aceste normative au fost
elaborate in consens cu producatorii si beneficiarii, utilizarea lor fiind benevola.

12.2 Diagramele severitatii vibratiilor

Diagrama Rathbone (fig.12.1) a fost primul normativ elaborat pentru
firmele de asigurdri interesate in evaluarea si stabilirea corectd a stirii mecanice a
masinii asigurate [12.23]. Acesta se aplica turbinelor cu fundatii individuale, care
lucreaza la turatii sub 6000 rot/min si la care vibratiile rotorului sunt mici in
comparatie cu vibratiile carcasei sau piedestalului lagarelor.

Diagrama contine sase curbe care delimiteazd zonele care caracterizeaza
diferite regimuri de functionare, de la “foarte lin” la “foarte nelinistit”. Aceste
categorii definesc nivelul global (de banda largd) al vibratiilor masurate pe carcasa
lagérelor masinii. La frecvente peste 20 Hz, limitele sunt definite prin linii cu panta
(— 1) in coordonate log-log, care reprezintd amplitudinea deplasarii varf-varf, in
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mils, in functie de frecventa (1 mil =25,4pum). Acestea sunt linii de vitezd maxima
constanti. In diagrama este inclusa si linia nivelului de percepere umana [12.24].

FRECVENTA VIBRATIEL * |, ciclurimin

60 120 180 240 360 480 600 1200 2400 3600 G000
ol . L. < . T

I 1 I ]

DEPLASAREA VARF-VARF, mils

T TR

* Freevents corespunde turatiel chnd caues vibeafillor este dezechililiral masic

Fig. 12.1[12.23]

Dezvoltarile ulterioare ale diagramei severitatii vibratiilor au adoptat
acelasi format. Diagrama lui Blake [12.25] este prezentatd in Anexa A12.1. In acest
caz, deplasarea orizontald masuratd pe lagare trebuie Inmultitd cu un factor de
serviciu.

In fig. 12.2 se prezinti diagrama severitatii vibratiilor masurate pe corpul
lagdrelor (citiri filtrate) elaborata initial de H. G. Yates (1949), apoi completatd in
1964 de IRD Mechanalysis [12.26]. Aceasta a fost utilizatd doar ca un ghid in
aprecierea nivelului vibratiilor pentru avertizarea unui defect iminent. In diagrama
s-a reprezentat amplitudinea deplasarii varf-varf in functie de frecventa sub forma
unor linii de vitezd maxima constantd, cu un raport egal cu 2 intre nivelele de
severitate (1in/s =25,4 mm/s). Masurarea nivelului vibratiilor varf-varf a fost

practicatd in SUA pana in 1974.
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Fig. 12.2 [12.26]

Intre timp, Grupul de Vibratii al Asociatiei Inginerilor Germani a elaborat
normativul VDI 2056, prima editie in 1960, apoi revizuitd si completatd in 1964
[12.27]. Intensitatea vibratiei a fost definitd prin viteza eficace a acesteia.
Normativul s-a limitat la vibratii mecanice cu frecvente peste 5 Hz, masurate pe
suprafata exterioara a masinii, pe lagére sau in puncte prestabilite.

S-a definit o scard de evaluare, care porneste de la valoarea medie a limitei
perceptiei umane, 0,112 mm/s, si avanseaza in trepte cu cresteri de 1,6 ori (4dB)

pentru diferitele niveluri ale intensitatii vibratiilor. Aceasta s-a bazat pe observatia
ca o crestere de 1,6 ori a vitezei este perceputa distinct si cu efecte detectabile in
solicitarea mecanicd a masinii. A doua imbunatatire a fost impdartirea in patru
niveluri ale vibratiilor: A — bun, B — acceptabil, C — limitd si D — inacceptabil,
pentru patru grupe diferite de masini.
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Cele patru clase/grupe de masini pentru care s-au stabilit limitele
intensitatii vibratiilor sunt urmatoarele: Clasa I (Grupa K) — componente ale
motoarelor sau masinilor care, in conditii normale de functionare, fac parte
integrantd din ansamblul unei masini (de tipul motoarelor electrice cu puteri pana
la 15 kW); Clasa Il (Grupa M) — masini de marime medie (de tipul motoarelor
electrice cu puteri intre 15 si 75 kW) fara fundatii speciale, motoare montate rigid
sau masini (cu puteri pana la 300 kW) pe fundatii speciale; Clasa 11l (Grupa G) —
motoare de mari dimensiuni si alte masini mari cu mase in rotatie, montate pe
fundatii rigide si grele, care sunt relativ rigide in directia masurarii vibratiilor;
Clasa 1V (Grupa T) — motoare de mari dimensiuni si alte masini mari cu mase in
rotatie, montate pe fundatii care sunt relativ moi in directia masurdrii vibratiilor (de
ex. turbogeneratoare §i turbine cu gaze cu puteri peste 10 MW).

Domeniile de variatie a severitdtii vibratiilor pentru cele patru grupe de
magini sunt date in Tabelul 12.1 [12.4]. Zonele B si C acopera cite doua trepte de
variatie a severitatii.

Tabelul 12.1
Domeniile de severitate a vibratiilor si exemple de aplicare a acestora la cele patru clase de masini

Domenii de severitate a Exemple de apreciere a calitatii
vibratiilor pentru diferite clase de masini
Viteza eficace
. v (mm/s)
Domeniul _ Clasal Clasall | Clasalll | ClasalV
la limitele
domeniului
0,28
045 0,28 A
071 0,45 A A
: A
112 0,71 5
1,80 11’ 182 B
2,80 ’
4’ 50 2,8 C B
. 4,5 C B
7,10
7,1 C
11,20 11,2 C
18,00 ;
18 D
28,00 78 D D
45,00 D
45
71,00

Recunoasterea crescanda a normativului VDI 2056 atat de fabricantii cat si
de utilizatorii masinilor a condus la elaborarea standardului ISO 2372-1974 [12.5],
de fapt o versiune in limba englezd a recomandarilor VDI 2056. Termenul
intensitatea vibratiei a fost inlocuit prin severitatea vibratiei astfel incat valoarea
eficace (r.m.s.) a vitezei vibratiilor (in domeniul de frecvente intre 10 si 1000 Hz) a
fost recunoscutd drept cel mai bun indicator al efectelor vibratiilor asupra partilor
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fixe ale maginilor. Tabelul 12.1 poate fi regasit in acest standard. El a fost mentinut
si Intr-o anexa a primei editii a standardului ISO 10816-1 [12.7] apérut in 1995.

Desi valorile absolute prescrise de aceste norme nu sunt relevante in toate
cazurile, datoritd mobilitatii diferite a structurii masinilor in punctele de masurare a
vibratiilor, acestea sunt utile deoarece indica importanta cresterii relative a
nivelului vibratiilor. De exemplu, o crestere de 2,5 ori (8 dB) a nivelului vibratiilor
este o modificare importantd deoarece poate face trecerea de la o clasa de calitate la
alta. La fel, o crestere mai mare de 10 ori (20 dB) este semnificativa deoarece poate
face trecerea de la clasificarea “bun” la “inacceptabil”.

12.3 Limitele vibratiilor pentru partile nerotative

In aceasti sectiune se prezinti normele de vibratii din standardul ISO
10816, utilizat in prezent.

12.3.1 Directive generale

Standardul ISO 10816-1 [12.7] contine norme generale care descriu
criteriile de evaluare a vibratiilor bazate pe masuratori efectuate pe partile
nerotitoare ale masinii. Aceste criterii, prezentate in functie de marimea vibratiilor
si de variatia nivelului acestora, sunt utilizate la monitorizarea starii de functionare
si Incercarile de acceptare.

Acesta reprezintd Partea la a unei serii de standarde elaborate pentru: a)
acoperirea unui domeniul larg de frecvente, care sa includa atat masinile cu turatii
mici cat si cele cu turatii mari; b) stabilirea unor criterii de evaluare a vibratiilor
care sd includa diferitele regimuri de functionare, indiferent daca reprezinta cresteri
sau descresteri; c) Inglobarea unor criterii de evaluare a vibratiilor bazate pe
experienta mai multor tari; d) includerea unor criterii unice i metode de masurare
specifice pentru diferite tipuri de magini.

Pe langd masurarea vitezei vibratiilor, prevazutd in standardele mai vechi
deoarece aceasta este o masurd a energiei vibratiilor, seria ISO 10816 mai include
criterii bazate pe masurarea deplasarii, acceleratiei si a valorii de varf in locul
valorii eficace, acestea fiind preferate in cazul masinilor cu turatii foarte mici sau
foarte mari.

Standardul prevede masurarea nivelului global (nefiltrat) al vibratiilor, iar
banda de frecvente este aleasda in functie de masind. De exemplu, domeniul de
frecvente necesar pentru a evalua integritatea unei masini care are lagire cu
rulmenti trebuie sa includd frecvente mai nalte decét cel pentru magini care au
lagére cu film fluid.
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In cazul serviciului de lunga durata, standardul arati cum se stabilesc limite
de vibratii operationale sub forma de alarma si declansare.

Alarma da o avertizare ca s-a atins o anumitd valoare a vibratiei sau s-a
produs o variatie semnificativa, la care trebuie sd se intervind cu o masurd de
remediere. Cand apare situatia de alarma, functionarea poate continua pentru o
perioada de timp pand se fac investigatii pentru identificarea cauzei cresterii
nivelului vibratiilor si se stabilesc actiuni de remediere.

Nivelul de declansare precizeaza marimea vibratiilor peste care
functionarea in continuare a masinii poate produce deteriorari. Dacéd valoarea de
declansare este depasitd, trebuie luate masuri imediate de diminuare a nivelului
vibratiilor sau trebuie opritd masina.

12.3.2 Turbine cu abur

Standardul ISO 10816-2 [12.8] contine indrumari specifice pentru
evaluarea severitatii vibratiilor masurate pe lagarele sau piedestalurile grupurilor
turbogeneratoare mari.

Tabelul 12.2

Turatia arborelui, rot/min

1500 sau 1800 ‘ 3000 sau 3600

Limita zonei
Viteza vibratiilor, mm/s valoare eficace

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

Descrierea zonelor este urmatoarea:

Zona A — masini noi care pot functiona fara restrictii.

Zona B — nivel acceptabil pentru un serviciu de lunga duratd fara
nici o restrictie.

Zona C — masini care pot functiona o duratd limitatd pana apare o
ocazie favorabild pentru luarea masurilor de remediere care se impun.

Zona D — vibratii suficient de severe pentru a produce deteriorari
ale masinii.

Sistemul de masurare a vibratiilor trebuie sa poata determina nivelul global
al vibratiilor, in mm/s valoare eficace, in banda de frecvente 10-500 Hz. Daca
totusi aparatura este utilizatd pentru vibrodiagnoza sau pentru monitorizare la
pornirea, oprirea sau supraturarea masinii, poate fi necesar un domeniu mai larg de
frecvente.
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Standardul include criteriile de evaluare a vibratiilor prezentate in Tabelul
12.2. Acestea se bazeaza pe amplitudinea vitezei vibratiilor (mm/s valoare

eficace) carcasei lagarelor sau piedestalurilor grupurilor turbogeneratoare cu puteri
peste 50 MW si cu turatii nominale de 1500, 1800, 3000 si 3600 rot/min. Limitele
indicate se referd la valori méasurate in sifu in regim de functionare permanent la
turatia nominala.

Se recomanda ca valoarea de alarmda sa nu depaseasca de 1,25 ori limita
superioara a zonei B. In general, valoarea de declansare va fi in zonele C sau D,
dar sd nu depaseasca de 1,25 ori limita superioara a zonei C.

12.3.3 Masini industriale cu arbori cuplati mecanic

Standardul ISO 10816-3 [12.9] contine indrumari specifice pentru
evaluarea severitdtii vibratiilor masurate in situ pe lagarele, piedestalurile lagarelor
si carcasele masinilor industriale cuplate. Acest standard se refera la urmatoarele
masini: turbine cu abur cu puterea mai mare decat 50 MW, compresoare, turbine
industriale cu gaze cu puterea pana la 3 MW, pompe cu puterea pana la 1 MW,
generatoare electrice, motoare electrice de orice tip si suflante cu puterea peste 300
kW.

Tabelul 12.3

Tipul Limita Deplasarea Viteza
suportului | zonei | (um,valoareeficace) | (mm/s, valoare eficace)
A/B 37 2.3
Rigid B/C 72 4.5
C/D 113 7.1
A/B 56 3.5
Flexibil B/C 113 7.1
C/D 175 11.0

Diferente semnificative in design, tipurile lagérelor si ale structurii de
rezemare, impun considerarea separatd a doua grupe de masini si anume: 1) masini
mari, cu puteri nominale peste 300 kW, sau masini electrice cu Tndltimea arborelui
mai mare de 315 mm; si 2) masini de dimensiuni medii cu puteri nominale peste 30
kW pana la 300 kW inclusiv, sau masini electrice cu indltimea arborelui intre 180
mm si 315 mm. Masinile mai mari au de obicei lagare cu alunecare si turatii Intre
120 rot/min si 15000 rot/min. Criteriile de evaluare recomandate sunt prezentate in
fig. 12.3.

Clasificarea zonelor de severitate a vibratiilor pentru masini industriale
mari cu puteri nominale intre 300 kW si 50 MW (grupa 1) este aratata in Tabelul
12.3. Descrierea zonelor este aceeasi ca in standardul ISO 10816-2.
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Tabelul 12.4

Tipul Limita Deplasarea Viteza
suportului | zonei | (um,valoare eficace) | (mmy/s, valoare eficace)

A/B 22 1,4
Rigid B/C 45 2,8
C/D 71 4,5
A/B 37 2,3
Flexibil B/C 71 4,5
C/D 113 7,1

Clasificarea zonelor de severitate a vibratiilor pentru masini industriale de
marime medie, cu puteri nominale intre 15 kW si 300 kW (grupa 2) este aratata in

Tabelul 12.4.

1

= 600 rpm
n= 120 rpm

7.1

45

10-1000 Hz
2-1000 Hz

15

28

Viteza
eficace

&

Fundatia

rigida

flexibild

rigida flexibild

Tipul

magini de marime medie

15 kW < P = 300 kw

masini mari
300 kW < P < 50 MW

masinii

motoare electrice
160 mm < H < 315 mm

motoare electrice
N5mm=zH

Grupa

Grupa 2

Grupa 1

e Masina noua

B Permisa functionarea de durata fara limitari

Permisa functionarea de scurta durata
[ vibratille produc deteriorari

Fig. 12.3

Pe baza standardului ISO 10816-3, au fost elaborate standarde specifice
pentru severitatea vibratiilor pompelor [12.28]. Acestea se aplicd la pompe cu roti
paletate (cu curgere radiald, mixtda sau axiald si puteri peste 15 kW) si motor de
antrenare separat sau integrat.
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12.3.4 Turbine cu gaze

Standardul ISO 10816-4 [12.10] contine indrumari specifice pentru
evaluarea severitatii vibratiilor masurate pe carcasele lagarelor sau piedestalurile
grupurilor de turbine cu gaze. Standardul se aplica la turbinele cu gaze de mare
putere utilizate 1n actionarile electrice si mecanice, cu puteri peste 3 MW si turatii
sub sarcina intre 3000 si 20.000 rot/min. In general, criteriile se aplica atat turbinei
cu gaze cat si echipamentului antrenat. Totusi, pentru evaluarea severitatii
vibratiilor la generatoare peste 50 MW trebuie utilizate criteriile din standardul ISO
10816-2, iar la compresoare cu puteri intre 30 si 300 kW, criteriile din standardul
ISO 10816-3.

Evaluarea limitelor zonelor pentru vibratiile carcasei lagarelor sau
piedestalurilor la turbine industriale cu gaze este aratatd in Tabelul 12.5. Aceste
criterii presupun ca turbina cu gaze are lagare cu film fluid iar masurarea nivelului
global (de banda larga) al vibratiilor se face in sifu 1n stare de functionare normala
in regim stationar.

Tabelul 12.5

Turatia arborelui, Limita zonei
rot/min A/B B/C C/D
Viteza vibratiei,
3000 - 20000 mm/s valoare eficace
45 | 93 14,7

Acest standard include masinile care pot avea angrenaje cu roti dintate sau
lagdre cu rulmenti, dar nu se referd la evaluarea starii de functionare a acestor
angrenaje sau lagare. Descrierea zonelor este aceeasi ca n standardul ISO 10816-2.

12.3.5 Masini hidraulice

Standardul ISO 10816-5 [12.11] contine indrumari specifice pentru
evaluarea severitdtii vibratiilor masurate in situ pe lagarele, piedestalurile lagarelor
sau carcasele masinilor hidraulice. Acesta se aplica hidroagregatelor generatoare de
putere si statiilor de pompare in care masinile hidraulice au turatii intre 120 si 1800
rot/min, lagdre cu alunecare cu cuzinet complet sau cu segmenti cu pastile si
puterea motorului principal de cel putin 1 MW. Linia de arbori poate fi verticala,
orizontald sau inclinata la orice unghi intre aceste doua directii.

Acest standard include: turbine §i generatoare electrice, pompe §i masini
electrice care functioneazd ca motoare, pompe care functioneaza ca turbine si
motoare generatoare, inclusiv echipamentul auxiliar (de ex. turbine de pornire sau
excitatrice dispuse 1n lungul arborelui principal). Standardul include de asemenea
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turbine individuale sau pompe cuplate cu generatoare sau motoare electrice prin
angrenaje cu roti dintate si/sau cuplaje elastice radial.
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In fig.12.4 se prezinti valorile recomandate ale vibratiilor (in mm/s
valoare eficace) in functie de turatia arborelui (in rot/min) pentru masini hidraulice
cu puterea nominald peste 1 MW si turatii nominale intre 120 si 1800 rot/min.
Descrierea zonelor este aceeasi ca in standardul ISO 10816-2.
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Limitele vibratiilor stabilite de Hydraulics Institute pentru pompe
orizontale de lichide clare, masurate pe carcasa lagarelor, sunt date in fig. 12.5.
Pentru comparatie, in Anexa A12.2 se prezintda limitele admisibile ale vibratiilor
stabilite pentru pompe centrifuge in Hydraulic Institute Application Standards B-
74-1: 1967 [12.26].

12.3.6 Masini cu miscare alternativa

Standardul ISO 10816-6 [12.3] stabileste proceduri si norme pentru
masurarea si clasificarea vibratiilor mecanice ale masinilor cu miscare alternativa.
In general, acest standard se referd la masurari de vibratii efectuate pe structura
principald a masinii, iar valorile specificate sunt definite in primul rand pentru a
asigura o functionare fiabila si sigurd a masinii, si pentru a evita probleme cu
echipamentul auxiliar montat pe structura masinii.

Tabelul 12.6

Limitele Nivelul global maxim al vibratiilor misurate . . B o
gradului pe structura masinii Clasificarea vibratiilor masinii
severititii Deplasarea Viteza Acceleratia 1 ) 3 4 5 6 .
vibratiil’or pm, mm/s, m/s?,
val.eficace val.eficace val.eficace
1,L11a1,8 | --——- 17,8--- —---1,12---- ----1,76-----
1,81a2,8 | - 28,3--- ----1,78---- -—---2,79----- N
281a4,5 | — 44,8 282 | e 442 | B | A/
B A/
451a71 | - 71,0--- 4,46 | —— 7,01---- B A/
c B A/
CATBTY Y I — 13- | 7,07 | e 11,1 B | A/
B A/
¢ B
111a18 | - 178---- —11,2-- | - 17,6----
C
181a28 | - 283---- —-17,8-- | - 27,9----
C
28lad45 | -—- 448---- —--282-—-- | —— 44,2---- D
D C
451a71 | -—- 710---- —---44,6---- | -—-—- 70,1---- D
D C
711a 112 1125~ | - 70,7---- | —-—- 111---- D
D C
112 1a180 ----1784---- 112 | e 176---- 5

Pe baza experientei cu masini similare, s-a constatat cd deteriorarea care

poate apare la depasirea valorilor limita este preluatd predominant de componentele
montate pe masind (de ex. turbosuflante, schimbatoare de caldura, regulatoare,
pompe, filtre etc.), de elemente de legatura ale masinii cu echipamente periferice
(de ex. conducte) sau aparate de monitorizare (de ex. captori de presiune,
termometre etc.). Pentru motoare cu piston rezemate rigid, nivelurile vibratiilor se
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masoara la marginea superioard a carcasei sau chiulasei. Acest standard se aplica in
general la magini cu piston cu migcare alternativd montate rigid sau elastic, cu
puteri peste 100 kW. In Tabelul 12.6 se prezinti nivelurile maxime admisibile ale
vibratiilor pentru sapte clase diferite de masini cu miscare alternativa.

Definitia claselor este urmdtoarea: 1) compresoare de gaze montate rigid,
cu cilindri opusi echilibrati; 2) compresoare de gaze montate rigid multicilindrice;
3) compresoare de gaze montate rigid monocilindrice; 4) fira exemple; 5) si 6)
motoare diesel navale si industriale (<2000 rot/min); si 6) si 7) motoare diesel
navale si industriale (>200 kW). Descrierea zonelor este aceeasi ca in standardul
ISO 10816-2.

Valorile din Tabelul 12.6 au fost calculate pentru deplasari constante in
banda 2 Hz la 10 Hz, pentru viteze constante in banda 10 Hz la 250 Hz si pentru
acceleratii constante intre 250 Hz si 1000 Hz. Valorile vibratiilor masinilor cu
miscare alternativa tind sa fie mai constante pe durata de viatd a masinii decat cele
ale masinilor rotative. De aceea, zonele A si B sunt combinate in acest tabel. In
viitor, pe masurd ce se va acumula mai multd experientd, vor fi stabilite valori
limita diferite pentru zonele A si B.
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Fig. 12.6 [12.2]

Valorile limitd recomandate de VDI 2063 [12.2] sunt deplasarea zero-varf
de 1 mm in domeniul 2 Hz la 10 Hz, viteza eficace de 45 mm/s (sau 68 mm/s zero-
varf) intre 10 Hz si 100 Hz, si acceleratia zero-varf de 4g intre 100 Hz si 300 Hz
(fig. 12.6). In Anexa A12.5 curba limita este suprapusa peste nomograma gradelor
de severitate a vibratiilor daté in standardul ISO 10816-6: 1995 [12.3].

In standardul ISO 8528-9: 1995 se prezintdi norme pentru evaluarea
vibratiilor generatoarelor de curent alternativ antrenate de motoare cu combustie
interna.
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12.4 Limitele vibratiilor pentru partile in rotatie

Prima diagramad a severitatii vibratiilor bazatd pe maisurarea deplasarii
relative varf-varf a arborelui fata de lagare [12.31] a fost elaborata in 1968 pentru
compresoarele centrifuge Dresser Clark (v. Anexa A12.4). In Anexa A12.3 [12.30]
se dau criteriile publicate de Compressed Air and Gas Institute. In aceasta sectiune
se prezinta criteriile de evaluare a vibratiilor propuse in standardul ISO 7919 (bazat
pe VDI 2059) utilizat in prezent pentru masurari pe arbori in rotatie.

12.4.1 Directive generale

Standardul ISO 7919-1 [12.18] contine indrumari specifice pentru
masurarea vibratiilor pe elementele In miscare de rotatie ale masinilor. Astfel de
magsini au In general rotoare flexibile. Modificarea regimului de vibratii poate fi
detectatd cel mai sensibil cu ajutoruul masurarilor pe partile rotative. De asemenea,
tipice pentru aceasta clasd sunt maginile care au carcase relativ rigide si/sau grele in
comparatie cu masa rotorului, pentru care se preferd madasurarea vibratiilor
arborelui.

Magini cum sunt turbinele cu abur industriale, turbinele cu gaze si
turbocompresoarele au cateva moduri de vibratie cu frecvente in domeniul
turatiilor de lucru, iar raspunsul acestora la dezechilibru, dezalinieri, indoiri
termice, frecari de contact si descarcarea lagarelor poate fi mai bine observat prin
masurari pe arbori.

Estimarea nivelului vibratiilor unei masini se face pe baza a trei factori
principali [12.29] si anume: a) incarcarea dinamicd a lagarelor; b) deplasarea
absoluta a rotorului, si ¢) jocul intre fusuri si lagare. Dacd intereseaza incarcarea
dinamica a lagéarelor, pentru a evita deteriorarea acestora, atunci trebuie
monitorizate vibratiile relative ale arborelui fatd de structura lagarului. Daca
intereseaza miscarea absolutd a arborelui (o masura a tensiunilor de incovoiere din
rotor) sau jocul intre fus si lagér, atunci tipul de masuratoare utilizat depinde de
nivelul vibratiilor structurii pe care este montat traductorul de miscare relativa.
Dacé nivelul vibratiilor structurii de suport a senzorului este mai mic decat 20%
din vibratia relativa a arborelui, atunci trebuie mdsuratd vibratia absolutd a
arborelui. Daca acest nivel este mai mare decat vibratia relativa a arborelui, atunci
masurarea acesteia este cea mai relevantd. Jocurile intre rotor si lagare trebuie
monitorizate pentru a preveni contactul cu frecare 1n etansari si la capetele
paletelor, care poate produce deteriorari ale rotorului si paletelor.

Vibratiile arborilor masinilor, masurate in apropiere de lagare, sunt
evaluate pe baza a doua criterii [12.29]:

1) Functionarea fiabild si sigurd a unei masini in conditii normale de lucru
impune ca deplasarea vibratiilor arborelui sa ramand sub anumite limite corelate
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cu, de exemplu, sarcini dinamice acceptabile si jocuri radiale sub anumite limite. in
general, acest criteriu este luat ca bazd pentru evaluarea unei masgini noi (data
recent in exploatare) in lipsa oricaror informatii asupra caracteristicilor de
functionare satisfacatoare pentru o masina de tipul respectiv.

2) Variatii ale deplasarii vibratiilor arborelui, chiar cand limitele 1) nu sunt
depasite, pot indica deteriorari incipiente sau orice altd nereguld. Prin urmare, astfel
de variatii fatd de o valoare de referintd nu trebuie lasate sid depadseascd anumite
limite. Daca variatia nivelului vibratiilor este importanta si daca depaseste 25% din
nivelul de referintd, trebuie stabilite cauzele modificarii i, daca este necesar,
trebuie luate masuri speciale. In acest context, o decizie asupra misurii care se
impune trebuie luatd dupa considerarea valorii maxime a vibratiei si dacd masina
s-a stabilizat In noua conditie de functionare.

Standardul ISO 10817-1 [12.32] descrie senzorii (traductoarele),
conditionarea semnalelor, metodele de prindere si procedurile de etalonare a
aparaturii de masurare a vibratiilor arborilor.

12.4.2 Turbine cu abur

Standardul ISO 7919-2 [12.19], bazat pe VDI 2059-2 [12.14], contine
indrumari pentru masurarea vibratiilor arborilor grupurilor turbogeneratoare din
centrale termoelectrice, cu turatii nominale In domeniul 1500-3600 rot/min si
puteri peste 50 MW. Se prezintd criterii de evaluare bazate pe experienta
anterioard, care pot fi utilizate ca norme in aprecierea nivelului vibratiilor acestor
masini.

Tabelul 12.7

Turatia arborelui, rot/min
o ] 1500 1800 3000 3600
Limita zonel Deplasarea relativa varf-varf a arborelui, um
A/B 100 90 80 75
B/C 200 185 165 150
C/D 320 290 260 240

Nivelurile vibratiilor specificate In standard definesc patru zone de calitate
pentru masurarea vibratiilor relative si absolute ale arborilor 1n, sau langa, lagarele
principale, la turatia nominald si In regim permanent stationar. Niveluri mai
ridicate ale vibratiilor pot fi admise in alte locuri de masurare si in regim
tranzitoriu, cum ar fi la pornire sau oprire (incluzénd accelerarea prin domeniile
turatiilor critice).
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In Tabelul 12.7 se arati valorile recomandate ale amplitudinii vibratiilor
arborelui grupurilor turbogeneratoare cu abur mari, in micrometri varf-varf,
masurate fatd de lagare, iar in Tabelul 12.8 cele recomandate pentru vibratiile
absolute.

Tabelul 12.8

Turatia arborelui, rot/min
o ) 1500 1800 3000 3600
Limita zonei Deplasarea absoluta varf-varf a arborelui, pm
A/B 120 110 100 90
B/C 240 220 200 180
C/D 385 350 320 290

In ambele tabele, zona A reprezinti masini noi care pot functiona fari
restrictii; zona B este acceptabild pentru functionarea de lungd duratd; zona C
reprezintd masini care pot functiona o durata de timp limitata pana la aparitia unei
ocazii favorabile pentru luarea unor masuri de remediere; si zona D corespunde
nivelului de declangare (oprire), aceste valori fiind considerate de severitate
suficientd pentru a produce deteriorari.

Valori limita, s,
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Turatia nominald, rot/min

Fig. 12.7 [12.14]

Pentru comparatie, in fig. 12.7 se redau valorile limitd pentru oprire
recomandate in VDI 2059-2 [12.14]. Acestea reprezinta valori maxime ale razei
orbitei de precesie a arborelui, deci deplasari zero-varf. Se poate observa ca
valorile din Tabelul 12.7 la limita zonelor C/D sunt aceleasi, desi acestea reprezinta
valori varf-varf, sugerand inmultirea cu 2 a valorilor din Tabelele 12.7 si 12.8.

12.4.3 Masini industriale cu arbori cuplati mecanic

Standardul ISO 7919-3 [12.20], bazat pe VDI 2059-3 [12.15], contine
norme pentru aplicarea criteriilor bazate pe masurarea vibratiilor arborelui in
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apropierea lagarelor, in conditii normale de functionare. Aceste recomandari sunt
prezentate atat pentru conditii de functionare stationare, cat §i pentru orice variatii
fata de aceste valori stationare.
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Fig. 12.8 [12.30]

Acest standard se aplica masinilor industriale cu arbori cuplati mecanic,
care au lagare cu film fluid, cuprinzand: turbocompresoare, turbine, grupuri
turbina-generator si motoare electrice de actionare, toate avand turatii nominale
maxime intre 1000 si 30.000 rot/min si puteri intre 30 kW si 50 MW.

In fig. 12.8 se arata limitele pentru evaluarea deplasarii relative varf-varf a
arborelui fatd de lagar, d, in functie de turatia n.

Cele trei linii de delimitare a zonelor sunt definite de urmatoarele ecuatii:
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Limita zonelor A/B d s (in um): \/ (?800/ . ) ; (12.1)
n \nrot/min

Limita zonelor B/C dgc (in um)= ] (?OOO/ ) ; (12.2)
n \tn rot/min

Limita zonelor /D dyp (in pm)= ] 13.200 (12.3)

n (inrot/min)

Valorile numerice din fig. 12.8 nu sunt date pentru a servi ca baza unica
pentru prescriptii de acceptare. In general, starea vibratorie a acestor masini trebuie
evaluatd considerdnd simultan atat vibratiile arborelui cat si cele ale structurii
maginii. Ca urmare, acest standard trebuie utilizat impreuna cu ISO 10816-3 [12.9].
Descrierea zonelor din fig. 12.8 este aceeasi ca in [SO 7919-2.

Pentru comparatie, in Anexa A12.6 se prezintd diagrama similara din
normativul VDI 2059-3 [12.15].

12.4.4 Turbine cu gaze

Standardul ISO 7919-4 [12.21] se aplica turbinelor cu gaze de putere mare
utilizate la actiondri electrice si mecanice (inclusiv cele cu transmisii cu roti
dintate) care au lagare cu film fluid, puteri peste 3 MW si turatii sub sarcina intre
3000 si 30.000 rot/min. Acestea includ turbine cu gaze cuplate direct cu alte masini
de fortd, ca de exemplu turbine cu abur. Se exclud turbinele cu gaze pentru
aeronave, deoarece acestea difera fundamental de turbinele cu gaze indu striale in
ceea ce priveste lagarele (cu rulmenti), flexibilitatea carcasei, structura pe care sunt
montate §i raportul intre greutatile rotorului si statorului.

In functie de constructie si modul de lucru, exista trei tipuri de turbine cu
gaze industriale: 1) cu un singur arbore §i turatie constantd; 2) cu un singur arbore
si turatie variabila; si 3) turbine cu gaze care au arbori diferiti pentru generarea
gazelor fierbinti si pentru furnizarea puterii.

In fig. 12.9 se prezinti norme pentru aplicarea criteriilor de apreciere a
nivelului vibratiilor masurate langa lagarele turbinelor cu gaze industriale, in
conditii normale de functionare. Descrierea zonelor este aceeasi ca in ISO 7919-2.

Figura 12.9 este similara cu fig. 12.8 cu exceptia domeniului turatiilor, care
incepe la 3000 rot/min. Cele trei linii de delimitare a zonelor sunt definite de
ecuatiile (12.1)-(12.3).

Pentru comparatie, in Anexa A12.7 se prezintd diagrama similard din
normativul VDI 2059-4 [12.16].
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12.4.5 Masini hidraulice

Standardul ISO 7919-5 [12.22] prezintd particularitatile masurarii
vibratiilor arborilor maginilor hidraulice cuplate. Acesta se aplica tuturor tipurilor
de masini hidraulice cu turatii nominale intre 60 si 3600 rot/min, care au lagare cu
film fluid si puteri nominale de 1 MW sau mai mari.

Aceste masini pot fi turbine, pompe, pompe-turbine, generatoare, motoare
si motoare-generatoare, inclusiv cuplajele, transmisiile cu roti dintate sau
echipamentul auxiliar de pe linia de arbori. Pozitia arborelui poate fi verticala,
orizontald sau la un unghi arbitrar intre aceste doud directii.

Standardul nu se aplicd pompelor din termocentrale sau instalatiilor
industriale, masinilor sau agregatelor hidraulice care au lagire cu rulmenti sau
magsinilor hidraulice cu lagare lubrificate cu apa.
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Fig. 12.10 [12.30]

Normele se referd la aplicarea criteriilor de apreciere a nivelului vibratiilor
masurate in apropierea lagarelor masinilor hidraulice cuplate mecanic, in conditii
normale de functionare in regim stationar si pentru orice modificari ale acestor
valori stationare.

Valorile numerice specificate in fig. 12.10 reprezintd deplasari relative ale
rotorului fatd de lagare in functie de turatie. Acestea se limiteaza la domeniul
turatiilor nominale intre 60 si 2000 rot/min. Descrierea zonelor este aceeasi ca in
ISO 7919-2.

Pentru comparatie, iIn Anexa A12.8 se prezintd diagrama similara din
normativul VDI 2059-5 [12.17].
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12.4.6 Alegerea tipului masuratorii

Un “document umbreld” publicat ca Partea 0 a standardului ISO 10816
[12.33] contine norme generale pentru selectarea limitelor admisibile ale vibratiilor
aplicabile unui anumit tip de masind. Normele se bazeaza pe doud criterii de
evaluare: a) deplasarea arborelui fatd de linia centrelor fusurilor; si b) raportul intre
rigiditatile postamentului si lagérului. Acesta din urma determina raportul intre
deplasarea relativa a arborelui si vibratia postamentului.

START

Deplasarea arborelui fatd de
linia centrelor fusurilor, x,

X, = Fiil"l[ %W

A

Raportul rigiditétilor

o<l piedestal /lagir, cx
Z A"
@ = —zl
h Z] s

Misurarea
vibratiei relative
a arborelui

Misurarea
vibratiei absolute
a arborelui

Misurarea
vibratiei
piedestalului

v

ISO 10816 ISO 7919

Fig. 12.11 [12.29]

In fig. 12.11 se prezintd schema logica a alegerii tipului masuratorii si
evaluarii severitatii vibratiilor.
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In fig. 12.12 se dau sugestii cind trebuie masurate vibratiile absolute si
cand trebuie sa se masoare vibratiile relative ale arborelui.

10%
Raportul rigiditatilor
piedestal/lagir
107 Misurarea
vibratiei relative @
a arborelui
10°

MiAgurarea
vibratiei absolute
a arborelui

Rigiditatea dinamicd a piedestalului, N/mm

10°

Misurarea
vibratiei
piedestalului

10* 10° 10° 107 10°
Rigiditatea dinamica a lagdrului, N/mm

Fig. 12.12 [12.29]

In general, deoarece lagirele masinilor cu rulmenti au rigidititi relativ
mari, iar raportul rigiditatilor piedestal/lagir este subunitar, acestea sunt mai
potrivite pentru masurarea vibratiilor pe postament si/sau carcasd. Din contra,
maginile care au lagare cu film fluid si sunt rezemate pe piedestaluri relativ moi au
un raport al rigiditatilor mult mai mare, fiind mai potrivite pentru masurarea
vibratiilor arborelui.

In Tabelul 12.9 [12.29] se dau exemple de valori ale raportului rigidititilor
dinamice impreuna cu aplicabilitatea standardului de referinta.
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Tabelul 12.9

Masi Raportul ISO 10816 ISO 7019
asma e .

rigiditatilor, « (piedestal) (arbore)
Turbina de 1nalta presiune 5 moderat bun
Turbina de joasa presiune 1,5 moderat bun
Generator electric mare 1,5 moderat bun
Compresor centrifug de inalta presiune 5 rau bun

Ventilator mare 2/3 bun moderat

Ventilator mic §i pompa 1/3 bun moderat
Pompa verticala 1/10 bun rau
Turbogenerator cu abur mare 1,51a3 moderat bun

12.5 Angrenaje cu roti dintate

Standardul ISO 8579-2 [12.34] se refera la metodele pentru determinarea
vibratiilor mecanice ale angrenajelor cu roti dintate cu carcase individuale,
reductoare si multiplicatoare de turatie. Acest standard prezintd metode de
masurare a vibratiilor carcasei si a arborelui, precum si tipurile de aparate,
metodele de masurare §i incercarile pentru determinarea nivelului vibratiilor. El se
aplicd numai angrenajului incercat si care lucreaza la turatia nominald, sarcina,
domeniul de temperaturi si lubrificatia de la proba de receptie efectuata de

fabricant.
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In fig. 12.13 se arati limitele admisibile ale vibratiilor elaborate de AGMA
[12.35] pentru angrenajele cu dinti inclinati cu turatii mari

Jackson [12.36] recomandad urmatoarele valori limita ale vitezei maxime
masurate pe lagérele cutiilor de viteze: linistit - <5 mm/s, acceptabil - 5 la 7 mm/s,
marginal - 7 la 10 mm/s, oprire planificatd pentru reparatii — 10 la 15 mm/s, si
oprire imediata - 15 mm/s.

12.6 Standarde API

American Petroleum Institute (API) a dezvoltat standarde pentru industria
petrolierd si petrochimicd bazate pe consens, referitoare la caracteristicile
constructive de baza ale diferitelor componente ale masinilor si la conditiile privind
turatiile critice, echilibrarea rotoarelor si limitele admisibile ale vibratiilor.

In Tabelul 12.10 se redau limitele admisibile ale vibratiilor recomandate in
cateva standarde API [12.36].

Tabelul 12.10

Deplasarea relativa a Viteza absoluta a

Standardul arborelui, lagarului,
mils varf-varf n/s
8000
APL610[12.37] i 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)

125 / 12000
nmax

API 613 [12.40]

0.5 /12000
nmax

0,15 zero-varf
(10 Hz-2,5 kHz),

4g zero-varf (2,5-10 kHz)

API 619 [12.43]

API 673 [12.45]

16000
nmax

<0,1 zero-varf
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12.7 Cladiri industriale

Structurile cum sunt cladirile, blocurile de apartamente si fabricile
sunt supuse la vibratii produse de magini, traficul rutier, trenuri subterane,
avioane, explozii, vant, ciocane de fortd, sonete pentru baterea pilotilor si
cutremure.

Trebuie sd se facd distinctie intre vibratiile de mare intensitate si scurta
duratd produse de cutremure si explozii, si vibratiile de lunga duratd si deobicei
intensitate mai mica produse de traficul rutier, compresoare, masini §i alte activitati
umane. In prezent exista multe informatii privind efectele vibratiilor produse de
explozii prin teste controlate pe tipuri specifice de cladiri (din beton armat sau
precomprimat, cu schelet din lemn sau constructii din cirimida). In schimb existi
opinii contradictorii privind efectele vibratiilor intermitente sau sustinute produse de
traficul rutier i masinile din fabrici.

Se considera cd deteriorarile cladirilor nu sunt produse direct doar de
vibratii. Riscul deteriorarii cladirilor uzuale datoritd vibratiilor sustinute de nivel
scazut este foarte mic, chiar atunci cand nivelul vibratiilor este considerat
intolerabil de catre ocupanti.

Mult mai probabil, cladirile sunt deteriorate de solicitarile dinamice
puternice produse de explozii, cutremure sau alte cauze. Daca fisurile existente se
extind datoritd vibratiilor produse ulterior de alte surse, rigiditatea structurii poate
varia in timp §i se poate ajunge la o conditie de rezonanta. Aceasta stare poate
duce la cresterea nivelului vibratiilor peste limitele de sigurantd. Totusi, chiar in
aceste cazuri, experienta acumulata Tn ultimii ani a aratat ca rezistenta la oboseald
a structurilor metalice sau din beton armat este suficientd pentru a preveni
deteriorarea daca nivelul vibratiilor este tolerat de catre ocupanti [12.46].

Nu se poate stabili, cu certitudine absolutd, care sunt vibratiile care produc
deteriordri intr-o cladire. Aceste vibratii vatdmatoare depind de marimea, tipul si
destinatia cladirii. In unele norme (de ex. [12.47]), conceptul de deteriorare este
utilizat pentru a defini “defecte observabile care diminueaza capacitatea cladirii de a
satisface necesitatile pentru care a fost proiectatd”. Astfel, pentru cladirile
industriale, deteriorarea Inseamna o descrestere a sigurantei acesteia sau a capacitatii
portante a elementelor structurale. Centralele nucleare nu intrd 1n aceasta categorie.

In toate cazurile, deteriorarea nu se referd la colapsul cladirii sau ruperea
elementelor structurale. Din acest punct de vedere valorile limitd ale vibratiilor
admisibile asigurd o margine larga de siguranta fata de curgere.

Vibratiile stationare admisibile maxime au amplitudini mai mici decat
vibratiile de scurtd duratd produse de socuri. In continuare, limitele vibratiilor sunt
clasificate pe baza marimii alese drept criteriu in aprecierea efectului vibratiilor.
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12.7.1 Intensitatea vibratiei

In fig. 12.14 se prezinti o diagrami pentru estimarea deteriorrilor
cladirilor produse de vibratii, construitd pe baza unui studiu de sinteza realizat in
1961 [12.46].
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Fig. 12.14 [12.46]
Liniile de delimitare a zonelor din diagrama corespund unor valori

constante ale cantitdtii x f 3. in care x, este amplitudinea deplasarii si f este

frecventa vibratiei. Aceasta este corelatd cu intensitatea vibratiei Z conform
relatiei

2
z:"70=16n4x§f3 [ mm?/s?] (12.4)
in care a, este amplitudinea acceleratiei.

Luidnd ca valoare de referita Z, = 10mm? / s*, intensitatea
adimensionald a vibratiilor masurata in vibrar este data de
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Z .
§=10 log——=22 1og(x§ 73 ) [vibrar| (12.5)
A

In fig. 12.14 se dau valorile marimilor xé f Ssi s pentru cele trei limite
intre zonele cu deteriorari diferite. Pentru comparatie, in diagrama au mai fost
trasate si linii de viteza varf-varf constantd, precum si “limita de pericol” din
editia 1939 a normativului DIN 4150 [12.47]. S-a considerat [12.46] ca exista risc
minim de deteriorare pentru valori x3 f° mai mici ca 50mm2/ s>, limitd care
corespunde cu S =37,37 vibrar.
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Fig. 12.15 [12.48]

Acelasi criteriu a stat la baza clasificarii vibratiilor in functie de efectul
lor asupra cladirilor [12.48]. In fig. 12.15, in care s-a reprezentat amplitudinea
deplasarii n functie de frecventa vibratiei, limitele domeniilor de deteriorare s-au
trasat cu linii continue.
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Pentru comparatie, cu linie Intreruptd s-au mai trasat liniile pentru viteze
eficace de 2,5, 5 si 10 mm/s si pentru viteze zero-varf de 2,5, 5, 12 si 50 mm/s. Pe
baza experientei proprii [12.49], limita admisibild a vibratiilor cladirilor este in
domeniul 30-40 vibrari si corespunde unei viteze eficace de 5 mm/s la frecvente
intre 5 si 50 Hz.

12.7.2 Limite bazate pe viteza vibratiei

Opinia actuala este ca viteza eficace reprezintd un criteriu mai realistic
pentru evaluarea deteriorarilor decat intensitatea vibratiilor. Din figurile 12.14 si
12.15 se poate observa cé liniile de vitezd constantd au pantele mai mici decat
liniile de intensitate constantd a vibratiilor. Ca urmare, standardele bazate pe
viteze constante dau pondere mai mare vibratiilor cu frecvente joase, care pot
produce rezonante structurale mai probabil decét cele cu frecvente peste 50 Hz.

Normativul german DIN 4150 [12.47] mentioneaza ca, la structuri
conventionale (cladiri industriale si fabrici, cladiri publice, birouri si cladiri de
acelasi tip si destinatie) nu s-au observat deteriorari produse de vibratii orizontale
stationare cu viteza maximad sub 5 mm/s. Peste aceastd limita, aparitia
deteriorarilor depinde de conditiile specifice fiecarui caz studiat.

Experienta practicd a aratat cd deteriorarea elementelor structurale nu
apare la viteze maxime pand la 10 mm/s, chiar atunci cand incércarea statica
produce tensiuni la limita capacitatii de rezistentd. Cind aceastd limita este
depasitda, se recomanda (daca este posibil) calculul tensiunilor dinamice
suplimentare produse de vibratii.

Tabelul 12.11

Domeniul | Viteza eficace, mm/s Efectul
I sub 2,5 deteriorari imposibile
II 2,5-5,0 deteriorari putin probabile
III 5,0-10,0 deteriorari improbable
v peste 10,0 devterio.réri posibile., .
necesara verificarea tensiunilor

Standardul ISO 4866 [12.50] se referda la evaluarea aproximativd a
efectului vibratiilor stationare ale pardoselilor, pe baza masurarii deplasarii
maxime si a frecventei. Cu toate acestea, limitele vibratiilor sunt exprimate in
functie de severitatea vibratiei (Tabelul 12.11). Aceasta este viteza eficace
maximad, exprimatd prin cea mai mare dintre cele trei componente ortogonale ale
vibratiei, masurata in puncte prestabilite pe structura.
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Limita admisibila se situeazi la o viteza eficace sub 10 mmy/s. In fig.
12.15 liniile de viteze eficace constante 2,5, 5 si 10 mm/s sunt trasate cu linii
intrerupte.
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Fig. 12.16 [12.49]

O diagrama simplificata a severitatii vibratiilor (fig. 12.16), publicata in
[12.49] pe baza experientei proprii, indica faptul ca limita superioard a domeniului
in care deteriorarile produse de vibratii stationare sustinute sunt cele mai
probabile poate fi stabilitd la o viteza eficace de 7 mm/s. Cu toate acestea, la fel ca
in toate standardele de vibratii, aceasta trebuie luatd doar ca un ghid in aprecierea
nivelului vibratiilor §i ca o avertizare asupra deteriorarii inerente.
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Anexa A12.1

Diagrama severitatii, Blake [12.25]

0,0 \ L B WA T T TT T T 71T
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0,01

, inches
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tad pe

Deplasarea orizontala vérf-varf
masura

0,001\

0,000

100 1000 10.000
Frecventa , cicluri/min

Explicatia cazurilor

Periculos. Oprire imediatd pentru a evita pericolul.

Defectarea iminentd. Corecteaza in 2 zile pentru a evita avaria.
Defect. Corecteazd in 10 zile pentru a economisi dolari.
Defecte minore. Corectarea nu este necesara.

Far3 defecte. Echipament nou.

PmmOOM

Tactori de serviciu

Pompi centrifugd monoetajatd, motor electric, ventilator
Echipament tipic de procesare chimicé, necritic
Turbing, turbogenerator, compresor centrifug
Centrifugi cu rotor rigid, pompi centrifugd multietajati
Echipament divers cu caracteristici necunoscute
Centrifuga suspendati de arbore langd tambur
Centrifuga suspendati articulat, atarnati

oovN S ——

wn

Vibratia efectivi = vibratia zero-varf mésuratd, in inches
inmultiti cu factorul de serviciu.

Masinile unelte sunt excluse. Valorile date pentru echipament fixat
de fundatie; cind nu este fixat, se inmulteste factorul de serviciu cu 0,4
si se utilizeazd produsul ca un factor de serviciu.

Avertizare: Vibratiile sunt misurate pe carcasa lagérelor.
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DEPLASAREA VARF-VARF A VIBRATIEI , mils
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Anexa A12.2
Hydraulic Institute Application Standards B-74-1: 1967
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Anexa A12.3

Criterii de severitate a vibratiilor la compresoare centrifuge in

functie de turatia arborelui — Compressed Air and Gas Institute

DEPLASAREA VARF-VARF , mils
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Viteza eficace , mm/s

195

Anexa A12.5

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

Diagrama severitatii deplasarii arborelui turbinelor industriale

VDI 2059 — Partea 3a
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Anexa A12.7

Diagrama severitatii deplasarii arborelui turbinelor cu gaze

VDI 2059 — Partea 4a
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Anexa A12.8

Diagrama severitatii deplasarii arborelui masinilor hidraulice

VDI 2059 — Partea S5a
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13.
ECHILIBRAREA ROTOARELOR

Dezechilibrul este defectul cel mai des intdlnit al masinilor rotative.
Acesta produce o precesie sincrona specificd a rotorului si vibratii ale structurii de
suport a acestuia. Echilibrarea corectivd are ca scop diminuarea vibratiilor
maginilor produse de dezechilibre.

Pentru functionarea linistitd §i integritatea masinilor, rotoarele trebuie
echilibrate corespunzitor. Aceasta deoarece in timpul fabricatiei se produc
imperfectiuni datorita erorilor de prelucrare, tolerantelor cumulative de asamblare,
distorsiunilor produse de tratamente termice, suflurilor sau incluziunilor in piesele
turnate si neomogenitatii materialelor. In timpul functionarii apar dezechilibre
produse de uzarea inegald si eroziune, depuneri nesimetrice de material, parti
desprinse sau slabite si deformatii termice ale rotorului sau produse de incarcare.
Datorita acestora, axa de rotatie nu coincide cu una din axele centrale principale de
inertie ale corpului in rotatie §i apar forte perturbatoare variabile care produc
vibratii. Pentru a evita/elimina aceste vibratii §i a asigura o functionare adecvata
este necesara echilibrarea.

Echilibrarea este procesul prin care se adaugd (sau indeparteaza) masa
unui rotor in scopul deplasarii unei axe centrale principale de inertie pentru a
coincide cu axa geometrici de rotatie. Intr-un disc subtire, centrul de masa este
deplasat spre centrul de rotatie. Intr-un rotor mai lung, se pot alege doua sau mai
multe planuri in lungul axei arborelui pentru a redistribui masa rotorului. Un set de
mase judicios alese este atagat (sau indepartat) in anumite pozitii unghiulare in
jurul axei i cat mai aproape de planul adecvat in lungul rotorului. Aceasta produce
un contraefect si echilibreaza rotorul, facind fortele centrifuge libere care
actioneazd asupra corpului in rotatie cat mai mici posibile.

Echilibrarea se realizeaza prin gaurire, sudare, lipire cu adezivi, frezare,
rectificare sau atagare de suruburi. Elemente tipice care necesitd echilibrarea sunt
rotoarele masinilor electrice, arborii principali ai masinilor unelte si dispozitivele
portsculd, arborii cotiti, ventilatoarele, turbomasinile, rotile centrifuge ale
pompelor, componentele sistemelor de antrenare, rotoarele turbosuflantelor si rotile
automobilelor. Fortele produse de un dezechilibru sunt proportionale cu patratul
turatiei. De aceea, echilibrarea masinilor cu turatii mari este importanta.
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13.1 Dezechilibrul masic

Intr-o masina, dezechilibrul poate proveni din proiectare, din procesul de
fabricatie, din asamblarea componentelor multiple sau in timpul functionarii.

13.1.1 Definitii

O masa m care se roteste la o razd 7 cu viteza unghiulara (2 produce o
forta centrifuga F = Q2%m7F. La o anumita viteza unghiulard, marimea si directia
fortei centrifuge sunt determinate de produsul m7. Acesta este denumit
dezechilibru [13.1].

Dezechilibrul este definit de marimea vectoriala

i=mr, (13.1)

a cirei valoare u=mr se misoard in unititi gmm (gramex milimeteri) sau
kg um . Dezechilibrul este independent de turatie si implica o raza constanta.

Intr-un rotor, raza se masoara fatd de axa arborelui, linia care uneste
centrele fusurilor din lagare. Aceasta este axa geometrica de rotatie a rotorului.

La majoritatea rotoarelor, starea de dezechilibru nu se modifica
perceptibil pana la turatia de lucru. Acestea se numesc rotoare rigide. Rotoarele
flexibile care lucreazd sub o treime din prima turatie criticd de Incovoiere sunt
considerate rigide. La astfel de rotoare dezechilibrul poate fi specificat printr-o
valoare fixd, independenta de turatie. Ele pot fi echilibrate la orice turatie pana la
cea de lucru.

Compensarea dezechilibrului se face adaugand (sau inlaturand) material
rotorului dezechilibrat. La un rotor rigid in forma de disc, aceasta se face astfel
incat suma fortelor centrifuge produse de dezechilibrul initial si de masa de
corectie sd devina zero. Produsul dintre masa de corectie si raza de corectie trebuie
sd fie egal cu dezechilibrul initial al rotorului. Masa aditionald trebuie amplasata in
pozitie diametral opusa dezechilibrului initial, in timp ce inlaturarea de material se
face in aceeasi pozitie unghiulara ca dezechilibrul initial. Aceste consideratii se
aplicd doar discurilor motate perpendicular pe axa de rotatie. Se pot folosi mai
multe mase de corectie (datorita formei particulare a rotorului) cu conditia ca suma
vectoriala a dezechilibrelor individuale sa contrabalanseze dezechilibrul initial al
rotorului.

Cand rotorul se roteste, masa neechilibrata tinde sa impinga spre reazeme
partea rotorului pe care este localizat dezechilibrul. Punctul cu razd maxima a
orbitei de precesie, unde vibratia inregistratd de un traductor fix fard contact are
amplitudine maxima, se numeste high side sau high spot (punctul cel mai
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indepartat) al miscarii. Punctul diametral opus se numeste /ow spot. La turatii
foarte mici, punctul high spot este in fazd cu masa neechilibratd. Intersectia razei
acesteia cu conturul discului localizeaza punctul numit seavy spot (punctul greu).
Intr-un rotor elastic, faza punctului high spot masurabil va fi in urma pozitiei
necunoscute a punctului seavy spot. Pe masura cresterii turatiei, punctul high spot
al acestor rotoare ramane in urma puctului seavy spot. La turatia critica, defazajul

este 90° jar mult peste turatia criticd defazajul creste la 180° (fig. 2.11).

Pe un disc 1n rotatie, punctul high spot poate fi marcat cu o cretd (sau cu
un creion de marcaj) apropiata de disc pana produce un semn pe conturul discului.
Acesta poate fi localizat cu un ceas comparator si un stroboscop, sau cu traductoare
de proximitate si un inregistrator cu penita sau un osciloscop. Pe masini mici se
mai poate utiliza un captor seismic de viteze si un analizor de vibratii. Punctul Zigh
spot este pe partea arborelui care ar atinge prima o etansare labirintica cu joc radial
mic §i ar ldsa o urma pe arbore 1n locul respectiv. Pe disc se mai Inseamnad un
marcaj de referintd numit key phasor fata de care se masoara unghiurile de faza.

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

13.1.2 Dezechilibrul static

Dezechilibrul static este forma cea mai simpla de dezechilibru in care axa
centrala principala de inertie este deplasata paralel cu axa arborelui (fig. 13.1, a).

Problema poate fi rezolvatd cu o singura masa de corectie amplasata in
planul centrului de masa al rotorului. Dacd nu se poate face o corectie de masa in
portiunea centrald a rotorului, atunci se pot face corectii cu doud mase egale
dispuse 1n linie (pe aceeasi generatoare) la capetele rotorului.

Dezechilibrul static poate fi identificat comparand amplitudinea si faza
masurate in lagdrele de suport. La rotoare rezemate intre lagare, dezechilibrul
produce valori aproape identice ale amplitudinii si fazei in cele doud planuri.
Observatia nu este valabila pentru rotoarele in consola.

13.1.3 Dezechilibrul de cuplu

In cazul dezechilibrului de cuplu, axa arborelui intersecteaza axa centrala
principald de inertie in centrul de masa al rotorului.

Dezechilibrul de cuplu este o stare creatd de puncte heavy spot dispuse
diametral opus la capetele rotorului, ca in fig. 13.1, b. Uneori este denumit
dezechilibru dinamic pur sau dezechilibru fulant. Spre deosebire de dezechilibrul
static, dezechilibrul de cuplu este pus in evidenta doar atunci cand piesa este rotita
si poate fi identificat comparand amplitudinea §i faza masurate in lagarele
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rotorului. La rotoarele cu lagire la extremititi se Inregistreazd deplasari cu

amplitudini egale dar defazate cu 180°. Aceasti metodi de detectare a
dezechilibrului de cuplu nu se aplica rotoarelor in consola.

La un rotor cu discuri in consola la ambele capete, distanta intre reazeme
este mai mica decat distanta intre planurile de corectie, astfel incat dezechilibrul de
cuplu este mai important decat dezechilibrul static.

Din pacate, doar un numar redus de probleme de echilibrare sunt de tipul
pur static sau pur de cuplu. Majoritatea problemelor de echilibrare sunt o
combinatie de dezechilibru static si dezechilibru de cuplu, denumite in continuare
dezechilibru cvasistatic si dezechilibru dinamic.

~axa cfnfrqlﬁ _ 2 componente ale
principald de inerfie dezechilibrului de cuplu

mu existd punct
de intersectie

punct de
infersectie

Fig. 13.1

13.1.4 Dezechilibrul cvasistatic

In cazul dezechilibrului cvasistatic, axa centrala principald de inertie
intersecteaza axa de rotatie dar nu in centrul de masa al rotorului.

Acest tip de dezechilibru ar putea fi produs daca rotorul ar fi dezechilibrat
doar la un capat (fig. 13.1, ¢). Montarea unei roti 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 combinatie de
dezechilibru static i de cuplu, in care dezechilibrul static este in linie (pe aceeasi
generatoare) cu una din componentele cuplului.
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Dezechilibrul cvasistatic poate fi adesea compensat panda la un nivel
satisfacator facand o simpld echilibrare intr-un plan la capatul rotorului unde
nivelul vibatiilor este mai mare si fiacand corectiile de masa intr-un plan de
referintd invecinat care nu coincide cu planul care trece prin centrul de masa al
rotorului.

13.1.5 Dezechilibrul dinamic

In cazul dezechilibrului dinamic, axa centrald principala de inertie este
inclinata fatd de axa arborelui dar nu o intersecteazd. Acesta este tipul cel mai
intalnit de dezechilibru la rotoarele lungi si poate fi considerat ca o combinatie de
dezechilibru static §i dezechilibru de cuplu, in care componenta staticd nu este in
linie cu una din componentele cuplului. Ca urmare, axa centrald principala este
inclinata si deplasata fatd de axa arborelui (fig. 13.1, d).

Problemele de dezechilibru dinamic pot fi rezolvate facand corectii de
masa Tn minimum doud planuri de referinta diferite. Echilibrarea dinamica este
adesea denumita echilibrare in doud planuri, iar echilibrarea staticd este numita
echilibrare intr-un singur plan.

13.1.6 Echilibrarea statica si echilibrarea dinamica

Corpurile in forma de disc pot fi echilibrate static dacd distanta intre
lagare este suficient de mare iar discul este montat perpendicular pe axa arborelui.
Greselile de asamblare, bataia frontald in suportul lagarelor sau 1n rulmenti si
tensiunile interne pot produce simultan dezechilibru de cuplu. Pietrele de
rectificare si rotoarele ventilatoarelor se echilibreaza static. Discurile turbinelor
sunt preechilibrate static apoi rotorul complet asamblat este echilibrat dinamic.

Dezechilibrul static poate fi masurat, fara rotirea piesei, In campul
gravitational prin rulare pe doud muchii orizontale paralele, prin suspendare
pendulara sau cantarire [13.4].

Echilibrarea corespunzitoare a rotilor de automobil este importantd
pentru confortul la condus si durabilitatea anvelopelor. Rotile dezechilibrate produc
vibratii ale automobilului la viteze de deplasare intre 80 si 120 km/h. Vibratiile
scaunelor sau ale podelei sunt produse de dezechilibrul static. Vibratiile volanului
sunt produse de fularea rotilor datorita dezechilibrului dinamic.

La montarea unei anvelope pe jantd, punctul galben marcat pe anvelopa
(punctul usor) trebuie aliniat cu punctul greu al jantei in dreptul valvei.
Echilibrarea rotii se face la prima montare a anvelopelor pe jantd si la montarea
dupa reparatii. In ultimul caz, trebuie intdi inliturat noroiul si murdaria de pe
interiorul jantei precum si particulele solide patrunse in profilul anvelopei.
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13.2 Echilibrarea intr-un singur plan

In continuare se prezinti metode de echilibrare intr-un singur plan
utilizate la echilibrarea pe pozitie. Acestea implicd adaugarea unei mase de proba
pentru a produce o variatie a dezechilibrului initial, pe baza careia se calculeaza
masa de corectie. Masa de proba se alege astfel incat sa producid in lagarul de
suport o forta de dezechilibru egald cu 10% din greutatea rotorului sustinuta de
lagarul respectiv.

13.2.1 Metoda vectoriala de echilibrare

Diagrama din fig. 13.2 ilustreazd o solutie vectoriald
echilibrarea Intr-un plan a unui disc subtire.

[13.5] pentru

0
8

330 = _referinta 30
Azﬂﬁd{:faz;
300 é“ Tz, 60
'@ Az
al LIS )
270 U,y Y //\ i 90
\ A6 7 ' / ) |
atrzm_ . ' «
=
240 | 120
m
210 150
180
Fig. 13.2

Pe disc se marcheaza un reper care reprezinta referinta de fazd. Apoi
discul este rotit, preferabil la turatia de lucru, si pe disc se marcheaza punctul cel
mai indepartat (high spot) de axa de rotatie. Raspunsul masurat este exprimat prin
deplasarea complexa Zz, a carei valoare absolutd este egald cu amplitudinea
masuratd si a carei faza este egald cu unghiul dintre punctul cel mai indepartat si
marcajul de referinta.

In continuare, se plaseaza o masa de proba m, intr-o pozitie oarecare (la

270° in fig. 13.2). Discul este rotit cu aceeasi turatie si se marcheaza noul punct
cel mai indepartat in care se masoard amplitudinea raspunsului. Raspunsul astfel
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masurat este exprimat prin deplasarea complexa Zz;. Aceasta reprezintd efectul
combinat al dezechilibrului initial si al masei de proba. Vectorul diferenta Az

reprezintd efectul masei m, .

Daca masa m, este deplasata in sens contrar acelor de ceasornic cu un
unghi A8, vectorul de raspuns Az se va roti cu A8 si va fi paralel si de sens
contrar cu Z,. Dacd este marit de z,/Az ori pentru a egala dezechilibrul initial,
acesta va echilibra discul. Prin urmare masa de corectie (cand m, este Inlaturata)

trebuie sa fie m, =m, -z,/Az.

Aceasta procedurd este o variantd a metodei generale a coeficientilor de
influenta [13.6] prezentata in continuare.

13.2.2 Metoda coeficientilor de influenta

Masele neechilibrate in rotatie produc forte centrifuge proportionale cu
vectorul dezechilibrului radial si patratul vitezei unghiulare. La sisteme liniare,
deplasdrile laterale ale rotorului pot fi exprimate ca sume ale produselor dintre un
coeficient de flexibilitate si forta centrifugd, sau in functie de produse intre
coeficienti de influentd dependenti de turatie si dezechilibre radiale. in aceastd
prezentare, coeficientul de influenta reprezinta raspunsul rotorului la un
dezechilibru egal cu 1.

Rotorul este Tnvartit la turatie constantd. La un corp rigid, punctul greu se
afla in acelasi plan radial cu punctul cel mai indepartat. Raspunsul rotorului
dezechilibrat este exprimat prin deplasarea complexa

ZO 2204190 :ZOR +i201 :Zoeigo N (132)

in care z, este amplitudinea deplasdrii masurata cu un traductor fard contact si 6,
este unghiul de faza intre punctul cel mai indepartat si marcajul de referinta.

Raspunsul este produs de o fortd centrifugd u .02%, in care vectorul
dezechilibrului # =m-7 este exprimat prin produsul intre masa rotorului m si
excentricitatea dezechilibrului 7, de marime » si unghi de faza 6,,. Acest unghi
indica pozitia planului radial in care este plasat dezechilibrul # fatd de marcajul
reperului de timp de pe arbore, masurat in sens opus rotatiei.

Deplasarea sincrond a rotorului poate fi exprimatd in functie de un
coeficient de influentd complex a inmultit cu dezechilibrul rotorului &

0 =a-ii. (13.3)
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Coeficientul de influentd a se presupune ca depinde numai de turatie.
Aceasta implica faptul ca, dacad se plaseazd o mica masa de corectie pe rotor la o
anumitd turatie, coeficientul de influentd nu se modifica (ceea ce nu este adevarat
la sisteme neliniare).

Se plaseaza pe rotor o masa de probd m, la o raza datd 7, si intr-o pozitie
unghiulard (uneori necunoscutd) ¢, fatd de marcajul de timp de referinta.
Dezechilibrul de proba complex este

i, =mre’. (13.4)

Raspunsul rotorului, masurat la aceeasi turatie ca raspunsul initial, este

zi=a-(w+i, ), (13.5)
sau
Zl :ZIZHI :ZIR +izll = 216191 (136)
AZ =7 -Zy=Az-e'% (13.7)
Vectorul dezechilibrului initial este
0= 0:Z_0.L—, =Z—Oei(9°_'94‘)z,7t. (13.8)

a Az ' Az
Se urmareste ca, dupa indepartarea masei de proba, sa se giseasca pozitia
in care trebuie plasatd o masa de compensare m, pentru a echilibra rotorul.
Plasarea acestei mase produce un vector Az de aceeasi marime ca vectorul
original z,, insd dirijat in sens contrar. Pentru aceasta, corectia de echilibrare u,
trebuie sa fie egala si de sens contrar cu vectorul dezechilibrului initial &

i, = d=-e 7 :Z_Oeiwo_‘ga_”)uteigf :uceiac , (13.9)
Az
unde
Z, Z
Up =~y ==y =m (13.10)
si
0.-60,=40=0,—-0,—-180° . (13.11)
Masa de compensare
m,=-%om,, (13.12)
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poate fi plasata la aceeasi raza 7, ca masa de proba m;,, insd intr-o pozitie defazata

cu unghiul 460=6,-6, - 180° in sensul pozitiv (dacd 6, nu este cunoscut).

Daca masa de proba este lasatd in rotor (cidnd este sudatd), masa
compensatoare produce o corectie de ajustare a echilibrarii (“trim balance
correction”). Vectorul corectiei de ajustare a echilibrarii este

_Aa

i =~ +it,) = (13.13)

Daca raspunsul rotorului z, este mult mai mare decat amplitudinea

raspunsului initial, dupa inlaturarea masei de proba trebuie repetata rularea pentru
mdsurarea raspunsului z; utiliznd fie o masa de proba redusd, fie o altd pozitie

unghiulara a acesteia.

Exemplul 13.1
Un rotor de 450 kg are un raspuns stationar cu amplitudinea de 75um la
un unghi de fazid de 270°. Se plaseaza o masa de proba de 5g la o raza de

225mm Iintr-o pozitie la 30° fatd de marcajul de timp, in sens contrar rotatiei.
Raspunsul stationar al rotorului cu masa de proba atasatda are amplitudinea de

50um Ia 170° . Sa se determine corectia dezechilibrarii [13.7].
Rezolvare
Raspunsul initial este (fig. 13.3)
Z,=75£270°=0—-i-75.
Amplitudinea dezechilibrului de proba este
u,=m,1,=5-225=1125 g-mm.
Vectorul dezechilibrului de proba este
i, =1125230° =9743 +1-562,5 .
Raspunsul rotorului dupa aplicarea masei de proba este
z; =50« 170° = —49,2404 +1-8,6824 .
Vectorul diferenta este
Az =z, —z, =—49,2404 +1- 83,6824 = 97,0964 £ 120,5°.

Coeficientul de influenta
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212
a= ¥ =(~0,7131+1-86,3034)-10 = 86,3063-10 £90,5° .
Uy
Dezechilibrul original
it =22 = (~0,8690+i-0,0072)-10° =869.£179,5.
a
Dezechilibrul de corectie
i, =—it =869 —1-7,2 =869 359,5°
unde

u, =m,1, =3,8622-225=869 g-mm.

0,579 Upim

i 30,50/ 1,125

270

irim

180

Fig. 13.3

Rezulta ca o masa de compensare
Zy 75
c = M=
Az 97,0946
trebuie plasata la raza r, = 225mm defazata fatd de masa de proba cu un unghi

5=38622¢g

m

A0=6,-6,-180° =270-120,5-180 = -30,5°



13. ECHILIBRAREA ROTOARELOR 213

in sens pozitiv, adica la 30,50 in sens contrar acelor de ceasornic.

Daca masa de proba este ldsatd in rotor, vectorul corectiei de ajustare a
echilibrarii este

ity =—(+1,)=—1053—-i-569,7 =579,3£ 259,5°
deci 0 masa

My, =2,5747¢

trebuie amplasatd la o razd », =225mm si la un unghi de 259,5°.

Exemplul 13.2
Un rotor are un raspuns stationar cu amplitudinea 3,4mm/s la un unghi
de fazd de 116" . O masa de proba de 2g este fixatd de rotor in aceeasi pozitie
unghiulard ca marcajul de referintd. Cu masa de proba, nivelul vitezei vibratiei este

1,8mm/s la un unghi de faza de 42° . Sa se determine pozitia §i marimea masei de
compensare necesara pentru echilibrarea rotorului [13.8].

™ unghiuri pozitive
31° oy
m; Q
Az
3,38
Z Az
2 L42° 138
0
3 116"
O 3,38
3270
34
2
Fig. 13.4

Rezolvare

Raspunsul initial este (fig. 13.4)
Zo =3,42116" = -1,4905+i-3,0559 .
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Raspunsul dupa aplicarea masei de proba este
z =18« 42° =1,3377 +i-1,2044 .
Vectorul diferenta

Az =7 —Z,=2,8281-1-18515=3,3805,327".

O masa de compensare

Z 3,4
e = o m =

Az 3,3805
trebuie plasata fatd de masa de proba la un unghi

m 2=20117g

A0=0,-0,-180° =116-327-180=-31°

masurat in sensul pozitiv, deci la 31° in sens contrar acelor de ceasornic.

Exemplul 13.3

Pentru a echilibra static un rotor, o masind a fost adusa la turatia de lucru
la care s-a masurat un nivel al vitezei vibratiilor de 15mm/s la un unghi de faza de

559, dupa care masina a fost opritd. Apoi s-a fixat pe rotor o maséd de proba de 5g

in aceeasi pozitie unghiulara ca marcajul de referintd. Masina a fost din nou pornita
si adusa la turatia de lucru. Noul nivel al vitezei vibratiilor a fost 18mm/s la un

unghi de faza de 170°. Sa se determine pozitia si marimea masei de compensare
necesara pentru echilibrarea rotorului [13.8].

Rezolvare
Raéspunsul initial este (fig. 13.5)
Zy=15255" =8,6036 +1-12,2873 .
Raspunsul dupa aplicarea masei de proba este
7, =18 £170° = -17,7265 +1-3,1257 .
Vectorul diferenta
AZ =7, —Z, = —26,33028281-i-9,1616 = 27,87.2199°.
O masa de compensare

ZO m = 15
L2787

m, =—-
C
Az

5=2,69¢g
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trebuie plasata fatd de masa de proba la un unghi
A0=0,-0,-180° =55-199 —180 = —324°

sau la 36° in sensul pozitiv.

47
D 360 g
Zy
550
15
170°
1
1999
= 0
-Z, 36 27,9
18 B
Az
27.9
z)
AZ
Fig. 13.5

13.2.3 Metoda cu trei mase de proba

Uneori nu este posibil sau practic si se facd masurari de faza. In astfel de
cazuri, echilibrarea se poate face masurand doar amplitudinea miscarii, utilizand un
accelerometru montat pe lagar, conectat la un vibrometru [13.2]. Procedeul
necesitd o rulare pentru determinarea marimii dezechilibrului initial §i trei rulari de
probd. La fiecare rulare, se ataseazd o singurd masa de probd intr-o altd pozitie

unghiulard pe rotor. De obicei, aceeasi masd este amplasata la 0°, 120°, 240°

(sau la 0%, 90°, 180° ) pe rotor, la aceeasi raza.

Pentru evaluarea marimii si pozitiei unghiulare a corectiei necesare pentru
echilibrare se poate utiliza constructia geometrica a [ui Siebert (fig. 13.6). Se
traseaza un cerc cu centrul Tn O si raza proportionala cu amplitudinea raspunsului
la dezechilibrul initial. Pe acest cerc se marcheaza pozitiile A, B, C ale masei de
proba m,. Utiliznd aceste puncte ca centre, se traseaza cercuri (la aceeasi scard)
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cu raze egale cu amplitudinea rularii de proba A7, BT, CT. Cele trei cercuri ale
ruldrilor de proba se intersecteaza in punctul T. Se traseaza linia OT.

Masa de corectie este
m.=m,-OT/OA (13.14)

iar pozitia acesteia este determinatd de unghiul dintre vectorul OT si vectorul opus
lui OA, adicd OC in acest caz. Masa trebuie astfel plasata incat sa aibd acelasi
defazaj fatd de pozitia primei mase de proba.

Exemplul 13.4

Constructia lui Siebert din fig. 13.6 s-a obtinut utilizind urmatoarele date
masurate. Amplitudinea raspunsului original 04 =0B=0C =20um. AT =30um

- din rularea cu masa de proba la 0°. BT =15 um - din rularea cu masa de proba la

90°. CT =43 um - din rularea cu masa de proba la 180°.

Fig. 13.6

Rezultatul este OT =31,2um.

Masa compensatoare este

m, =%mt =£mt =0,64m,
or 31,2

si trebuie plasatd la 22,3° in sens orar fatd de pozitia celei de-a doua mase de
proba.
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13.3 Echilibrarea in doua planuri

echilibrare in doud planuri [13.9], [13.10], incluzand: a) echilibrari separate intr-un
singur plan; b) echilibrari simultane intr-un singur plan c) metoda coeficientilor de
influentd; si d) descompunerea in dezechilibru static si dezechilibru de cuplu. in
continuare se prezinta ultimele doud metode [13.6].

13.3.1 Metoda coeficientilor de influenta

La inceput, se inregistreaza vibratiile zj, si z,, produse de dezechilibrul
initial 1n cele doud lagare ale masinii. Se presupune cé acestea pot fi exprimate in
functie de valorile necunoscute ale dezechilibrelor u#; si u, sub forma

Zjp=anpuptapiy,
T (13.15)
Zyp =AUy taxpis,

in care a;; (i, j =1,2) sunt coeficienti de influentd complecsi. Pentru determinarea
acestora, se plaseaza un dezechilibru de proba in fiecare plan si se masoara noile
valori ale amplitudinii migcarii.

In primul plan de corectie se ataseaza o masa de proba care produce un
dezechilibru u,; si se inregistreaza citirile din cele doud lagdre z;; si z,;. Acestea

pot fi exprimate in functie de coeficientii de influenta sub forma
i =a (ul Ty )+012”2r

_ o o (13.16)
Zy1 =dyy (”1 +upy )+‘122“2~

Scazand relatiile (13.15) din (13.16), se determina coeficientii de influenta
ay, Sl a,; care au expresiile

— 21— 710 __Zy =2
am=—— > Ay =——— (13.17)

=~
<|

t1

Se indepéarteaza masa de proba din primul plan de corectie si se adauga o
masa de proba in al doilea plan de corectie, dupd care se Inregistreaza citirile
obtinute in ambele lagare.

Dacé prima masa de proba nu a fost indepartata si se adaugé o a doua masa
de probd in al doilea plan de corectie care produce un dezechilibru u,,, citirile

inregistrate in cele doua lagare sunt z;, si z,,. Acestea pot fi exprimate in functie
de coeficientii de influenta sub forma
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Zjp =ay; (”71 +iuy )"‘ ajy (172 ‘”7;2)’

Zpy =ty @y +17 1 )+ s (i1, +170). (13.18)

Scazand relatiile (13.16) din (13.18), se obtin expresiile coeficientilor de
inﬂuenté 512 Sl 6722

Z19 — Z; Zoy —Z

12 211 — 22 ~ 221

EE— ypy =——. (13.19)
Uy 2

ap =

<

Dacd prima masa de proba este Indepartata, atunci z;; §i z,; trebuie
inlocuite cu citirile initiale z;, si z, .

Pentru echilibrarea rotorului trebuie plasate mase de corectie in planurile /
si 2 pentru a produce vibratii egale ca marime dar de sens contrar cu zjg $i Zpg.

Corectiile de echilibrare u,; si u,., suntdate de

_ — = I
Uey Uy Ty ay dy 212
b= = T (13.20)
Uep Upo + Uy Ay dy )
Rezolvand ecuatiile de mai sus, se obtin corectiile finale de echilibrare
_ _apipn-—anip _ Ay Zp—anip
U =—"= — = U= .
dydnn —dndp

— — (13.21)
dypdny —az ap

Valorile u,, si u,, reprezintd corectiile de ajustare a echilibrarii necesare

cand masele de proba raman in rotor.

Daca se efectueaza calculele utilizand citirile initiale z;, si z,,, atunci

dezechilibrele calculate corespund corectiilor totale ale dezechilibrarilor initiale
necesare in rotor

_ _ |
211~ %210 ‘12 %10

Uer| _ | Un U 210 (13.22)
i, =% Zp—Zn| |z

220

U U
Exemplul 13.5
In Tabelul 13.1 se dau valorile amplitudinii si unghiului de fazi ale

vitezei masurate langd lagérele unei masini cu rotor rigid, intdi farad masa de proba,
apoi cu o masa de probd m, =2,5g atasata Intdi in planul 1 apoi In planul 2, la
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aceeasi raza si aceeasi pozitie unghiulara. Se cer masele de corectie si pozitiile
acestora necesare pentru echilibrarea rotorului [13.8].

Tabelul 13.1

Masa de probi Viteza vibratiilor masurate
Planul 1 Planul 2
Fara 72mm/s | 238° | Zo | 13,5mm/s | 296" | Zao
25ginplanul 1 | 49 mm/s | 114° zy) 9,2 mm/s 347° 23
2,5ginplanul2 | 4.0 mm/s 790 Zin 12,0 mm/s 2920 Zy
Rezolvare

Réspunsurile initiale (fig. 13.7) sunt
710 = 7,22238° = -3,8154-i-6,1059,

Zyo =13,52296° =5,9180—1i-12,1337.

Planul 1 Planul 1
Re

Planul 2 Planul 2
221_220 21} Re —
Zn0 = = | Re
232~ 239
Zyg Zy1-Zyg o

Z37 -
Im _ _'f
2= 2y

Fig. 13.7
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Cand masa de proba este aplicatd in planul 1 raspunsurile sunt
z;; =4,941 14° = -1,9930 +1-4,4764,
Zy = 9,2./347° =8,9642 —i-2,0695 .
Cand masa de proba este aplicatd in planul 2 raspunsurile sunt
Zpp = 4,0279° =0,7632+i-3,9265,
Zyy = 12,0£292° = 4,4953—i-11,1262.
Vectorii diferenta sunt
7, — 210 = 1,8224 +1-10,5823 =10,7381.,80,2° ,
Z)y —Z0 = 4,5787 +1-10,0325 =11,0279.£65,5°,
Zy1 — Zpo =3,0462 +1-10,0642 =10,515 1273,1°,
Zyy —Zpy =—1,4227+1-1,0075 = 1,7433.,144,7° .
Dezechilibrele de corectie sunt
u, =18896+1-2,2671= 2,95/50,2°,
u,,=04015-1-2,8157=2,84~/ -81,9°.
Rezulta ca masele de corectie sunt
in planul 1: 2,95¢ la 50,2°,

in planul 2: 2,84¢ la 81,9°.

Exemplul 13.6

Vibratiile initiale mésurate in doua planuri pe un corp rigid au valorile
710 = 8,6umL63", Z,) = 6,5um~L206° .
Dupa amplasarea unei mase de proba u,; =10g in planul 1, la un unghi
de faza de 270° si la 0 anumita raza, vibratiile masurate in planele 1 si 2 au fost

7, =59ums123°, z,, =4,5um2228° .
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Dupa inlaturarea primei mase de proba si amplasarea in planul 2 a unei
mase de proba u,, =12g la un unghi de faza de 180° si aceeasi raza, vibratiile
masurate 1n planurile 1 §i 2 au fost

Z,=62um 236", Z,, =10,4pum £162° .
Se cere sa se determine corectiile de echilibrare [13.11].

Rezolvare
Raspunsurile initiale sunt
Z1g =—3,9043 +1-7,6627 , z,, =—5,8422—-1-2,8494.
Raspunsurile masurate in planurile 1 si 2, produse de plasarea in planul 1

a unei mase de proba (la o razi egala cu 1) care produce un dezechilibru
u, =0-1-10, sunt

zZ;1=-3,2134+1-49482, z,, =-3,0111-1-3,3442 .
Raspunsurile masurate in planurile 1 si 2, produse de plasarea in planul 2

a unei mase de proba (la o razd egala cu 1) care produce un dezechilibru
Uy =—12+1-0, sunt

Z1, =5,0159+1-3,6443, z,, =-9,8910+1-3,2138.
Coeficientii de influenta (13.17) si (13.19) au valorile
@, =02714—-i-0,7118 =0,7618.£290,9°,
@y, =0,0495+1-0,2831=0,2874.,80,1°,
@y, =—0,0926+1-0,3349 = 0,3474 £105,5°
@y, = 0,3374—1-0,5053 = 0,6076 £303,7° .
Dezechilibrele de corectie (13.22), pentru o raza egala cu 1, sunt
i, =8,9873—i-59238=10,7640 £ —33,4°
i,y =2,5819+1-5,6392 =6,2022 £65,4°.
Masele de corectie sunt
in planul 1: 10,8¢g la —33,4°,

in planul 2: 6,2¢ la 65,4°.
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Exemplul 13.7

In timpul opririi unei masini, vibratiile masurate la o turatie foarte mica in

planurile 1 si 2 au fost 0,5 pm42720 si respectiv 0,4 um41230. Acestea nu se

datoresc dezechilibrului ci excentricitatilor deci trebuie scazute in calculele de
echilibrare

La turatia nominala vibratiile masurate in cele doud planuri au fost
Z1o =1.8um2148°, 7, =3,6ums115° .
O masa de proba u,; =4,9g a fost plasata in planul 1 la 0 anumita raza si

intr-o pozitie unghiulara relativa la 120°. Vibratiile masurate in planurile 1 §i 2 au
fost

Z,, =1,1um2178°, Z,, =2,0um~£98°.

Apoi masa a fost indepartata si plasatd in planul 2 la aceeasi raza dar intr-

o pozitie unghiulara relativa la 220°. Vibratiile masurate in planurile 1 si 2 au fost
7, =21um298° , Z,, =3,7um~L102°.
Se cere sa se determine corectiile de echilibrare [13.11].
Rezolvare
Raspunsurile initiale compensate sunt

Z,0 =1,82148° —0,5.,272° = 2,1205.2136,7° = —1,5440 +1-1,4535 ,

Zpp =3,6£115° —0,42123° =3,2044.2114° = -13033 +1-2,9273 .

Réspunsurile compensate in planurile 1 si 2, produse de plasarea in planul
1 a unei mase de probd (la o raza egald cu 1) care produce un dezechilibru
u, =-2,4500+1-4,2435 sunt

7, =1,12178° -0,52272° =1,2396.£1543° =—1,1167 +i-0,5382,

Z,; =2,0298° —0,4.,123° =1,6462.292,1° = —0,0606 +i-1,6451 .

Raspunsurile compensate in planurile 1 si 2, produse de plasarea in planul
2 a unei mase de proba (la o raza egald cu 1) care produce un dezechilibru
U,y =—3,7536-1-3,1497 sunt

Z), =2,1298" —0,52272° =2,5978.£96,9° = -0,3098 +i-2,5792

Zyy =3,72102° —0,42123° =3,3296.£99,5° = -0,5513 +1-3,2837 .
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Coeficientii de influenta (13.17) si (13.19) au valorile
a;; =-0,2054+1-0,0179 = 0,2061 £175°,
ay =-0,3534-1-0,0888 =0,3644 £ — 165,9°,
a;, =—0,3406-1-0,0141=0,3409 £ - 177,6°,
ay, =—0,1643+1-0,0429 =0,1698 £ 165,3°.
Dezechilibrele de corectie (13.22) sunt
U, =0,6568+1-7,4599 =7,4888 £ 85°,
U,y =-53195+1-0,0240=5,3196 £ 179,7°.
Masele de corectie sunt 7,5g la 85° in planul 1 si 53¢ la 179,7° in

planul 2.

Daca a doua masa de probd este ldsatd in rotor, atunci corectia de
echilibrare este

Uiy =Wy — 10y =3,54 £116,3°..

Masa pentru corectia de echilibrare in planul 2 este 3,54g si trebuie
plasata la 116,3°.

13.3.2 Descompunerea in dezechilibre static si de cuplu

La rotoare cu lagdre la capete, dezechilibrele in doua planuri arbitrare, u;
si u,, pot fi descompuse vectorial intr-un dezechilibru static u; si un dezechilibru
de cuplu u; [13.11]

U =g g,
o (13.23)
Uy =Ug + Ug.
Rezolvand in functie de u si u,; se obtine
_ Uty Uy~
U =——= u,= . 13.24
s 7 d 7 ( )

Componentele u; din cele doud planuri actioneaza in aceeasi directie
radiala si produc o forta centrifugd in centrul de masa. Ele sunt echivalente cu un
dezechilibru 2u; aplicat In centrul de masa al rotorului. Componentele u,
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actioneaza defazate cu 180° si produc un cuplu care este un vector liber. Corectiile
statica si de cuplu pot fi facute simultan, dar sunt independente una fata de cealalta.

Deplasarile corespunzdtoare, z; si z,, pot fi descompuse in componenta
statica (in fazd) si componentele de cuplu (in antifaza)

z, :ZIJ’TZz , =22 ;Zl (13.25)

unde z, defineste modul cilindric i +z, definesc modul conic.

Exemplul 13.8

Citirile initiale pe un rotor cu doud discuri sunt §um/ 130° si 6 um4300

la traductoarele 1, respectiv 2 (fig. 13.8). Sa se determine rdspunsul la
dezechilibrele initiale static si de cuplu [13.2].

Rezolvare

Citirile de vibratii 1n cele doud planuri sunt

Z, =-51423+i-6,1284, Z, =5,1622+1-3,0000.
Re
zZN (2, M
2
26'2
ZS Im
261
A
|
Fig. 13.8

Raspunsul la dezechilibrul static este

— :ZI+ZZ
S

=0,0269+i-4,5642 = 4,56./89,6" .

Raspunsul la dezechilibrul de cuplu este

Ze, =7, =51692-1-1,5642=54.,343,2",

Z., =5421632" =-51692+i-1,5642.
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13.4 Tolerantele de echilibrare

Chiar dupa echilibrare orice rotor are un dezechilibru rezidual.
Dezechilibrele reziduale admisibile au fost stabilite in standardul ISO 1940/1
[13.12]. Acesta include o incercare de clasificare a diferitelor tipuri de rotoare
reprezentative. Pentru fiecare grup de rotoare se recomanda un domeniu de grade
de calitate a echilibrarii, care exprimd dezechilibrul rezidual admisibil in functie de
turatia maxima de lucru.

13.4.1 Dezechilibrul rezidual admisibil

In general, cu cat este mai mare masa rotorului m, cu atat este mai mare
dezechilibrul admisibil u ,,, . Dezechilibrul specific este definit ca

u
e = tper (13.26)

per m
Acesta corespunde excentricitdtii masei, cand dezechilibrul rezidual este
un dezechilibru static.

13.4.2 Gradele de calitate a echilibrarii

Experienta practica a aratat cd la rotoare similare, dezechilibrul rezidual

admisibil specific e, este invers proportional cu viteza unghiulara a rotorului

0 = o (cunotatia din ISO 1940/1)
€ ey - @ = constant . (13.27)
Produsul e-@ este viteza tangentiald a centrului de masi. in rotoare
similare geometric, cu aceeasi viteza periferica, se produc aceleasi tensiuni si
aceleasi sarcini specifice in lagdre daca produsul e, -@ este mentinut constant

(presupunénd lagare rigide). Gradele de calitate a echilibrarii G se bazeazd pe
aceasta expresie.

Numadérul “G” este egal cu dezechilibrul specific Tnmultit cu viteza
unghiulard a rotorului la turatia de lucru maxima. El este constant la rotoare de
acelasi tip

G =e,,, - @ = constant. (13.28)

Gradele succesive de calitate a echilibrarii diferd cu un factor 2,5. Cu toate
acestea, pentru a satisface cerinte speciale se pot utiliza numere G cu valori
intermediare. De exemplu, o roatd centrifugd de pompa are un grad recomandat de
calitate a echilibrarii egal cu 6,3. In conditii speciale poate fi necesari o calitate
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mai bund a echilibrarii G4,0 pentru a satisface cerintele din instalatie intr-o zona
cu valori mici ale limitelor zgomotului transmis in structura [13.13].

Gradele de calitate a echilibrarii sunt denumite dupd valoarea limitei
superioare a produsului e-@ exprimat in milimetri pe secunda (pentru @ masurat
in radiani pe secunda). In fig. 13.9 se prezinta grafic liniile care corespund limitelor

superioare ale lui e, in functie de turatia de lucru maxima, n.

Exemplul 13.9

Cat de mare este dezechilibrul rezidual specific admisibil e, intr-un
rotor cu gradul de calitate a echilibrarii G6,3 la o turatie de Ilucru
n=3000 rot/min ? Sa se determine dezechilibrul rezidual admisibil in fiecare plan

de corectie daca rotorul este simetric i are 40kg .

Rezolvare

In fig. 13.9, pornind de la n = 3000 rot/min de pe axa orizontald, mergand
pe verticala pana la linia G 6,3, apoi orizontal spre stinga pand la axa e, se
obtine e, =20pum (sau 20 gmm/kg). Aceastd valoare poate fi si calculata.
Dacd G 6,3 Inseamnd ca viteza tangentiald admisibild a centrului de masa este
6,3mm/s , atunci

o Oper __ 63 N 6,3
per ) 7-3000 314
30
La un rotor cu masa m = 40kg , dezechilibrul rezidual admisibil total este

=0,02mm =20pum.

Uper = €pe, -m=20-40=800gmm,

deci 400 gmm 1n fiecare plan de corectie.

13.4.3 Clasificarea rotoarelor rigide

In Tabelul 13.2 [13.12] se prezinti o listd a celor mai obisnuite tipuri de
rotoare rigide, In grupe cu acelasi grad de calitate a echilibrarii. Clasificarea
reprezintd doar o recomandare bazatad pe experienta curenta si trebuie preluata cu
grija. In editia a doua [13.23] tabelul este simplificat. La un rotor de turbini, se
selecteazd o valoare G preliminard din Tabelul 13.2 pentru aplicatia specifica.
Apoi, aceastd valoare este maritd pana la urmatorul grad de calitate, ca rezultat al
dezechilibrului produs de montarea cuplajului, configuratia lagarelor, depunerile de
sare, coroziunea componentelor arborelui, cavitatie si 1Indoirea termica.
Dezechilibrul admisibil total se calculeaza asa cum s-a aratat mai sus.
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Tabelul 13.2

Grade de calitate a echilibrarii pentru diferite grupe de rotoare rigide reprezentative
(din ISO 1940/1 editial )

Gradul de Produsul

calitate a (€perx ) Tipuri de rotoare - Exemple generale
echilibrarii mm/s

G 4 000 4 000 Antrenarea prin arbore cotit “a motoarelor diesel navale lente montate rigid cu numar impar de cilindri*

G 1600 1600 Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor mari in doi timpi montate rigid

G 630 630 Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor in patru timpi montate rigid
Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor diesel navale montate elastic

G 250 250 Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor diesel rapide cu patru cilindri montate rigid

G 100 100 Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor diesel rapide cu sase sau mai multi cilindri @
Motoare complete (cu benzind sau diesel) pentru automobile, camioane si locomotive®

G 40 40 Roti de automobil, jante de roti, ansambluri de roti, arbori de antrenare N
Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor rapide in patru timpi cu sase sau mai multi cilindri montate elastic
Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor automobilelor, camioanelor si locomotivelor

G 16 16 Arbori de antrenare (arbori portelice, arbori cardanici) cu cerinte speciale

Piese ale concasoarelor

Piese ale masinilor agricole

Piese detasabile ale motoarelor (cu benzind sau diesel) pentru automobile, camioane si locomotive
Antrenarea prin arbore cotit a motoarelor cu sase sau mai multi cilindri in conditii speciale

G63 6.3 Piese de masini din instalatii de proces

Angrenaje ale turbinelor navale principale (cargouri de marfuri)

Tamburi de centrifuge

Calandri de masini pentru hartie, rulouri de masini de tiparit

Ventilatoare

Rotoarele asamblate ale turbinelor cu gaze pentru aeronave

Volanti

Rotile centrifuge (impulsoare) ale pompelor

Masini unelte si piesele masinilor curente

Arméturile electrice mari si mijlocii (ale motoarelor electrice cu inéltimea arborelui
de minimum 80 mm) fara cerinte speciale

Armaturile electrice mici, adesea produse in serie, pentru aplicatii insensibile la
vibratii si/sau montate pe izolatori de vibratii

Piese detagabile ale motoarelor cu cerinte speciale

G25 25 Turbine cu gaze si cu abur, inclusiv turbine navale mari (cargouri de marfuri)

Rotoare rigide de turbogeneratoare

Tamburi si discuri de memorie ale calculatoarelor

Turbocompresoare

Actiondrile masinilor unelte

Armaturi electrice mijlocii si mari cu cerinte speciale

Armaturi electrice mici care nu se incadreaza in una sau ambele conditii specificate
pentru armaturile electrice mici cu gradul de calitate a echilibrarii G6,3

Pompe antrenate de turbine

G1 1 Antrenarea magnetofoanelor si fonografurilor (gramofoanelor)
Antrenarea masinilor de rectificat
Armaturi electrice mici cu cerinte speciale

G004 04 Brose, discuri si armaturi ale maginilor de rectificat de precizie
Giroscoape

1) w = 2rn/60 = n/10, dacd n este mésuratd in rot/min si ® in rad/sec.

3) O antrenare prin arbore cotit este un montaj care cuprinde arborele cotit, volant, ambreiaj, roatd de curea, amortizor de vibratii, partea in rotatie a bielei, etc.

4) n aceasts parte a 1SO 1940/1, motoarele diesel lente sunt cele care au viteza pistonului sub 9 m/s, iar motoarele diesel rapide au viteza pistonului mai
mare ca 9 m/s.

5) La motoarele complete, masa rotorului cuprinde suma tuturor maselor care apartin antrendrii prin arbore cotit descrise in Nota (3) de mai sus.
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Nomograma poate fi utilizata si la analiza rotoarelor elastice. In acest caz,
pe baza unui model cu elemente finite al rotorului, se calculeaza primele moduri
ale vibratiilor de incovoiere, de obicei toate modurile cu frecvente proprii sub cea
corespunzatoare turatiei de declansare si modul imediat superior. Pentru fiecare
mod se considera cea mai defavorabild distributie a dezechilibrului calculat din
nomograma, impartind dezechilibrul total in dezechilibre partiale amplasate astfel
incat sa produca un raspuns maxim in modul de vibratie respectiv. Amplitudinile
calculate ale raspunsului la dezechilibru sunt comparate cu valorile limita prescrise
de norme si standarde (v. Sectiunea 4.3).

13.5 Echilibrarea in mai multe planuri a rotoarelor elastice

Se poate considera ca rotoarele elastice care lucreazd mult sub prima
turatie critica nu sunt deformate de dezechibre, astfel incat miscarea in primele
doud moduri de precesie poate fi anulatd prin echilibrarea in doud planuri. La
turatii mai mari decat aproximativ jumatate din prima turatie critica, dezechilibrele
indoaie rotorul producand noi forte centrifuge in afara celor echilibrate prin corectii
in doua planuri.

Metoda coeficientilor de influenta poate fi extinsd la rotoare elastice cu
mai multe mase [13.14]. Scopul acesteia este determinarea maselor de corectie care
dispuse in citeva planuri prestabilite s minimizeze vibratiile masurate la cateva
turatii cu un set de senzori, utilizdnd coeficientii de influenta cu ajutorul carora se
exprima citirile de vibratii in functie de masele atasate. Coeficientii de influentd se
determina experimental aplicind mase de proba pe rotor, pe rand in mai multe
pozitii si masurand raspunsul rotorului in sectiunile in care se amplaseazd masele
de echilibrare.

Prin metoda modala [13.15] echilibrarea rotoarelor se face pe rand in
fiecare mod, prin amplasarea unor mase adecvate in sectiunile cu deplasare modala
maxima. Masele sunt astfel alese incat sa nu modifice modurile inferioare deja
echilibrate. Metoda unificata de echilibrare [13.16] le inglobeaza pe cele de mai
sus. Aceasta implicd determinarea unor seturi de mase de probd modale utilizand
date obtinute ca in metoda coeficientilor de influentd. In general, numarul
planurilor pentru amplasarea maselor de proba modale este mai mare cu 1 decat
numarul modurilor care nu trebuie afectate.

Existd doud moduri de gandire privind numarul planurilor de echilibrare
necesare la turatii comparabile cu turatiile critice. Unul dintre acestea [13.17]
necesitd N planuri cand se atinge a N-a turatie criticd, celdlalt [13.18] prevede
N +2 planuri de echilibrare.
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13.5.1 Echilibrareain N +2 planuri

Un rotor format dintr-un arbore drept de masa neglijabild, rezemat in B
lagare si pe care sunt atagate N mase concentrate poate fi perfect echilibrat prin
plasarea unor mase mici de corectie in N + B planuri in lungul axei [13.19].

Se considerd un rotor cu o singurda masa principald (mai mare) M (fig.
13.10) si cu un dezechilibru
U =myey . (13.29)
Deplasarea masei principale este
unde ¢, este deplasarea in sectiunea / produsa de o fortd unitate aplicatd in 1, ¢
este deplasarea 1n sectiunea / produsa de o forta unitate aplicatd in sectiunea k, F
este suma fortelor (exterioard si de inertie) care actioneazd in sectiunea k si
=M a)zwl. In cazul miscarii sincrone, neglijaind amortizarea externi si alte forte
exterioare care actioneaza in sectiunea masei principale
Fk ka(wk +€k)a)2:a)2 (Mk +mkwk). (1331)
Deplasarea masei principale este

w, =a)2[Mw1a“+(uk +mkwk)a1k]. (13.32)

Se presupune cd masa de corectie m; este micd In comparatie cu masa
principala M.

Fig. 13.10 [13.20]

Deplasarea masei principale datoritd dezechilibrelor u; este
2
_ 20U (13.33)
l-w Ma] 1

Conditia de echilibrare care asigura o deplasare nula in sectiunea masei
principale este

w

Zalkuk:(). (1334)
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Ecuatia de proiectii a fortelor pe verticala este
Fy +Fpy =0 [Mw+ Y my (w, +¢,)]. (13.35)

Neglijand w; in comparatie cu e, , conditia de anulare a fortelor din lagare
se scrie
o® (Mw,+Y mpe,)=0. (13.36)
Daca este indeplinit criteriul de echilibrare (13.34), atunci (13.36) devine
> u=0. (13.37)
Aceasta este de fapt prima conditie de echilibrare a corpurilor rigide.
Din ecuatia de echilibru a momentelor fortelor fatd de primul lagar se
obtine cea de-a treia cerintd de echilibrare
Fy l=0 [Mwt,+Y mtl, (w, +¢)]=0  (13.38)

care se reduce la

Aceasta este de fapt a doua conditie de echilibrare a corpurilor rigide.

In concluzie, conditiile de echilibrare a unui rotor elastic constau din doua
ecuatii de echilibrare a corpurilor rigide (13.37) si (13.39), plus o conditie de
echilibrare a rotoarelor elastice.

La metoda in N planuri, pentru a reduce la zero amplitudinea deplasarii in
sectiunea masei principale sau in sectiunea cu deplasare maxima este necesara o
singurd masa de corectie a echilibrarii. Corectia de echilibrare u;, amplasatd in

sectiunea masei principale este

1
Up Z—a—Zalkuk . (1340)
11

Desi amplitudinea deplasarii in sectiunea masei principale a fost redusa la
zero, fortele transmise lagérelor nu se anuleaza. Pentru a elimina fortele transmise
in lagare datorita dezechilibrului, si pentru a reduce amplitudinea miscarii rotorului
la trecerea prin prima turatie critica, sunt necesare inca doud planuri de echilibrare.
Fie uy, si uy; cele doud corectii ale echilibrarii cu ajutorul unor mase plasate pe

rotor. Corectiile de echilibrare se calculeaza din urmatoarele trei ecuatii
Up) + Uy +Upy = =D Uy,
ity + 0 gty + L3ty == L gty (13.41)

ap) a3 _ 1
Upy +—F Uy +—>Upy = ——— D Ayl -
apy apy ap
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13.5.2 Echilibrarea modala

DINAMICA MASINILOR

Deformatia arborelui unui rotor la o turatie critica este descrisa ca o forma
proprie de precesie sau forma modald. Datoritd amortizarii, formele modurilor de
precesic sunt curbe tridimensionale. In practica echilibrarii, acestea sunt
aproximate prin forme modale plane descrise de curbe situate in planuri axiale
diferite [13.20]. In figurile 13.11, b, ¢, d, sunt aritate primele trei forme modale
plane ale unui rotor elastic rezemat la capete (fig. 13.11, a)

P>(x) P3(x)
N A
oS
a b c d

Uux) = gﬁn (%)

®
0

U3 (x) =azP3(x)

e

W(x) =2T, ()

7/771 (X) = 51(01 (x)

152 = [;2(02()6)

Wy(x) = b3P3(0)

Fig.13.11 [13.18]
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Echilibrarea modald se bazeazd pe ipoteza ca dezechilibrul distribuit in
lungul rotorului (fig. 13.11, e) poate fi reprezentat ca suma dezechilibrelor modale
(fig. 13.11, f, g, h), care sunt proportionale cu formele modale dar sunt situate in
planuri diferite. In acelasi timp, deformata arborelui la o anumita turatie (fig. 13.11,
i) are o dezvoltare modald prin care este descompusd intr-o suma de termeni
proportionali cu formele proprii (fig. 13.11,j, £, /).

La o turatie criticd, forma deformata a rotorului coincide cu forma proprie
corespunzatoare turatiei respective, ceilalti termeni din dezvoltarea in serie fiind
neglijabil mai mici. Datoritd ortogonalitatii formelor modale, o distributie
particulard a dezechilibrului #,(x)=a;-¢,(x), proportionald cu forma modala
@;(x), poate produce doar deformatia laterald 7, (x)=b; - ¢,(x), adicd deformatia
proportionald cu forma proprie ¢; (x) Astfel, excitatia prin dezechilibru si
deformatele la incovoiere ale raspunsului sunt aceleasi pentru fiecare termen al

dezvoltarilor in serie. Aceastd proprietate faciliteazd eliminarea seriala a
dezechilibrelor #;(x) cu ajutorul maselor de echilibrare.

In practici, pe rotorul antrenat pani aproape de prima turatie critica se
ataseaza dezechilibre (mase de corectie) uy, (k = 1,2,...) in diferite sectiuni x; ale
rotorului. Prin aceasta, deformatia rotorului este diminuatd suficient pentru a
permite trecerea prin prima turatie criticd si antrenarea pana aproape de a doua
turatie critica.

Procesul este repetat cu un alt set de mase de echilibrare i, (k=1,2,...).
De notat ca seturile individuale de mase de echilibrare afecteazi doar indoirea in
forma proprie corespunzatoare si nu de altele. Aceasta conduce la o procedura de
echilibrare sistematica In care seturile de mase de echilibrare satisfac anumite
ecuatii de conditie [13.18].

Rezulta ca echilibrarea a N forme proprii la N turatii critice necesita cel
putin N planuri si prin urmare atasarea a cel putin tot atatea mase de echilibrare
(cunoscuta ca metoda de echilibrare in N planuri). Daca, de exemplu, existd doud
turatii critice in domeniul de functionare al rotorului si una imediat superioara,
atunci sunt necesare cel putin 2 +1=3 planuri de echilibrare.

Cele trei planuri de corectie se noteaza [, /I, Il (fig. 13.11, m). Pentru
compensarea dezechilibrului la prima turatie critica, trebuie atasata o singurd masa
care produce u;, In sectiunea cu deplasare maximd (antinodul) primului mod
propriu (fig. 13.11, n). Pentru compensarea dezechilibrului la a doua turatie critica,
langd antinodurile celui de-al doilea mod propriu trebuie atasate douda mase care
produc dezechilibrele u,; si iu,; decalate la 180° (fig. 13.11, o). Pentru

echilibrarea la a treia turatie critica, in antinodurile celui de-al treilea mod propriu
se plaseazd trei mase care produc u3;, u3,, 33 (fig. 13.11, p). In acest fel, rotorul

nu este echilibrat ca un corp rigid la turatii joase.
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Rezultatul final al acestei echilibrari contine mici erori, deoarece
dezechilibrele de ordin superior sau formele proprii superioare raméan
necompensate.

Precizia poate fi mult Tmbunatatitd daca rotorul este echilibrat la turatii
mici ca un rotor rigid. Rezultd ca sunt necesare inca doud planuri de echilibrare
(utilizand metoda de echilibrare in N +2 planuri) asa cum se arata fig. 13.11, g,
unde cele cinci planuri sunt notate Z, 17, III, IV, V. In acest caz, seturile individuale
de mase de echilibrare sunt in echilibru static, adicd suma lor si momentul static al
dezechilibrelor sunt zero. Amplasarea maselor de echilibrare este ilustrata in fig.
13.11, », s, t. Marimile si pozitiile unghiulare ale acestora sunt masurate in
vecindtatea turatiilor critice n;, n;,, m3. Un set de mase afecteazd doar

deformatia intr-o anumita forma proprie. Fiecare set este compensat atat static cat
si dinamic. Metoda implica echilibrarea rotorului la turatii mici ca un rotor rigid.
Seturile de mase atasate nu afecteaza echilibrarea rotorului rigid.

13.5.3 Consideratii generale

Pentru a realiza o echilibrare completa intr-un domeniu de turatii stabilit ar
fi teoretic necesar un numdr infinit de planuri de echilibrare si de dezechilibre
compensatoare. In practica se utilizeazi un numa finit de planuri. Ca urmare, orice
metoda practica implica o oarecare eroare.

Atat in metoda de echilibrare in N planuri cat si in metoda de echilibrare in
N +2 planuri, o sursd de erori este neglijarea modurilor de precesie superioare.
Eroarea principald in metoda de echilibrare in N planuri este neindeplinirea
conditiilor de echilibrare ca un corp rigid.

Echilibrarea perfecta a unui rotor elastic cu un numar finit de mase este
teoretic imposibila. La un rotor de dimensiuni mari, cu o deplasare relativa in lagar
de 80um finainte de echilibrare, metodele sistematice prezentate mai sus pot

echilibra rotorul si aiba o deplasare relativa de numai 10um. Dificultatile apar
atunci cand se doreste reducerea vibratiilor sub 10 um, datorita efectelor termice si

neliniaritatii filmului de ulei din lagare. Alte dificultati apar atunci cand efectul in
dezechilibru al celei de-a doua forme proprii este atit de puternic incit nu se poate
lucra la prima turatie critica. In acest caz, echilibrarea primei forme proprii necesita
cel putin doua sau preferabil trei planuri de echilibrare.

In cazul lagarelor elastice, deformatia rotorului nu este determinati
exclusiv de rigiditatea la incovoiere. Rigiditatea lagarelor si cea a piedestalurilor
sunt la fel de importante si trebuie luate in considerare la masinile de echilibrat cu
lagére “moi”.
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Alte detalii sunt prezentate in cartea [13.4] si in standardul ISO 11342-
1998 [13.21] pentru rotoare flexibile. Standardele roméanesti in domeniu sunt
[13.22] si [13.23].
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14.
MASINI CU MISCARE ALTERNATIVA

La masinile cu migcare alternativd exista doud categorii de fenomene
vibratorii de interes practic: a) vibratiile transmise de masind fundatiei, si b)
vibratiile torsionale ale arborelui cotit si ale arborelui masinii antrenate. Acestea sunt
produse de acceleratiile periodice din mecanismul biela-manivela si de variatiile
periodice ale presiunii gazului in cilindri. In continuare se studiaza doar vibratiile
corpului masinii si fortele si momentele neechilibrate transmise in exterior. Se
prezintd un exemplu de diagnosticare a defectelor prin masurarea vibratiilor la un
motor diesel auxiliar. Se trateazd pe scurt rezonantele acustice s§i atenuarea
pulsatiilor gazului n tubulatura compresoarelor cu piston.

14.1 Motoare monocilindrice

Motoarele cu ardere interna, compresoarele, pompele cu piston si alte masini
cu mecanism biela-manivela dezvolta forte alternative. Mecanismul biela-manivela
transformd@ o miscare alternativd intr-o miscare de rotatie, sau vice-versa. Dupa
determinarea masei si pozitiei centrului de greutate ale fiecarei piese componente, se
pot evalua fortele care se produc in timpul functionarii masinii.

Se considerda un motor monocilindric vertical. Mecanismul bield-manivela
este compus din trei elemente: a) manivela OA care se roteste in jurul punctului O,
b) un corp care are o miscare de translatie de dute-vino; punctul C este axul
pistonului sau capul de cruce, si ¢) biela AC care le uneste (fig. 14.1, a).

14.1.1 Excitatia produsa de combustie
Se considera efectul variatiei presiunii gazelor in cilindrul motorului. Se

exclude orice efect inertial, considerand ca arborele cotit se roteste foarte lent cu
viteza unghiulara constanta @ [14.1].
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Fie P forta de presiune a gazelor asupra pistonului, care variaza in timp
(sau cu unghiul manivelei & =w¢t). Presiunea gazului Tmpinge pistonul in jos si
actioneaza in sus asupra chiulasei astfel cé in exterior rezultanta in orice directie este
nula.

Fig. 14.1

Forta P produce un cuplu asupra arborelui cotit, numit cuplul presiunii
gazelor. Forta P aplicatd pistonului (forta F) se transmite axului pistonului C (sau,

prin bield, capului de cruce). Neglijand frecarea, forta F; este echilibratd de fortele
F,=Ptgp si Fy=P/cosg. Fortele F,, F,, Fy din fig. 14.1 actioneazd asupra
axului pistonului (sau capului de cruce). Reactiunea la forta F, actioneazd spre
dreapta asupra blocului motorului (sau a ghidajelor) (fig. 14.1, b).

Forta egala si de sens contrar cu F; comprimd biela si este transmisa
fusului maneton ca forta F,. Reducand aceasta fortd in punctul O se obtine o fortd

Fs = F4 siuncuplu T, care este momentul motor produs de presiunea gazelor

P
T, = d=Pytgop. (14.1)
cosQ
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Forta Fs=P/cosp este preluatd de lagdrele paliere in O si poate fi
descompusa intr-o componentd verticald Fg =P si o componentd orizontald

Cele patru forte transmise partilor fixe ale motorului sunt: a) P in sus pe
chiulasd; b) Ptge spre dreapta pe mantaua cilindrului sau ghidajul capului de cruce;

¢) P in jos pe lagarele paliere in O; si d) Ptge spre stinga pe lagarele paliere in O
(fig. 14.1, b).

Forta rezultanta totald asupra blocului motorului este zero, dar existd un
moment rezultant P ytge care actioneazd in sensul acelor de ceasornic. Conform

legii actiunii si reactiunii, acest moment trebuie sa fie egal si de sens contrar cu
momentul motor d P/cosg aplicat arborelui cotit (care actioneaza in sens contrar
acelor de ceasornic, in sensul rotatiei arborelui).

Rezulta ca presiunea gazelor in cilindru nu produce nici o fortd rezultanta
asupra blocului motorului, ci doar un cuplu de rasturnare fatd de axa longitudinala.

14.1.2 Excitatia produsa de fortele de inertie

Sa presupunem ca pistonul executd o miscare alternativa pe verticald. Cand
pistonul este accelerat in jos, asupra lui actioneaza forta de inertie £, dirijata in sus

(fig. 14.2, a). Reactiunea — F, actioneaza in jos asupra carterului motorului, nefiind
echilibrata interior.

Pistonul este accelerat in jos de o fortd F3 =F) / cos ¢ dirijata n lungul
bielei. Forta F aplicatad fusului maneton produce un cuplu fata de axa arborelui cotit

F)’
T, =F,d= d. (14.2)
cosQ

Deoarece acceleratia pistonului este alternativa, acest cuplu de inertie este
de asemenea alternativ. Cuplul actiune in sensul acelor de ceasornic

Ii=Fd=Fy

este insotit de un cuplu reactiune in sens contrar acelor de ceasornic, deci in sens
contrar momentului produs de presiunea gazelor (fig. 14.2, b). Acesta este un cuplu
de rasturnare neechilibrat.
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Fig. 14.2

In afara acestora existd fortele de inertie ale maselor in miscare de rotatie
(fusul maneton, bratele manivelei si elementele care se rotesc Tmpreunda cu ea).
Acestea se echilibreaza cu contragreutdti plasate in continuarea bratelor manivelelor
arborelui cotit. In fig. 14.3 se aratd modelul cu elemente finite al unui arbore cotit la
care se observa contragreutatile.

Iy
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14.1.3 Cinematica mecanismului biela-manivela

Se noteazd ¢ - lungimea bielei si » — raza manivelei (fig. 14.4). Se
presupune ca initial punctul C coincide cu D (punctul mort interior) si A coincide cu
A', situat pe dreapta OD care coincide cu axa cilindrului [14.2].

Fig. 14.4

Deplasarea axului pistonului C este
s=DC=DA+A4'0O-BO-CB,
s=l+r—rcos@—{ cosp=r (1-cos@)+/ (1-cos ¢ ). (14.3)
Deoarece
AB=/{ sinp=r sinf
se poate scrie

sin(o:%sine,

2 2 2
COS P =1/ l—sinz(pz[l—r—zsinzﬁj = 1—%r—2sin2€. (14.4)
l l
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Utilizand expresiile (14.4) si (14.3) se obtine
2
s=r (1-cos@)+— sin’ 6,
2/

sau
2

s=r (1—cos€)+2—f (1-cos20),

2
s=|r+— |=r| coswt+—cos2mt |. (14.5)
4/ 4/

Viteza pistonului este

ds ) ro.
v=—=rw | SNot+—sin2wt |.
de¢ 2/

Acceleratia pistonului este

a:%:ra)2 cosmi+Lcos2mt |. (14.6)
dt L

Se observa ca primul termen din membrul drept variazd cu o pulsatie egalad
cu viteza unghiulara de rotatie; acesta se numeste termenul primar (de ordinul 1). Al
doilea termen variaza cu o pulsatie egald cu dublul vitezei unghiulare de rotatie si se
numeste termenul secundar (de ordinul 2). Importanta termenului secundar depinde
de raportul /¢ intre raza manivelei si lungimea bielei. Pentru o bield de lungime

finitd, migcarea pistonului nu este armonica ci periodica.

14.1.4 Masele reduse ale bielei

In studiul dinamic al motorului este avantajos si se inlocuiasca biela printr-
un sistem compus din doud mase concentrate (fig. 14.5).

Pentru a fi echivalent din punct de vedere dinamic cu biela, acesta trebuie
sd aibd: a) aceeasi masa totala; b) acelasi centru de masa; si ¢) acelasi moment de
inertie fatd de axa perpendiculard pe planul bielei, in centrul de masd. Cele trei
conditii de echivalenta se scriu analitic sub forma

m=my+m,,
myh=mc, (14.7)
mkl =mc* +m2(h—c)2,

unde k; este raza de inertie a bielei fata de axul pistonului.
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In biela echivalentd, masa m,; are miscare de translatie, in timp ce masa

m, are miscare de translatie si rotatie.

Fig. 14.5 [14.2]

Daca se prelungeste biela cu o mica extensie in afara capului de pe fusul
maneton, este posibil sd se egaleze &= /. In acest caz, masa m, coincide cu fusul

maneton §i are doar o migcare de rotatie. Cele doua mase concentrate au in acest caz
expresiile

C C
= 1—— , msy=m—. 14.8
m m[ fj 2=m (14.8)

In continuare se considera doar cazul simplu cand biela este inlocuita cu
mase concentrate date de expresiile (14.8).

Masa In miscare alternativd de translatie m, din C este suma masei
pistonului i a masei reduse a bielei m,. Masa In miscare de rotatie m, este

compusd din masa redusa a bielei m, si orice masa neechilibrata a arborelui cotit
aplicata in A, ambele fiind considerate a fi echilibrate printr-o contragreutate.

14.1.4 Dezechilibrul motorului monocilindric

Forta de inertie a masei in migcare de translatie actioneaza pe verticala si
are amplitudinea
r
F,=ma= mro* cosmt +(mt —j ro* cos2mt . (14.9)
L
Exista astfel un dezechilibru primar (de ordinul 1) cu o pulsatie egald cu

viteza unghiulara de rotatie si un dezechilibru secundar (de ordinul 2) cu o pulsatie
egala cu dublul vitezei unghiulare de rotatie.
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Forta de inertie —m,a produce si un cuplu asupra arborelui cotit egal cu

Ii=-maytgp=
. 14.10
=-—m, ro? [coswt+%cos2a>t)(€ cos¢+rcosa)t)tg(p ( )

Inlocuind
ro.
tgga;zsma)t, cosp=1,
expresia (14.10) devine
2 2. r r

T, =-—m,r o’ sinwt (cosa)t+zc052a)tj(l+zcosa)tj. (14.11)

Inmultind parantezele si neglijand puterile raportului /¢ rezulta
2 2 . ro. ro. 2
I,=—mrw (sma)t cosa)t+z sinwt cos 2a)t+z sinwt cos”w t) (14.12)

Utilizand relatiile trigonometrice
sinwt cos2mt =%( sin3w? —sinwt),
sina)tcosa)tzésin%ot, (14.13)
cos’ w1 =%( l+cos2wt ),
expresia (14.12) a cuplului de inertie fatd de axa arborelui cotit se reduce la

T :—lmt rza)z[Lsina)t—sinZa)t—z'—r sin3a)tJ . (14.14)
2 20 2/

Cuplul aplicat asupra carcasei motorului diferda de cuplul motor (luat cu
semn schimbat) prin asa-numitul cuplu rezidual. Acesta este un cuplu de inertie
datorit bielei. El corecteaza eroarea din expresia acceleratiei unghiulare a bielei
introdusa cand masele reduse ale bielei au valori proportionale cu distanta celeilalte
mase la centrul de masa al bielei (14.8). La motoarele cu cilindri in linie, cuplul
rezidual al bielei este deobicei neglijabil dar trebuie luat in considerare la motoarele
in stea.

Daca se cunoaste variatia presiunii din cilindru pe durata ciclului masinii,
se poate calcula cuplul produs de presiunea gazelor (14.1) in functie de unghiul
manivelei 6. Acest calcul se face pe baza diagramei desfasurate presiune-volum a
unui cilindru reprezentativ, obtinuta din diagrama indicatd masurata experimental.
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Din diagrama presiunii din cilindru in functie de unghiul manivelei (fig.
14.6, a) se poate calcula cuplul produs de presiunea gazelor in functie de unghiul
manivelei, deci de timp (fig. 14.6, b).
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Fig. 14.6 [14.3]

Deoarece cuplul produs de combustie este o functie periodica, el poate fi
dezvoltat in serie Fourier sub forma

T, =by+ay, sin§+b1/2 cos§+a1 sind + b, cos +
2 2
30 30 (14.15)
+ay), sin7+b3/2 c057+ a,sin260+b,cos20 +....

La un motor in doi timpi, ciclul este complet intr-o singurd rotatie a
arborelui, deci apar doar armonici de ordine intregi. Intr-un motor in patru timpi,
ciclul dureaza doua rotatii complete, deci in general apar armonici de ordine jumatati
si intregi. Coeficientii armonicilor de ordin pand la j =18 au fost publicati in forma

tabelara pentru cateva cicluri de motoare reprezentative (F. P. Porter — 1943).

Neglijand greutatea proprie, cuplul total transmis arborelui cotit este egal
cu suma cuplului de inertie (14.14) si a cuplului produs de presiunea gazelor (14.15).
Cuplul total aplicat partilor fixe ale motorului este egal cu cel de inertie plus cuplul
produs de combustie (14.15) cu semn schimbat. Fortele rezultante care actioneaza
asupra blocului motorului se datoresc doar inertiei.

Intr-o analizd mai detaliati [14.4], in care nu se utilizeazd aproximatia
(14.4), amplitudinea fortei de inertie (14.9) are o expresie de forma

F,=m, ro* (b1 coswt+b, cos2wt +b, cosdwt +bgcosbwt + ) (14.16)

unde
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b =1, by=A+ii D a5,
4 28

1.3, 3 5 9 s
by=— -1 +—1 +...|, b,=—A1", 14.17
4 [4 16 j 67128 (14.17)

si
r

A=—. 14.18
; ( )

Aceasta contine doar componente de ordin impar.

Cuplul de inertie (14.14) are o expresie de forma

T = mtrza)2 (a1 sinwt +a, sin2wt+ aysin3wt+a, sin4a)t+....) (14.19)

unde
a1:1/1+i/13+£/15+..., a, =— Lo lge, ,
4 16 512 2 32
as =—[3,1 23 8L s +j a, =—(112 Py +) (14.20)
4 32 512 4 32
aszi/13+£/15+..., a6:1/14+....
32 512 32

Acesta contine componente armonice de ordin par si impar. Dezechilibrul major
apare la o pulsatie egala cu dublul vitezei unghiulare de rotatie.

14.2 Motoare policilindrice in linie

Motorul monocilidric este dezechilibrat datoritd masei in translatie m,. In
motoarele policilindrice, dezechilibrul produs de m, poate fi diminuat sau eliminat
prin alegerea corespunzatoare a unghiurilor intre manivelele arborelui cotit.

14.2.1 Fortele si momentele neechilibrate

Grupand intr-o singurd carcasa rigidd mai multi cilindri care actioneaza
asupra aceluiasi arbore cotit, pot fi echilibrate unele dintre armonicile importante ale
fortelor si momentelor care actioneaza in fiecare cilindru. Desi existd mai multe
configuratii posibile (v. Tabelul 4.1), in continuare se va prezenta doar motorul cu
cilindri n linie, In care n cilindri identici sunt egal distantati ca in fig. 14.7.
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Fig. 14.7 [14.4]

Fie y; pozitia unghiulara a unei manivele masuratd fata de prima manivela
(V/ 1=0 )

Din expresiile (14.9) si (14.14) rezultd cd dezechilibrul inertial al unui
motor policilindric echilibrat cu contragreutati consta dintr-o forta verticala

n
Fl.zmtra)zZ[cos(a)t+wj)+%cos2(a)t+l//j)} (14.21)
J=1
si un moment de serpuire care actioneaza in plan orizontal

M, =%mt rw? jz: {ésin((ot+y/j)—sin2(a)t+1//j)—z—2 sin3(a)t+y/j)} (14.22)

Chiar daca acestea sunt zero, este posibil s ramana neechilibrat un moment
de galop fata de o axa orizontald perpendiculard pe planul axelor cilindrilor. Acest
moment se calculeaza insumand momentele fortelor F, fata de primul cilindru.

Daca distanta de la cilindrul j la cilindrul 1 este c¢;, momentul de galop fata de

primul cilindru are expresia
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< r
_ 2
M, =mro {cj cos (a)t+y/j)+zcj cos 2(a)t+y/j)} , (14.23)
J=1
unde ¢; =0.
Tabelul 14.1
Dispunerea manivelelor - Forje Cupluri
de ordinul 1 de ordinul 2 de ordinul 1 de ordinul 2
A F' flérii -
O singurd manivels contragreutal F - -
05 F'
—IJL cnnirag?gulé‘li
) ) , FD fard
Doud manivele la180 D 0 2F contragreutéti —
Cilindri in linie -ED &l
contragreutati
Cilindri opusi (o] 0 o] 0
3 14 F' fara 18 FD fard
Dou# manivele contragreutiti 0 contragreutéti FD
la 90° 0,707 F'cu 0,707 FD cu
contragreutéti contragreutati
Doi cilindri pe F' fara -
o maniveld cogll:agreu 4 141 F" o] o]
Cilindri la 90° contragreutéti
Doi cilindri pe Mz .
o manivel 2 Qﬂ] t;gntragreutﬂ‘;l 0 - o]
Cilindri opusi cun?rl;greuléti
Trei manivele la 120° 3,46 FD fard
L 0 o | | sesro
cénlragreulé;i
Patru cilindri
Manivele I o Y 0 0
la 180° |,"|-1l FD félré_
. contragreutati
Manivele o] _Tﬁ'j"i 0 ) 0707 Fbglu 4F"D
la 90 contragreutati
Sase cilindri
J\. 0 o] o] 0

r = raza manivelei

W =greutatea masei in migcare alternativa

L = lungimea bielei
D = distanta de la axa cilindrului
la eentrul arborelui cotit

F'= %’r(

Fe= E F'= de ordinul 2

2
2)% = de ordinul 1

Tin
30

In Tabelul 14.1 [14.5] sunt prezentate fortele si momentele neechilibrate
produse de masini policilindrice cu diferite dispuneri ale manivelelor si numar de
cilindri. Acestea au fost calculate considerand cilindri cu aceeasi cursa si acelasi
diametru. Tabelul nu trebuie utilizat pentru compresoarele la care diametrul si cursa
din fiecare cilindru nu sunt identice. La acestea fortele si momentele neechilibrate
trebuie calculate separat pentru fiecare cilindru apoi insumate.

In motoarele si compresoarele policilindrice, fortele si cuplurile rezultante
sunt modificate prin anularea armonicilor intre diferiti cilindri. Aceastd anulare se
obtine prin dispunerea cilindrilor, pozitionarea manivelelor arborelui cotit, ordinea
aprinderii etc. O tratare generald a echilibrarii motoarelor [14.6] depaseste cadrul
acestei prezentari. Principalele rezultate pot fi sintetizate dupa cum urmeaza [14.3]:
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Motoarele in patru timpi, cu cilidri in linie, la care aprinderile au loc la
intervale egale, sunt neechilibrate armonicile de ordin N/2, unde N este un multiplu

intreg al numarului de cilindri #. Forta de inertie a maselor in miscare alternativa nu
contine armonici impare, in afard de prima. Cuplul de inertie datorit bielei contine
numai armonici impare. Armonici cu ordinul jumatate dintr-un intreg apar numai in
cuplul produs de presiunea gazelor. Amplitudinile armonicilor neechilibrate sunt de
n ori mai mari decat cele corespunzatoare pentru un singur cilindru.

Fortele de inertie ale maselor In miscare alternativa actioneazd in planuri
perpendiculare pe axa arborelui cotit gi sunt aplicate in lungul acestuia. Armonicile
neechilibrate reprezinta » forte paralele a caror faza se modifica si care actioneaza in
lungul axelor cilindrilor cu frecvente de ordin in/2, unde i este un numar intreg.

Rezultanta acestor forte se aplicd in centrul fortelor paralele. La un arbore cotit
echilibrat (la care jumatatea din spate este imaginea in oglinda a jumatatii din fata,
ceea ce presupune un numar par de cilindri) acest punct este la mijlocul arborelui
cotit. Armonicile momentului fortei rezultante in raport cu o linie de referinta se
numesc “momente de balansare”, deoarece forta rezultanta poate produce oscilatii de
galop ale motorului fata de suportii pe care este montat (sau fata de fundatie).

Cuplul total aplicat carcasei motorului datorit reactiunilor la fortele
produse de presiunea gazelor si dezechilibrelor dinamice se obtine insumand
amplitudinile armonicilor corespunzatoare ale reactiunii la cuplul datorit presiunii
gazelor si a cuplului de inertie datorit pieselor in miscare alternativa. Efectul acestora
sunt oscilatiile de basculare ale blocului motorului.

Un motor in patru timpi, cu sase cilindri 1n linie si manivele dispuse la 0,
120, 240, 240, 120, 0 grade, are toate fortele si momentele echilibrate. Ca urmare, un
motor cu 12 cilindri in V, cu doud grupuri de 6 cilindri in linie, va fi de asemenea
complet echilibrat. Un motor cu 8§ cilindri in linie (manivele la 0, 180, 90, 270, 270,
90, 180, 0 grade) este complet echilibrat.

Pentru realizarea echilibrarii unui motor, se presupune cd elementele
componente ale acestuia, inclusiv carcasa, sunt corpuri rigide care nu se deformeaza
sub actiunea sistemului de forte echilibrate. In realitate, motorul se compune din
corpuri elastice, iar fortele echilibrate pot produce deformatii care sunt prin natura
lor vibratorii. Efectele comportarii elastice a elementelor componente ale motorului
sunt mai pronuntate in cazul motoarelor navale mari, cu cilindri in linie.

Anumite ipoteze pe care se bazeaza calculul teoretic nu sunt satisfacute
exact in cazurile practice. O ipoteza de baza este ca toti cilindrii au aceeasi diagrama
desfagurata a variatiei presiunii. Orice neregularitate in functionarea motorului
datorita deschiderii neregulate a supapelor sau variatiilor care apar la aprindere si la
distribuirea combustibilului intre cilindri, incalcd aceastd ipotezd. Acestea excita
armonica fundamentald a ciclului de variatie a presiunii gazelor, care este usor de
sesizat §i care permite afirmatia ca motorul functioneaza dur [14.3].
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14.2.2 Excitatii care nu provin din mecanismul motor

Pe langa familiarizarea cu mecanismele de producere a defectiunilor, este
necesara o Intelegere a interactiunii diferitelor mecanisme de defectare a unui motor,
ca si a celor legate de masina antrenatd. Aceasta deoarece defectele manifesta adesea
simptome similare §i pot fi confundate. Interactiunea unor defecte ca dezaxarea,
jocul mare 1n paliere, rezonantele de corp rigid (pe structura de sustinere) sau de corp
elastic ale motorului si slabirea strdngerii suruburilor de fixare a motorului se
manifestd destul de frecvent. Pentru diagnosticarea corectd a starii de functionare a
unui motor trebuie cunoscute toate simptomele caracteristice ale defectiunilor
posibile.

In afara fortelor i momentelor din mecanismul motor, asupra structurii de
rezistentd a motorului se exercitd actiuni din partea celorlalte sisteme functionale,
care influenteaza spectrele de frecvente ale vibratiilor masurate pe blocul motorului.

In sistemul de injectie apar excitatii datorite socurilor produse de arborele
cu came asupra pompei de injectie. Acesta influenteaza combustia din cilindru
impunand legea de injectie, declansarea si durata acesteia, care determind nivelul
armonicilor produse de forta de presiune a gazelor din cilindri. Dereglarea avansului
si duratei injectiei, deci a aprinderii §i a cantitatii de combustibil distribuit in fiecare
cilindru, produce o crestere a amplitudinii componentelor spectrale fractionare, in
special a componentelor %2X si nX/2, unde n este numarul cilindrilor. Reducerea

intarzierii aprinderii diminueaza nivelul vibratiilor generate de combustie.

Sistemul de distributie a gazelor produce excitatii datorita socurilor care
apar in mecanismul de comanda a supapelor (jocul tachetilor, culbutorilor, lovirea
scaunului de catre supapa, actionarea tachetilor de catre came, etc.). La motoarele in
patru timpi, turatia arborelui cu came este jumatate din turatia arborelui cotit, deci
orice defectiune legatd de acesta va produce o crestere a componentei spectrale /2X
si a multiplilor Intregi ai acesteia. Abaterile de la coaxialitate intre lagarele arborelui
cu came, jocul marit in palierele acestuia, precum s§i reglajul incorect al jocului
tachetilor produc cresteri ale tuturor componentelor spectrale, chiar ale celor cu nivel
in general scazut (12X, 32X, 45X, etc.), dar mai ales ale componentelor 2X,
(n/ 2)X si (3n/ Z)X , unde n este numarul cilindrilor (trei came pe cilindru). Impactul

supapelor cu scaunele produce componenta 2n (X/ 2).

Celelalte sisteme ale motorului (de ungere, de racire si de supraalimentare)
influenteaza nivelul vibratiilor motorului prin componente cu ordine care corespund
turatiei pompelor respective, numarului de dinti ai pinioanelor de antrenare inmultit
cu turatia respectiva, turatiei suflantei etc.

Jocurile marite intre axul pistonului si bield, intre bield si fusul maneton
sau intre fusul si cuzinetul lagarelor paliere produc trepidatii la toate turatiile
motorului. S-a constatat cad jocurile produc un spectru de frecvente cu o componenta
de ordinul intai (1X) de amplitudine mare, urmati de o seric de armonici
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superioare. Aceasta se explica partial prin modularea in amplitudine a semnalului de
vibratii care este trunchiat datoritd jocului. Spectrul de frecvente al unui semnal
trunchiat constd din frecvente discrete, uneori sume si diferente de componente
discrete. O problema similara apare in cazul slabirii strAngerii suruburilor de fixare a
motorului de fundatie, care produce vibratii la dublul frecventei de rotatie (ZX).

Slabirea unui cuzinet intr-un lagar palier produce o excitatie parametrica
datorita micsordrii periodice a rigiditatii suportului arborelui cotit. Neliniaritatea
fenomenului produce vibratii descrise de ecuatii de tip Mathieu, cu componente
spectrale subsincrone X/2 sau X/3, dar si suprasincrone. Astfel, componenta X/2

este Tnsotitd de multiplii intregi 1X, 3X/2, 2X, 5X/2 cu amplitudini descrescatoare
(cu cresterea ordinului).

Bataia pistonului pe mantaua cilindrului este o excitatie de tip impact,
determinatd de schimbarea sensului fortei ce actioneaza asupra pistonului pe o
directie perpendiculara pe axa cilindrului, mai ales in apropierea punctelor moarte
ale mecanismului bield-manivela. La motoarele diesel auxiliare navale, masa mare a
pistonului si jocul relativ mare Intre piston si cilindru produc forte de impact mari,
care in anumite cazuri depdsesc fortele generate de combustie. Aceste impacturi
produc in spectrul de frecvente o crestere a tuturor componentelor armonice, in
special a celor cu frecvente joase.

14.2.3 Diagnosticarea defectelor unui motor diesel

In continuare se prezinti un exemplu de analizi dinamica si masuriri de
vibratii pe motoare diesel auxiliare de tip 5 AL 25/30, cu cinci cilindri, in patru
timpi, cu puterea nominald 680 kW, turatia nominald 750 rot/min, injectie directd si
raport de compresie 1:12,7 [14.7].

Din analiza dinamica a unui astfel de motor, rezultd urméatoarele forte si
momente exterioare neechilibrate (fig. 14.8):

a) Un moment de galop datorita fortelor de inertie ale maselor in translatie.
Acesta este reprezentat ca un cuplu ce actioneaza in planul vertical care contine
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axele cilindrilor, cu componente notate M, (cuplu exterior de ordinul intai, 1X) si

M, (cuplu exterior de ordinul doi, 2X).

b) O forta rezultantd verticala, de obicei mica, cu armonica a zecea F

prima componenta majora neechilibrata (1 OX).

¢) Un moment de ruliu, datorit atat reactiunii la momentul datorit presiunii
gazelor cat si a cuplului de inertie al maselor in translatie, cu armonici majore
Mz (5X) - produsa numai de combustie si M,z (10X) - produsa de combustie i

de fortele de inertie. Armonicile de ordin superior au marimi neglijabile.

Punctele in care s-au efectuat masurdri au fost amplasate pe talpa
motorului, pe blocul motorului (in dreptul arborelui cotit si la extremitatea
superioard) si langa capacul chiulasei, In mai multe puncte in lungul motorului (intre
cuplaj si extremitatea opusa).

in afara nivelului global al vitezei vibratiilor, s-au obtinut spectrele de
frecvente ale vitezei varf-varf a vibratiilor, In domeniul de frecvente 4-100 Hz. In
fig. 14.9 se prezinta un spectru caracteristic, obtinut la turatia 750 rot/min si sarcina
partiala.

20 n=750 rot/min

o N ——
Nj—=

~J
- N —
x

1X 5X 7]

VITEZA VARF-VARF,mm/s

o
[e2]
cf

L 6 81 20 4L 60 100
FRECVENTA, Hz

Fig. 14.9 [14.7]
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Se remarca amplitudinea mare a componentelor 2X si 22X. Prima este
produsd de momentul de galop neechilibrat de ordinul doi M, , cea de-a doua

corespunde cadentei aprinderilor in cei cinci cilindri. In timpul masurarilor s-a
verificat alinierea arborilor motorului diesel si a generatorului electric pentru a
diminua componenta spectrala 2X produsa de dezaxare.

Armonica 5X poate fi produsad de tacheti sau de momentul neechilibrat de
ruliu M5, . Componenta 72X corespunde cadentei socurilor produse de camele care
controleaza injectia si actioneaza distributia (doud came/cilindru pentru supape plus
o camd/cilindru pentru injectie). Componenta X/2, care corespunde cadentei

aprinderilor intr-un cilindru (o data la doua rotatii ale arborelui cotit) si frecventei de
rotatie a arborelui cu came este produsa de dereglarea injectiei.

Pentru a explica amplitudinea relativ mare a componentelor 2.X si 22X, s-
au efectuat masurari la diferite turatii ale motorului, intr-un punct langd capacul
chiulasei, pe orizontala, la mers in gol.

La turatia de 500 rot/min (fig. 14.10, a) componenta de nivel maxim a fost
2%X, in timp ce componenta 2X a avut un nivel relativ scazut. La 600 rot/min (fig.
14.10, b), componenta 2'5X apare la 25 Hz, avand o amplitudine de trei ori mai mare
decat la 500 rot/min. La 680 rot/min (fig. 14.10, ¢) componenta 2}2X apare la 28,3
Hz, avand o amplitudine de doud ori mai micd decat la 600 rot/min, in timp ce
componenta 2X a crescut la Smm/s. La 750 rot/min (fig. 14.10, d), componenta

25X scade la 8,5 mm/s, in timp ce 2X, care acum apare la 25 Hz, a crescut la

12 mm/ s , avand nivelul cel mai mare.

Rezulta clar ca la 25 Hz motorul are o rezonanta, excitata la 600 rot/min de
componenta 24X si la 750 rot/min (turatia nominala de lucru), de componenta 2X.

Masuratorile au aratat ca amplitudinea componentelor 2X si 22X descreste
in punctele situate la mijlocul rotorului, atat la nivelul tdlpii motorului cat si la
nivelul superior al chiulasei (fig. 14.11). Aceasta a dus la concluzia ca valorile mari
ale componentelor 2X si 22X se datoresc rezonantei de corp rigid a grupului motor-
generator plasat pe o structurd de sustinere flexibila.

Frecventa relativ joasd a vibratiillor masurate si variatia amplitudinii
acestora in puncte situate in lungul si pe indltimea motorului, au exclus considerarea
unor rezonante laterale ale blocului motor in modurile de vibratie “in H” si “in X”".

In acest caz, cauza principald a vibratiilor nu rezidi in motor, ci in
rigiditatea necorespunzitoare a structurii de sustinere a acestuia. Amplasarea
mijlocului motorului in dreptul unei nervuri groase de rigidizare transversala nu a
dus la diminuarea vibratiilor de galop produse de momentul neechilibrat de ordinul
doi M, . Rezonanta a fost eliminata addugand elemente de rigidizare care transmit

sarcina de la baza motorului la grinzile puntii si peretii despartitori din structura de
rezistenta a navei.
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La cateva motoare, slabirea suruburilor de fixare a motorului pe structura
de bazd a produs vibratii puternice cu componente 1X, 2X si o serie de multipli
superiori, ingreunand identificarea defectelor motorului propriu-zis (fig. 14.12).
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Fig. 14.11 Fig. 14.12

Efectul altor defectiuni a fost studiat simuland diferite defecte.
Neregularitatile in combustie produc componente X/2, 24X si 74X de valori mari

(fig. 14.9). S-a constatat ca toate motoarele pe care s-au efectuat masurdri au fost
dereglate, verificarea raportului de compresie indicand diferente pana la 15% intre
cilindrii aceluiasi motor. Cand injectia a fost oprita in cilindrul in dreptul caruia s-au
efectuat masurarile (fig. 14.13) sau in cilindrul alaturat (fig. 14.14), componenta
X/2 ascdzut la nivelul corespunzator mersului in gol.

Un arc rupt la o supapd, care a produs un zgomot caracteristic, a produs
componente 22X si 5X de valori mari in spectrul de frecvente masurat langa
cilindrul respectiv. Jocul excesiv al unei supape produs deliberat in timpul
masurdrilor a produs acelasi efect. Alte defecte cum sunt uzarea semicuzinetilor
lagérelor paliere, defectarea unei role in pompa de injectie, dezaxarea lagarelor
axului cu came si probleme create de acul injectorului au produs modificari mici sau
neobservabile in spectrul de frecvente.

In unele cazuri, diagnoza a fost ingreunata deoarece defectele au produs
mersul neuniform al motorului iar medierea spectrelor a atenuat unele variatii in
spectrele de frecventa.
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14.3 Compresoare cu piston si sisteme de conducte

Compresoarele cu piston sunt utilizate In rafindrii si instalatii de prelucrare
a gazelor. Intereseaza evitarea sau eliminarea vibratiilor excesive si a tensiunilor
dinamice produse de fortele variabile de naturd mecanica sau de pulsatiile gazului.
Aceasta se realizeazd prin diminuarea §i controlul nivelului pulsatiilor si prin
ancorarea conductelor si utilizarea coturilor doar atunci cand este necesar. In aceasti
sectiune se prezintd caracteristicile de bazd ale compresoarelor cu piston, conform
API Standard 618 [14.8], fenomenele de rezonanta acustica si controlul pulsatiilor in
sisteme de conducte, asa cum sunt descrise in monografia [14.9].

14.3.1 Sistemul cilindru de compresor — vas colector

In fig. 14.15 se arati o sectiune transversala intr-un compresor tipic si
terminologia specificd. Intre cilindrul si carterul compresorului se afli cadrul
intermediar si ghidajul capului de cruce, ambele fiind deformabile axial, transversal
si torsional, avind fiecare o geometrie relativ complicatd. Modelarea corectd a
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acestora este o conditie pentru predictia corectd analiticd a frecventelor proprii
mecanice, a formei modurilor proprii de vibratie si a tensiunilor variabile periodice
din sistemul cilindru-colector al compresorului, pentru evitarea coincidentelor intre
frecventele de rezonanta mecanice si cele acustice.

Piesa de
Segmentii pistonului  Benzi portante distantare
Cémasa Ghidajul
pistonului Tija pistonului capului de cruce Capacul
carterului
Capul
cilindrului

compresorului
(capdtul exterior)

il
Piulita s
pistonului — Y
Supapa de \
refulare Deflector de ulei
Cilindrul Capul cilindrului
(capatul dinspre Lol

Capacul supapei arborele cotit)

Fig. 14.15 [14.9]

In fig. 14.16 se prezintd componentele unui sistem ideal cu doi cilindri. In
afara cilindrilor, existd un vas colector de admisie si un vas colector de evacuare care
adesea au la interior o difragma prevazuta cu un tub central ingust (fig. 14.17).
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COLECTOR
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FLANSE
CILINDRU

T STUT
VASUL COLECTOR
GHIDAJUL
CAPULUI DE CRUCE DE REFULARE

Fig. 14.16 [14.10]
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Vasul colector de refulare este ancorat cu pene de fixare, de rigiditate finita.
Intre vasele colectoare si cilindri sunt montate stuturi cu duze. Un capit al stutului
este fixat de cilindru printr-o flansa cu suruburi, iar celalalt capat patrunde in vasul
colector printr-o ramificatie sudata. in realitate, configuratia ideala din fig. 14.16 este
modificatd prin adaugarea unor conducte aditionale de aspiratie si de refulare, trepte
de compresiune suplimentare si alte elemente conectate care complicd analiza

mecanica a acestui sistem.
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Fig. 14.17 [14.10]

14.3.2 Fortele excitatoare

Amplitudinea fortelor perturbatoare poate fi diminuatd micsorand
amplitudinea pulsatiilor de presiune prin introducerea unor filtre pasive in calea
curentului de gaz. Atenuarea pulsatiilor de presiune in instalatiile cu compresoare cu
piston duce la imbunatatirea performantelor compresorului si reducerea scaderii
presiunii dinamice, adica a scaderii presiunii datoritd pulsatiilor, cu pretul pierderilor
inerente prin scaderea presiunii statice, produsa de dispozitivele de filtrare.

Fortele neechilibrate din vasele colectoare

Excitatia predominanta produsa de pulsatiile gazului se datoreste fortelor
neechilibrate care se dezvoltd in vasele colectoare de aspiratie si de refulare. Aceste
forte sunt rezultatul diferentei presiunilor care actioneaza axial pe suprafetele din
interiorul vaselor (capace si diafragme). Ele pot fi calculate pe baza valorilor
amplitudinii si fazei relative a presiunilor din interiorul vaselor. Componentele
dinamice ale acestor forte se reprezintd grafic in functie de frecventd sub forma
spectrului fortei rezultante de excitatie.

Fortele produse de presiunea din cilindru

Forta produsd de gaze, sau sarcina compresorului, este egald si de sens
contrar cu forta produsa de presiunea din cilindru. Forta produsa de presiunea din
cilindru actioneaza asupra capetelor cilindrului, in timp ce forta de sens contrar a
gazelor actioneaza asupra tijei pistonului. Forta rezultantd produsa de presiunea din
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cilindru se calculeazd ca diferenta intre presiunea din cilindru pe capatul exterior
inmultitd cu aria acestuia §i produsul intre presiunea din cilindru pe capatul dinspre
arborele cotit si aria acetuia. Forta produsa de presiunea din cilindru se reprezinta
grafic 1n functie de unghiul bratului manivelei, ca in fig. 14.18.

Fortele de inertie neechilibrate

Aceste forte sunt produse de acceleratiile pistonului si manivelelor arborelui
cotit si sunt transmise cadrului compresorului prin reactiunile din lagare. Acest tip de
forte se calculeaza pe baza datelor privind dezechilibrul masic furnizate de fabricant
si a diagramelor indicate presiune-volum.
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Fig. 14.18 [14.8]

Variatia fortei de inertie a compresorului n functie de unghiul manivelei
(timp) este aproape sinusoidald (linie intrerupta in fig. 14.18). Ca urmare, in functie
de raportul intre lungimea bielei si cursa pistonului, amplitudinea armonicii a doua
este aproximativ 20% din cea a armonicii fundamentale. Nu existd armonici
importante cu frecventa mai mare decdt dublul celei corespunzitoare turatiei
arborelui cotit. Forta totala care actioneaza asupra tijei pistonului este egald cu suma
dintre forta produsa de gaze si forta de inertie (linie continua).

Fortele care produc deformatia axiala a cilindrului

In fig. 14.19 se prezinta schematic efectul altei forte excitatoare importante —
cea de dilatare-comprimare a cilindrului. Sub actiunea fortelor de compresiune din
cilindru, fiecare cilindru tinde sd se intinda si sd se comprime o datd intr-o rotatie a
arborelui cotit. Astfel, existd o componenta puternica de ordinul intai a miscarii de
dilatare-comprimare a cilindrului, cu cilindrii defazati unul fatd de altul datorita
defazajului manivelelor. Deformatia de intindere a cilindrului poate avea o
amplitudine varf-varf de 0,25 mm si cateodata atinge 0,4 mm. In unele cazuri aceasta
migcare poate produce tensiuni mari in stuturi §i In vasele colectoare. Deformatia
axiald de ordinul intai a cilindrului a fost adesea un factor important care a contribuit
la ruperea stuturilor si a diafragmelor din vasele colectoare.
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CILINDRI
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Fig. 14.19 [14.10]

Forte excitatoare in conducte

Fortele excitatoare acustice actioneazd in lungul conductelor producand
vibratii in directie axiald ale portiunii respective de conducta. Deplasarile maxime
apar insd in directie transversald, la conducta aldturatd, orientatd perpendicular pe
conducta in care actioneazi forta excitatoare. In fig. 14.20 se ilustreazi actiunea
fortelor excitatoare asupra conductelor cu diferite configuratii, incluzand portiuni cu
capetele articulate si aproape fixate, coturi in L si coturi in U.
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Cot in unghi drept

. Ramificatia conductei de la cilindru
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Cotul de sus al conductei spre rdcitor Bypass din conducta laterald
(cot in L, incastrat-liber) (cot in U, incastrat-liber)

Fig. 14.20 [14.8]



14. MASINI CU MISCARE ALTERNATIVA 261

14.3.3 Analiza pulsatiilor

Prin natura lor, compresoarele cu piston produc pulsatii de presiune care se
transmit in sistemul de conducte. Pulsatiile sunt una din cauzele principale ale
fiabilitatii reduse si randamentului scdzut in instalatiile de compresoare si in
claviatura de conducte. Fortele neechilibrate produse de pulsatii la coturile
conductelor, vasele tampon, etc. pot produce vibratii de amplitudini mari si ruperi
prin oboseala ale conductelor, suportilor si stuturilor. Reflexia pulsatiilor Tnapoi spre
supapele de aspiratie sau refulare poate produce modificarea timpului de deschidere
a acestora, distorsionarea diagramei presiune-volum si reducerea capacitétii si
randamentului cilindrilor, precum si sporirea activitatilor de intretinere a supapelor.
Teoria undelor plane este satisficatoare pentru analiza pulsatiilor in sistemele de
conducte ale compresoarelor cu piston din industria petrochimica.

14.3.3.1 Mecanismele producerii pulsatiilor

Compresoarele cu piston produc modulatii ale debitului de gaz, care la
randul lor genereazd pulsatii de presiune. Modulatiile debitului sunt rezultatul
curgerii intermitente prin supapele de aspiratie si refulare. Ele se suprapun peste
curgerea cu debit constant.

In fig. 14.21 se arata schema unui cilindru de compresor. Debitul de aspiratie
este gy iar debitul de refulare este g, .

Capatul dq Capatul dinspre
exterior arborele cotit

®
©
O

Va,

Fig. 14.21 [14.8]

Intensitatea si forma impulsurilor de debit prin supapele compresorului sunt
determinate de caracteristicile fizice, geometrice si mecanice ale compresorului
(turatia, diametrul cilindrului, cursa, sarcina, raportul de compresie etc.).

Viteza pistonului are o variatie aproximativ sinusoidald, datoritd valorii
finite a raportului intre lungimea bielei §i raza manivelei. Deoarece debitul este dat
de produsul intre viteza pistonului si aria suprafetei pistonului, curba debitului de
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refulare masurat pe fata pistonului are aceeasi forma ca viteza pistonului. In fig.
14.22 si 14.23 se prezinta doua exemple simplificate.
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Fig. 14.22 [14.8]

In fig. 14.22, a se arata variatia debitului masurat la supapa de refulare in
functie de timp, pentru un singur cilindru activ. In timpul compresiei, supapele de
admisie si refulare sunt inchise. Cand presiunea din cilindru atinge valoarea
contrapresiunii de refulare, supapa de refulare se deschide si curba de variatie a
debitului in functie de timp (sau de unghiul bratului manivelei) are forma portiunii
corespunzatoare a curbei vitezei pistonului (un sfert de sinusoida, pentru ¢/r =o0).

Cand pistonul atinge punctul mort superior, supapa de refulare se inchide si debitul
scade din nou la zero.
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Fig. 14.23 [14.8]
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In fig. 14.22, b se prezintd analiza spectrald a undei de debit. Datoriti
miscarii periodice a pistonului in cilindru, excitatia se produce doar la frecvente
discrete, care sunt multipli Intregi ai frecventei corespunzétoare turatiei. Armonica
de amplitudine maxima apare la frecventa de rotatie (pentru un cilindru cu simpla
actiune), armonicile superioare avand amplitudini descrescatoare.

La un cilindru cu dubla actiune (//r =5 si fara pierderi la supape), diagrama
debitului in functie de timp are doud “creste de valuri” putin diferite una de alta si la

o distanta putin diferita de 180° (fig. 14.23, a). Cilindrul produce excitatia debitului
la toate armonicile multiplu intreg al frecventei de rotatie (fig. 14.23, b).

Neglijand interactiunile din conducte (adicd in absenta undelor acustice
reflectate), unda de presiune la iesirea din cilindru are forma din fig. 14.24.

P —

0° 180° 360° 540° 720°

Fig. 14.24 [14.11]

In fig. 14.25, a se prezinti diagrama p-V la un cilindru firi influenta
pulsatiilor, iar in fig. 14.25, b se aratd o diagrama distorsionata datorita pulsatiilor.
Pentru acest tip de diagrama indicatd, presiunea de refulare este mai mare decat cea
proiectatd iar presiunea de admisie este mai mica. Timpii de deschidere si Inchidere
sunt de asemenea modificati. Capacitatea compresorului este mai micd decat cea
calculata pentru cazul ideal, ceea ce duce la un randament scézut.

REFULARE Capitul
exterior

DESTINDERE COMPRIMARE

ASPIRATIE

Fig. 14.25 [14.11]
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In fig. 14.26 se prezintd rezultatele masurarilor presiunii dinamice intr-un
compresor de gaz natural, prezentate sub forma diagramei presiune-volum, a
diagramei de variatie a presiunii in timp si a spectrului de frecvente al presiunii
dinamice.

i

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18

Ordinul armonicii

Fig. 14.26 [14.11]

Se observd cd diagrama ideala a undei de presiune p-t (fig. 14.24) si
diagrama reala p-¢ (fig. 14.26) nu sunt sinusoidale, ci doar periodice, ceea ce duce la
aparitia pulsatiilor de presiune la frecvente armonice superioare, dupa cum se
observa in spectrul de frecvente din fig. 14.26. Dacd se compara digrama p-V cu
diagrama indicata reala din fig. 14.25 se observa caracterul dinamic al procesului in
timpul refuldrii (partea de sus a curbei). Aceastd distorsionare a diagramei p-V este
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produsa de rezonantele acustice din conducta de refulare, datorita carora impulsurile
de presiune sunt reflectate in cilindru. Raspunsul acustic puternic al tubulaturii poate
distorsiona diagrama p-J producand supraincarcarea compresorului.

Interactiunea complexd intre tubulaturd §i compresor poate produce
diagrame p-V diferite, 1n cilidri diferiti si compresoare diferite. Luand in considerare
defazajele intre undele de presiune produse de mai multi cilindri de compresor care
functioneaza cu buzunare la capete, forma si continutul de frecvente al undelor
presiune-timp pot deveni foarte complicate. Interactiunea cilindrilor cu tubulatura
complicad mai mult situatia deoarece impulsurile de presiune pot excita frecventele
proprii acustice (rezonantele).

14.3.3.2 Fenomenele de rezonanta acustica

Impulsurile de debit produse de miscarea alternativa a pistonului
compresorului produc impulsuri sau unde de presiune care se deplaseaza prin
claviatura de conducte. Pe masura ce perturbatia se propaga prin mediu, portiuni din
gaz sunt comprimate si destinse alternativ fatd de starea de echilibru.

Lungimea undei de presiune este

1=2, 14.24
7 ( )

unde a este viteza acusticd si f =w/27 este frecventa. Aceastd relatie descrie
distributia spatiald a maximelor i minimelor de presiune ale undei acustice.

Unde stationare

Pentru ca undele acustice sau de pulsatie sa se amplifice si sd ducd la
rezonantd, este necesara reflexia undelor acustice. Reflexii totale apar la capete
inchise sau capete deschise. Un impuls de compresiune acustica este reflectat de un
capat Inchis ca un impuls de compresiune; un capat liber il va reflecta ca un impuls
de rarefiere. In dreptul discontinuititilor sectiunii conductelor se produc reflexii
partiale. Pulsatiile pot produce forte de presiune la restrictii, cum sunt Ingustari
bruste ale sectiunii, coturi, capace, orificii sau supape partial inchise.

Fiind suma a doud unde care se propagd in sensuri contrare, suprapunerea
undei incidente cu o unda reflectatd va produce o unda stationara. Undele acustice
stationare sunt analoge modurilor proprii de vibratie ale unui sistem mecanic. Ele
sunt definite de o frecventd proprie si de doua forme modale distincte, un mod de
presiune si un mod de viteza.

Raspunsul acustic in tubulatura este functie de proprietatile mecanice ale
compresorului, de proprietatile termice fizice ale gazului si de circuitul acustic
definit de conductele aferente. Cand o anumita armonica a frecventei de rotatie este
apropiatd de, sau coincide cu, o frecventd proprie acustica, raspunsul acustic
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(amplitudinea presiunii dinamice) este amplificat. Aceste rezonante pot fi simple
rezonante ca la un tub de orga sau pot fi moduri complexe ale Intregii tubulaturi.

In fig. 14.27 se prezinta formele modale de presiune si de vitezi pentru al
doilea mod propriu al unui tub inchis la capete.

W "
MODUL PROPRIU
DE PRESIUNE M i

%Iﬂll!l I\I | IHHiIH\II LT 1|l||l|_]
JW‘%L - JW‘

PRESIUNE MAXIM DE NOD DE
PRESIUNE PRESIUNE

MODUL PROFRIU
DE VITEZA

NOD DE VITEZA

Fig. 14.27 [14.11]

In nodurile de presiune, presiunea pulsatiilor este minimd. Dacd in aceste
noduri s-ar amplasa un traductor de presiune, nu s-ar detecta nici o pulsatie de
presiune.

Forma modului propriu de viteza este prezentata in partea de jos a fig. 14.27.
Amplitudinea vitezei este maxima in nodurile de presiune (unde energia cinetica este
maxima) si zero In maximele de presiune (unde energia potentiala este maxima), cu
exceptia suprafetei pistonului unde datoritd miscarii acestuia nu apare un nod de
presiune adevarat. Datoritd conditiei de rezonantd, viteza gazului In maximul de
viteza poate fi mai mare decat viteza pistonului.

Cand lungimile conductelor sunt egale cu multipli ai lungimii de unda, poate
apare rezonanta. In plus, rezonantele conductelor pot apare atunci cand lungimile
coincid cu jumadtate sau un sfert din lungimea de unda, in functie de combinatia
conditiilor la extremitati (capat deschis sau capat inchis).

Majoritatea conductelor practice sunt deschise la cel putin o extremitate.
Linia de refulare a compresorului se termind 1intr-un vas sau un colector.
Asemanator, aproape in toate cazurile, conducta de aspiratie incepe cu un capat
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deschis. Conform API 618 [14.8], daca reducerea diametrului este 2:1, o ingustare
bruscd poate fi tratatd ca un capat inchis. Dacd o conductd este legatd de alta
conductd al cérei diametru este de cel putin de doud ori mai mare, se poate considera
ca este deschisa la capat. Modurile “Inchis-inchis” sunt intalnite ocazional in vasele
de control al pulsatiilor si filtrele acustice.

Rezonanta in moduri semiunda

La rezonantele in moduri jumatate de lungime de unda, conditiile la ambele
extremitati trebuie sa fie aceleasi, si anume “capat deschis — capat deschis” sau
“capat inchis — capat inchis”. In fig. 14.28 se prezintd formele primelor trei moduri
de presiune. Rezonantele apar la multipli ai frecventei semiundei. Frecventa de
rezonanta acustica este

na
== 14.25

S L ( )
unde L este lungimea efectiva a conductei si n =1, 2, 3,....Lungimea trebuie corectata

pentru a tine cont de efectele la intrare si iesire [14.11].
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Fig. 14.28 [14.8]

Rezonanta in moduri sfert de unda

La rezonantele in moduri sfert de lungime de unda, conditiile la extremitati
trebuie sa fie diferite, adicd un capat deschis si unul inchis. In fig. 14.29 se prezinta
formele primelor trei moduri de presiune pentru un tub cu un capat deschis si un
capat inchis. Frecventa de rezonanta acustica este

na
=—, 14.26
=11 (14.26)
unde L este lungimea efectiva a tubului si n=1,3,5,... (intregi impari). Lungimea
trebuie corectatd pentru a tine cont de efectele la extremitati.
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Fig. 14.29 [14.8]

O rezonantd intr-un mod sfert de unda poate duce la masurarea incorectd a
presiunii dinamice atunci cand captorul de presiune este montat pe o conducta
principald printr-un tub scurt terminat cu o supapa, care formeaza o ramificatie de un
sfert de unda. Cand lungimea acesteia este acordatd pe pulsatia din conducta
principald, acul indicator al captorului de presiune va oscila sau va indica variatii
mari de presiune, care de fapt nu existd in conducta principala [14.11].

Rezonantele acustice

Existenta in sine a modurilor sfert de undd sau semiundd nu constituie
rezonante. Rezonanta apare doar atunci cand o unda de compresiune este produsa la
o frecventa egald cu o frecventd proprie acusticd. Cresterea amplitudinii are loc
deoarece unda reflectatd soseste la momentul potrivit pentru a amplifica unda directa
de la compresor. Momentul sosirii undei reflectate depinde de lungimea traseului
parcurs in conducte. Nivelul undei stationare este amplificat, astfel incat
amplitudinea maximd a undei pulsatoare este considerabil mai mare decat nivelul
initial. Deoarece intereseazd valorile mari ale amplitudinii presiunii, zonele de
interes sunt cele in care apar ventre de presiune.

In fig. 14.30 este ilustratd variatia raspunsului unui sistem acustic in functie
de frecventa excitatoare. In figura se arati un piston care se misca alternativ intr-un
cilindru inchis la capatul opus pistonului. Deoarece acest sistem se comportd ca un
tub inchis la capete, frecventele de rezonanta sunt na/2L, care pentru dimensiunile

date au valorile 20, 40, 60, 80 si 100 Hz. Graficul din figurd reprezintd variatia
amplitudinii presiunii in punctul A, de pe fata pistonului, cand frecventa excitatoare
a pistonului variaza intre 0 si 100 Hz.

Se observa ci la rezonantd amplitudinile descresc cu cresterea frecventei.
Aceasta deoarece modurile inferioare, incepand cu cel fundamental, au mai multa
energie si deci sunt mai periculoase. Amplitudinea raspunsului la frecvente diferite
de cele de rezonanta este mica, insa diferita de zero.

In punctele A si C, presiunile maxime la rezonanta sunt aproximativ egale,
in timp ce in punctul B, singurele rezonante observate sunt la 40 si 80 Hz, si
corespund modurilor impare, pentru care punctul B este un nod de presiune.
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Fig. 1430 [14.12]

In lipsa amortizarii, fluctuatiile de presiune la ventre ar trebui teoretic sa fie
infinite. Sistemele de conducte reale au amortizare acustica datoritd urmatoarelor
mecanisme: a) vascozitatea fluidelor (forfecare intermoleculard), b) transmisia (lipsa
reflexiei totale) la capetele liniei, la imbinari i la variatii de diametru, si c) frecarea
in tubulatura (rugozitatea conductelor, restrictii, orificii).

Prin urmare, amortizarea modurilor acustice se poate realiza prin
introducerea unor elemente rezistive, de exemplu un orificiu, care lucreaza cel mai
eficient in sectiunile cu viteza maxima.

De notat cd la compresoare cu turatie constantd rezonantele acustice ale
sistemelor de conducte pot fi modificate pentru a le dezacorda de frecventele
armonicilor compresorului prin localizarea rezonantelor intre armonice si evitarea
amplificarii pulsatiilor. Totusi, la un compresor cu turatie variabild, dezacordarea
rezonantelor devine imposibila, fiind necesar un filtru acustic.

Elemente acustice concentrate

Anumite componente ale sistemului de conducte pot fi considerate elemente
concentrate. Existd trei feluri de elemente acustice discrete: a) elasticitatea sau
complianta acusticd, reprezentatd printr-o cavitate care actioneaza ca un element
elastic, care acumuleazd energie potentiald i se opune unei variatii a presiunii
aplicate; b) masa sau inertanta acusticd, reprezentatd de o cantitate de gaz aflata in
miscare oscilatorie Intr-o conducta ingusta si care, cand este antrenata in miscare, are
proprietatea de a se opune unei variatii a vitezei volumului de gaz respectiv si c)
rezistenta acusticd, un orificiu care disipeazd energie cand gazul este fortat prin
deschiderea de diametru mai mic. Aceste elemente acustice sunt direct analoge cu
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rigiditatea, masa §i amortizarea elementelor mecanice, sau cu capacitatea, inductanta
si rezistenta electricd. Debitul volumic acustic este analog cu deplasarea mecanica si
cu intensitatea curentului electric, in timp ce presiunea acusticé este analoga cu forta
mecanica i cu tensiunea electrica.

Sistemele care contin numai doud elemente reactive (o inertantd si o
compliantd a gazului, un sistem masa-arc, un circuit L-C) sunt oscilatori cu un grad
de libertate. Expresiile frecventelor proprii ale acestora sunt esential echivalente.

14.3.3.3 Controlul pulsatiilor in sisteme de conducte

Controlul pulsatiilor poate fi realizat prin utilizarea judicioasa a filtrelor si
absorbitorilor acordati. Din péacate, aceste elemente acustice amplifica pulsatiile la
frecventele de rezonantd. Totusi, prin proiectarea si aplicarea atentd, acestea pot fi
utilizate pentru atenuarea energiei.

REZONATOR HELMHOLTZ transmite
v
_ a A
e mvVir A L a
atenueazi 4
f1
RAMIFICATIE transmite
SFERT DE UNDA
L b
£, = {2n-1)a
atenueazi I 1 L
T T T
£ f2 f3
transmite
CAMERA DE EXPANSIUNE _r—ln_
a C
£, = 38

|_,____['__.J atenueazi : : Il

atenuarea creste cand m creste

Ly Ly l transmite
FILTRU HELMHOLZ
e =23 /1 _ e
r 7V amLcly,

m = pira?
1

fo = T H £ =-Da frecventa  ACenveazd } !

° 2le & 2Ly de trecere [ ‘p

atenuarea creste cand m creste

Fig. 14.31 [14.11]
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Un filtru este proiectat astfel incat rezonanta sa sa fie localizata la o
frecventa la care nu existd energie a pulsatiilor, iar frecventele la care atenuarea este
maxima sa fie localizate acolo unde exista energie a pulsatiior. Un absorbitor acordat
utilizeazd o componentad rezonantd pentru a absorbi energie din sistemul principal si
a reloca rezonanta unde aceasta este controlabili. in fig. 14.31 sunt prezentate
caracteristicile de atenuare pentru patru componente acustice tipice.

Proprietatile acustice fundamentale ale elementelor componente ale
tubulaturii definite anterior pot fi utilizate pentru a descrie metode de control al
pulsatiilor in sisteme de conducte. Aceste metode includ: a) utilizarea rezonatorilor
(Helmholz) pe o ramificatie laterald, b) utilizarea unor cavititi de destindere pentru
cilindrii compresorului, c) utilizarea de diafragme si tuburi inguste in vasele de
expansiune, si d) utilizarea unor componente disipative, cum sunt plicile cu orificiu,
cu perforatii, etc.

Rezonatorii Helmholtz

Rezonatorul pe ramificatie laterala (fig. 14.31, a) poate fi un absorbitor
dinamic eficient intr-un sistem acustic. Acesta este un sistem “tub ingust — camera de
destindere” care, atagat unei conducte, creaza o antirezonanta. La rezonatorii cu gat

lung
a 7 A
-4 K R — (14.27
U T 2yza )

Utilizarea acestora trebuie limitata la sisteme cu turatie constanta, la care
rezonatorul este acordat pe o frecventd principald a pulsatiei. Rezonatorul extrage
energie pulsantd din conducta principald. In schimb, in rezonator pulsatiile sunt
amplificate. El trebuie fixat mecanic pentru a preveni vibratiile in modul in consola.

La un compresor de gaze cu miscare alternativa, rezonantele acustice ale
stuturilor catre un vas filtru au in general un rdspuns puternic, deoarece debitul
pulsator din cilindru se scurge direct in stut. Stutul si cilindrul sunt similare
elementelor unui rezonator Helmholtz pe o ramificatie laterald, in care pasajele
interne ale cilindrului si spatiul vatimator formeaza volumul iar gazul din tubul
ingust este masa oscilantd. Frecventa de rezonantd a stutului poate fi estimatd cu
formula rezonatorului Helmholtz (14.27). Deoarece cilindrul genereaza pulsatii de
presiune puternice pe un domeniu de frecvente armonice, existd o mare probabilitate
ca una din frecventele armonice sa coincida cu frecventa de rezonanta a stutului.

In compresoarele multicilindrice cu debit mare, in care mai multi cilindri
refuleaza intr-un vas tampon sau un vas filtru, rezonantele stutului pot fi apropiate de
benzile de trecere ale vaselor de expansiune.

Camere de expansiune

O camera de expansiune (de detentd, de destindere) (fig. 14.31, ¢) poate fi
eficientd in atenuarea pulsatiilor unui compressor, in special daca poate fi amplasata
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langa flansa de refulare. Desi are proprietdti asemanatoare unui filtru, aceasta nu este
un filtru adevarat. Atenuarea maxima a pulsatiilor la refulare apare departe de
frecventa de rezonanta.

Factorul de atenuare este aproximativ

1 1)’
Lin__ 1+—(m——j : (14.28)
pout 4 m

: . D? . L
unde coeficientul de dilatare este m = ? si d — diametrul conductei de intrare, D —

diametrul vasului.

Frecventa de rezonanta este

a ’ Hit Hy
= —, 14.29
S 2 4 ( )

A.
J (14.30)

ﬂj:Lj+1/2 [74;”

si a — viteza acustica, V' — volumul camerei, L; - lungimile stuturilor, 4; - ariile

unde

sectiunilor stuturilor.

Consideratii economice limiteazd dimensiunile camerelor de expansiune si
deci stabilesc limite practice pentru atenuarea acusticd generala realizabila.

Filtre acustice reactive

Un filtru acustic este astfel proiectat incat sa reflecte cat mai mult posibil din
energia incidentd §i deci sa transmita cat mai putin posibil. Unul dintre filtrele trece-
jos cele mai simple este un tub cu o variatie a diametrului (ingustare brusca sau o
largire prin addugarea unei conducte mai largi). Acestea sunt utilizate in mod
obignuit la proiectarea tobelor de esapament ale automobilelor, a amortizoarelor de
zgomot ale armelor de foc si plenumurilor (camerelor de detentd) de absorbtie a
sunetelor utilizate in sistemele de ventilatie. Un alt filtru este un vas cu o diafragma
si un tub central ingust (fig. 14.31, d).

Unul dintre tipurile de filtre acustice cele mai utilizate in instalatiile cu
compresoare cu piston este compus din doud volume legate printr-o teava ingusta,
care formeaza un filtru volum — ingustare — volum (volume-choke-volume). In fig.
14.32 se prezintd trei forme constructive diferite de filtru ”volum — ingustare —
volum”. Daca sunt proiectate corespunzator, componentele filtrului se comporta ca
niste elemente acustice discrete, adica vasele se comportd ca rigiditati acustice iar
tubul ingust ca o masa acusticd. Aceste caracteristici concentrate sunt valabile atat
timp cat frecventele excitatoare sunt mai mici decét frecventa de rezonanta in modul
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“capat deschis — capat deschis” a tubului ingust si frecventele de rezonanta in modul
“capdt Inchis — capat inchis” ale vaselor.

LrsAwdr /__‘\LclAud:

i A
. >[]H|j || v,

r i

7
Vi tzxz3 %

Fig. 14.32 [14.13]

Aceste filtre au caracteristici de raspuns la frecvente joase ca cea din fig.
14.33. La frecvente mai mari ca frecventa lor de rezonanta, cunoscutd ca frecventa
Helmholtz , nivelul pulsatiilor transmise scade brusc

[ fu
A

\\i
\J

0 10 20 30
Frecventa, Hz

Fig. 14.33 [14.14]

Frecventa de rezonantd Helmholtz a unui filtru ideal, fard conducte atasate,

A
- 1,1 , (14.31)
L\v, Vv,

este

unde L. =L, +0,6d,, d, - diametrul tubului ingust, L, - lungimea tubului ingust,
A, - aria sectiunii tubului ingust, V; - volumul primului vas si V', - volumul

vasului al doilea.

Daca vasele au volume egale, frecventa Helmholtz este aproximativ [14.11]
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f_a He
T\

unde conductivitatea acusticd u,. este

(14.32)

A

Sy +1/2c,/7zAC '

La un filtru cu doud cavitati, in afara rezonantei Helmholtz mai pot exista
alte rezonante interne ale unor elemente cum sunt partile interne ale compresorului,
stuturile etc. Acestea produc varfuri (benzi de trecere) in portiunea de inalta
frecventa a raspunsului in frecventa al filtrului (fig. 14.31, d). Numarul benzilor de
trecere poate fi diminuat daca lungimea efectiva a tubului ingust se alege egala cu
lungimile vaselor.

(14.33)

In instalatiile de comprimare a gazelor cu greutate moleculara mica, filtrele
reactive sunt nepractice datoritd valorilor mari ale vitezei sunetului. Controlul
pulsatiilor poate fi realizat prin utilizarea unor vase de expansiune mari §i a unor
elemente rezistive sau de micsorare a presiunii.

Disporzitive disipative

Elementul disipativ cel mai des utilizat este placa cu orificiu. Fortand
curgerea prin orificii Tnguste, se pot obtine scaderi considerabile de presiune.

Orificiile sunt dispozitivul cel mai ieftin de control al pulsatiilor si una din
solutiile cele mai usor aplicabile pentru o rezolvare rapida. Dacd o problema de
pulsatii este depistatd abia in instalatie, este relativ mai usor sa se aduge un orificiu
in sistem (deobicei la o Tmbinare cu flanse) decat sa se adauge un acumulator sau un
filtru acustic. Desigur, posibilitatea de a rezolva problema prin simpla amplasare a
unui orificiu 1n locul cel mai accesibil este destul de micd. Dimensionarea si
amplasarea acestora trebuie ghidata printr-o simulare precisa a intregului sistem.

Randamentul dispozitivelor disipative depinde de frecventd. Performanta
acestora este mai bund la frecvente Tnalte. Orificiile sunt cele mai eficiente cand sunt
amplasate la, sau langd, un ventru de viteza in forma modala a modului care trebuie
atenuat. Pentru a introduce amortizare puternicad in sistem, diametrul orificiului
trebuie sa nu fie mai mare decat jumatate din diametrul conductei [14.15].

14.3.4 Vibratiile conductelor

Pentru evitarea problemelor de vibratii in compresor si tubulatura acestuia,
obiectivul cel mai important este evitarea rezonantelor. In faza de proiectare, aceasta
se realizeaza prin doud metode: a) diminuarea amplitudinii fortelor excitatoare
armonice, aga cum s-a descris In Sectiunea 14.3.3, si b) modificarea rezemarii
conductelor, pentru schimbarea frecventei proprii sau modificarea traseului
conductelor, pentru a schimba locul de aplicare a fortei armonice.
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14.3.4.1 Separarea frecventelor proprii fata de cele excitatoare

Experienta practicd a confirmat ca atunci cand cauza principala a vibratiilor
puternice a fost rezonanta, o deplasare cu 10% a frecventei proprii fatd de valoarea
care a produs rezonantd duce la nivele acceptabile ale vibratiilor (o reducere de 5
pana la de 10 ori, in functie de amortizare). Admitdnd o incertitudine de 10% in
predictia frecventei proprii, se recomanda o tolerantd de separare la proiectare a
frecventelor proprii fatd de cele excitatoare de 20% .

In functionarea compresoarelor cu dubla actiune apar forte mari la frecventa
de rotatie si dublul acesteia. La aceste frecvente, rezonanta poate fi evitatd daca
frecventele proprii calculate sunt cu cel putin 20% mai mari decat dublul frecventei
de rotatie a compresorului.

Standardul API 618 recomanda doud limite de separare la proiectare: a)
frecventa proprie estimatd minima trebuie sa fie de 2,4 ori mai mare decat frecventa
de rotatie maxima a compresorului, si b) frecventele proprii calculate trebuie sa fie
separate cu cel putin 20% fatd de frecventele fortelor excitatoare importante.

14.3.4.2 Frecventele proprii ale conductelor

Frecventele proprii ale conductelor reale diferd de valorile teoretice obtinute
pentru bare deoarece configuratiile conductelor din instalatiile reale au conditii de
rezemare la extremitati care diferd de cele ideale. Cu toate acestea, teoria vibratiilor
transversale ale barelor constituie un punct de plecare util pentru a intelege
comportarea vibratorie a conductelor. Pentru a evalua raspunsul dinamic al unui
sistem de conducte cu un minimum de analizd detaliatd pe calculator, se pot utiliza
formule simplificate ale frecventelor proprii. In continuare, prin deschidere se
intelege o conductd sau portiunea unei conducte intre doua sectiuni rezemate.

Deschideri rectilinii

Pentru o deschidere rectilinie cu sectiunea constanta, frecventa proprie poate
fi calculata cu urmatoarea formula
A El
T2z part’
in care: f este frecventa proprie a deschiderii, £ — modulul de elasticitate
longitudinal, p — densitatea, A — aria sectiunii transversale, / — momentul de inertie

(14.34)

al sectiunii transversale, ¢ — lungimea deschiderii, 4 — coeficientul de frecventa.
Pentru otel cu £ =30-10°Ib/in? si p=0.2831b/in>, se obtine [14.16]

£=223 z%, (14.35)

unde k =./I/A este raza de inertie, inch, iar L este lungimea deschiderii, ft (!).
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De notat c¢i aceasti formuld nu include greutatea fluidului si a izolatiei. in
fig. 14.34 se dau valorile coeficientilor de frecventa, A, pentru calculul primelor
doua frecvente proprii ale conductelor cu portiuni rectilinii ideale, in functie de
lungimea totala a deschiderii.

. . Coeficientul | Coef. de corectie [Coef. d i
Conf:l.gurat::!.a de frecventd a deplasirii®* Oea Vietec:eriegtle
conductei
Modl Mod2| Modl Mod 2 | Mod 1 Mod 2
§=L= Tncastrati-libera 3.52 22,4 366 2295 | 219 219
ﬁ Simplu rezemati | 9,87 39.5 | 1028 4112 | 219 219
iz' Tncastrati -
L - simplu rezemata 15,4 50.0 | 2128 6884 | 290 290
;?E Incastrati-incastrati| 22,4 61.7 | 2935 8534 | 275 290
A e
ﬂ oy .| 16,5 97.6 | 1889 13996 | 241 301
1 pe planul cotului
B
CotinL
A+AB : L in planul cotului 59.4 75.5 | 7798 9575 | 276 266
B o ~
Sl 18.7 1116 | 2794 14511 | 314 273
A . 1 pe planul cotului
CotinU
ABrc =L o plnulconui | 237 95.8 | 3751 8722 | 332 191
A
CotinZ 23.4 34,2 | 3522 4133 | 317 254
B 1 pe planul cotului
CotinZ
A+B+C = L in planul cotului 224 96.8 | 3524 8933 | 331 194
A=B=C
A
B —~
Cot 3-D 20.6 27.8 | 3987 4752 | 407 359
[+
A+B+C = L
A=B
— A El - D =
Formula | f= 4 \[EL| o= K, yD SCF | o= K,V 5CF

* conductd din otel (E = 30 X 10° psi, p = 0,283 Ib/in?)

Fig. 14.34 [14.17]
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Deschideri cu coturi

Utilizand programul cu elemente finite ANSYS au fost calculate frecventele
proprii ale catorva configuratii de conducte cu coturi (in L, in U, in Z si
tridimensionale) pe baza carora s-au determinat coeficientii de frecventd pentru
primele doua moduri proprii de vibratie. in fig. 14.34 se dau valori pentru conducte
cotite cu laturi de lungimi egale si lungimea totald L, calculate utilizand la coturi
elemente finite de bare curbe. Coeficientii de frecventa pentru conducte cotite cu
rapoarte diferite intre lungimile laturilor sunt publicati in [14.17].

Efectul maselor concentrate

Aplicand metoda Rayleigh, frecventa proprie fundamentala a unei bare cu o
masa concentrata se poate calcula cu relatia

S (14.36)

fw_Fa
l+o—
w

in care f,, este frecventa proprie cu masa concentratd, f — frecventa proprie fard
masa concentratd, P — greutatea atasati, W — greutatea proprie a barei, a -
coeficientul de corectie a greutatii.

In fig. 14.35 se dau coeficientii de corectie a greutitii care pot fi utilizati in
calculul frecventelor proprii ale deschiderilor conductelor ideale, cu mase atasate in
sectiunea de sageatd maxima. Daca pe o portiune de conducta se atageaza doud mase,
atunci efectul celei de-a doua mase poate fi calculat utilizand formula Iui Dunkerley.

Pentru o singurd greutate P; frecventa proprie este

/

fi=—F7F——. (14.37)
1 P
\ / I+a—
w
Pentru o singurd greutate P, frecventa proprie este
fr= # (14.38)
/ P,
l+a—
w
Pentru deschiderea cu ambele greutati, frecventa proprie este
2 1
et 1
I

In lucrarea [14.17] se propun factori de corectie pentru conditii la capete
neideale.
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_ f i |[SBectiunea de Coeficientul
S ,‘]1 +o-l Cu:unﬁsurap.a amplasate de corectie a
W conductel | 4 oyeqtitii greutitit «
. . L 3,9
gxl_. In consola aL/4 1,7
m Simplu L/2 2,0
L tezemati L/4 el
fricastrata L/2 2.3
. - liherd W/ L8
Incastratd L/2 2,7
3 IL : la capete L/4 0.9
A Cotinl FPritnul mod
1 peplan
B B/A B/A
0.5 1.0
v |
= A s B
HE=E L B/2 0,39 0.63
B Cotin 1T Primul mod
B/A = 1,0
A ¢ L peplan  Inplan
/2 0.26 0,33
A 2.24 1,79
A+B=+C = L
B+ 2 -,_ B/2 2,31 2,00
A oot Pritmul mod
Cotind B/A = 1.0
s . L peplan  Inplan
LY 0.40 »
A 2.76 177
A+B+C = L B/2 221 i
A=B=C
A Cot 3D Priml mod
B/A = LD
8 Ilodul 1 Ilodul 2
¢ Af2 0.31 0,58
A 2,35 1.58
B/2 2.06 ]
A+B+C = L
A=B=C

Fig. 14.35 [14.18]
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Cu ajutorul metodei descrise, se pot alege distantele intre punctele de
rezemare care sa asigure ca deschiderile sd aibad rezonante peste anumite frecvente
prescrise. In Tabelul 14.2 [14.13] se dau distantele maxime intre reazeme
recomandate pentru a obtine frecvente proprii minime intre 10 si 50 Hz.

La conductele cu configuratii complicate este necesara o analiza cu elemente
finite. Aceasta tine cont de elasticitatea flangelor, deformabilitatea structurilor pe
care se monteaza reazemele, elasticitatea ramificatiilor, interactiunea dinamica
conducta-sol, flexibilitatea carcasei compresorului etc.

Tabelul 14.2
Distanta intre suporturile deschiderii

Deschiderea maximaé (ft)

S Dimensiunea nominali a conducter/Diametrul exterior (in)

proprie 4 6 8 10 12 14 16 18
4.500 | 6.625 | 8.625 10.75 12,75 14.00 16.00 18.00

10Hz 18.3 222 | 253 283 30.8 32.3 345 36,6

20Hz 12.9 15,7 17.9 20,0 21.8 228 244 259

30Hz 10.6 12.8 14.6 16.3 17.8 18.6 19.9 211

40 Hz 92 11,1 12,7 14.1 154 lo.l 17.3 183

50Hz 82 2.9 113 12,7 13.8 144 154 16.4

14.3.4.3 Amplitudinile admisibile ale vibratiilor conductelor

In cazurile in care se observa niveluri mari ale vibratiilor, inginerul trebuie
sd dispund de criterii simple de apreciere a severitatii acestora. Pentru a elimina
necesitatea unei analize exhaustive a fiecarei deschideri a sistemului de conducte, au
fost dezvoltate criterii de screening.

Recomandarile API 618 referitoare la vibratiile conductelor

In fig. 14.36 se prezinta nivelul admisibil al vibratiilor conductelor conform
recomandarilor din API Standard 618.

Figura se bazeaza pe: a) o amplitudine admisibild constanta a deplasarii de
0,5 mm varf-varf, la frecvente sub 10 Hz, si b) o amplitudine admisibila constanta a
vitezei de aproximativ 32mm/s varf-varf, la frecvente intre 10 i 200 Hz. De fapt, o

singurd recomandare privind vibratiile nu poate lua in considerare variatiile mari in
geometria si rezemarea tubulaturii compresoarelor. Limita adoptatd pentru nivelul
vibratiilor a fost aleasd intre nivelurile de vibratii tipic acceptabile la sistemele de
conducte ale compresoarelor mari, cu turatie mica, si cele ale compresoarelor mai
mici, cu turatie mare.
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Fig. 14.36 [14.8]

Amplitudinea deplasarii vibratiilor in functie de tensiuni

Severitatea vibratiilor laterale ale deschiderilor conductelor poate fi estimata
comparand tensiunile dinamice maxime produse de vibratii la rezonantd cu o
tensiune admisibila limita de oboseala.

Curbele de oboseald oligociclica pentru otel carbon, date in ASME USAS
B31.7-1969 (fig. 14.37), pot fi utilizate pentru a obtine o tensiune limita de oboseala
acceptabila [14.20].

1 7
° E=30X10°PS1
--=UTS £80,000 PSI
—uUTS115-130.000 PSI
] UTS = REZISTENTA LA RUPERE
2 o® _
s S
SN
5
@ 10°
-
w
= \
——
104 =
10 102 103 104 10° 108

NUMAR DE CICLURI

Fig. 14.37 [14.19]
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Curba variatiei tensiunilor in functie de numarul de cicluri pana la rupere
este utilizata Tn ANSI/ASME Code OM3-1987 [14.21] pentru stabilirea criteriilor de
evaluare a tensiunilor produse de vibratii in conductele centralelor nucleare, la
incercdrile dinaintea darii in exploatare si la pornire. Codul defineste tensiunile de
oboseald admisibile egale cu 0,8 din amplitudinea zero-varf a tensiunilor alternant-

simetrice admisibile la 10° cicluri, care este 13.000 psi (89,5 MPa).
Tensiunile dinamice produse de vibratii intr-o deschidere de conducta care

vibreaza la rezonantd pot fi exprimate in functie de amplitudinea maxima a
deplasarii vibratiilor deschiderii [14.18]. Relatia de legatura se exprima sub forma

oc=K,y % (ScF), (14.40)

in care o— tensiunea dinamicd, psi, K; — coeficientul de corectie a deplasarii in
functie de tensiune, y — amplitudinea maxima a vibratiilor masurata intre noduri,
mils, D — diametrul exterior al conductei, inches, L — lungimea deschiderii, ft, SCF —
factorul de concentrare a tensiunilor (1psi=6,895kPa, 1fr=0,3048m,

lin =25,4mm).

Coeficientul de corectie a deplasdrii in functie de tensiune K, depinde de
conditiile de rezemare si de forma modului de vibratie la rezonant. in fig. 14.34 se
dau coeficientii de corectie a deplasirii in functie de tensiune pentru primele doud
moduri de vibratie ale barelor ideale Bernoulli-Euler si pentru conducte cu coturi, cu
laturi (segmente) de lungimi egale. In lucrarea [14.17] se dau acesti coeficienti
pentru diferite valori ale raportului intre lungimile segmentelor.

Amplitudinea admisibild a vibratiilor poate fi calculatd pe baza limitei de
oboseala utilizand relatia [14.18]

o, I
Ya= (SCF)(SF)( XK,D J ’ (1441)

in care o, — tensiunea admisibila, psi, K; — coeficientul de corectie a deplasarii in

functie de tensiune, SCF — factorul de concentrare a tensiunilor si SF' — coeficientul
de siguranta.

Daca se utilizeaza limita de obosealda admisibild de 13.000 psi zero-varf
prescrisa de API 618, impreuna cu un factor de concentrare a tensiunilor de 4,33, un
coeficient de siguranta egal cu 2 si un coeficient de corectie a deplasarii in functie de
tensiune egal cu 3000 (valabil pentru o deschidere incastrata la capete), se poate
calcula deplasarea varf-varf a vibratiei, In mils. Relatia (14.41) devine

D
Aceasta poate fi utilizatd acoperitor ca un criteriu de screening pentru

deschideri rectilinii sau cu coturi. De observat ca diametrul tevii se masoara in
inches, iar lungimea deschiderii se masoara in feets. Pentru bare in consold acest

Va “regula practica” (14.42)
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criteriu este mult acoperitor. Daca nivelul vibratiilor masurate depaseste criteriul de
screening, tensiunile vibratorii induse nu sunt neaparat prea mari, fiind necesare
calcule mai detaliate utilizdnd un program de calculator.

Amplitudinea vitezei vibratiilor in functie de tensiuni

Pentru o deschidere care vibreaza la rezonanta, tensiunea maxima poate fi
exprimatd in functie de viteza masuratd a vibratiei [14.16]. Pentru a stabili formula
tensiunilor dinamice In functie de viteza vibratiilor, raza de inertie trebuie exprimata
in functie de diametrul exterior al tevii. O comparatie a expresiilor razelor de inertie
ale tevilor in functie de diametru aratd ca, pentru o gama largd de dimensiuni ale
tevilor, acestea sunt aproximativ0,34D,, unde D, este diametrul exterior al

conductei. Cu aceastd aproximatie, tensiunile intr-o barda ideala pot fi exprimate
printr-o constanta, numitd coeficient de corectie a vitezei in functie de tensiune,
inmultitd cu viteza maximd masuratd in deschiderea conductei si cu factorul de
concentrare a tensiunilor

c=K, v-SCF, (14.43)
unde o este tensiunea dinamica, psi, iar v este viteza maxima a vibratiei
transversale in deschiderea conductei, in/sec. In fig. 14.34 se dau valori ale

coeficientului de corectie a vitezei in functie de tensiune pentru deschideri rectilinii
ideale si conducte cotite, cu segmente egale. Pentru conducte cotite cu rapoarte
diferite intre segmente, se dau valori in lucrarea [14.17].

Viteza reald se poate exprima in functie de limita de oboseala ca in relatia
(14.44) care include un coeficient de sigurantd (de obicei egal cu 2) pentru a tine
cont de necunoscutele din sistem

%a (14.44)

v=—-—"H4—
K, -SF-SCF
Admitand o limitd de oboseald admisibild de 13.000 psi zero-varf, un
coeficient maxim de corectie a vitezei in functie de tensiune 318, un factor de
concentrare a tensiunilor 5 si un coeficient de sigurantd egal cu 2, viteza varf-varf
admisibila este [14.17]

13000 .
v, =——=4in/sec. 14.45
¢ 318-2-5 / ( )
Pentru deschideri cu mase concentrate, viteza admisibila este [14.22]]
v, =2in/sec = 50mm/s. (14.46)

Limite ale alungirilor specifice dinamice

La conducte uzuale din otel, cu rezistenta la rupere mai mica decat 80.000
psi, limita de oboseald conform standardului ASME B31.7 este 26.000 psi varf-varf.
Deoarece tensiunea este egald cu alungirea specifica inmultita cu modulul de
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elasticitate, alungirea specifica admisibila este 866 - 10°° in/in .Utilizand un factor de

concentrare a tensiunilor de 4,33 si un coeficient de siguranta egal cu 2, alungirea
specifica admisibilda masuratd cu un traductor amplasat in apropiere de zona cu

concentrare maxima de tensiuni va fi 100-107° in/in sau 100 microstrain.

Valori indicative pentru aprecierea nivelului alungirilor specifice sunt
urmatoarele [14.19]:

Alung.spec.: £ <100ue v-v acceptabila.
Alung.spec.: 100ue < € < 200pe v-v la limita. (14.47)
Alung.spec.: 200ue < & V-V posibila ruperea.

14.3.4.4 Masuri pentru diminuarea vibratiilor conductelor

Deoarece frecventa proprie a unei deschideri este invers proportionala cu
patratul lungimii acesteia, modul cel mai eficient de rezolvare a unei probleme de
rezonantd mecanicd este adaugarea de suporturi, ca stilpi, reazeme sau bratari,
pentru a scurta deschiderea care vibreaza. De multe ori, se poate face o consolidare
temporara cu cricuri hidraulice, grinzi din lemn si pene pentru a vedea daca plasarea
unui suport intr-o anumita sectiune duce la diminuarea vibratiilor.

La alegerea modificarilor conductelor pentru a dezacorda rezonantele
mecanice pot fi utilizate urmatoarele reguli [14.12]:

1. Suporturile conductelor si dispozitivele de fixare trebuie montate pe o
singura parte a fiecdrui cot, langa masele concentrate si in dreptul discontinuitatilor
conductelor.

2. Rigiditatea reazemului sau a colierului trebuie sa fie adecvata pentru a
reduce fortele excitatoare din conducte pana la amplitudinile dorite; aceasta trebuie
sa fie mai mare decat dublul rigiditatii deschiderii de baza, pentru a realiza efectiv un
nod in dreptul reazemului.

3. Conductele de ventilatie, de drenaj, de ocolire (bypass) si tevile aparatelor
de masura trebuie fixate pe conductele principale pentru a elimina vibratiile tevilor
inguste fatd de conducta principala.

4. Mansoanele de fixare, reazemele si guseurile nu trebuie sudate direct pe
vasele de presiune sau pe conducte decat daca sunt supuse 1n prealabil unui tratament
termic corespunzator. Este preferabil s se monteze un colier de tip sa in jurul
conductei si sa se sudeze bratarile de acesta.

5. Pentru a rezista la vibratii, colierele conductelor trebuie sa fie in contact

cu teava pe un arc de 180° din circumferintd. Pentru a Tmbunatati contactul Intre
colier si conducta se pot utiliza mansoane din cauciuc sau din material de garnituri.
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6. Frecventa proprie a deschiderii conductei nu trebuie sa coincidd cu
frecventele excitatoare.

14.3.4.5 Metoda de proiectare bazata pe controlul reactiv al pulsatiilor

Utilizarea filtrelor reactive impreund cu controlul frecventelor proprii
mecanice asigurd o marja de sigurantd intre frecventele importante produse de
pulsatii si frecventele proprii mecanice. Metodologia de proiectare a filtrelor reactive
constd din urmatoarele etape:

1. Determinarea diametrului si lungimii aproximative a tubului ingust
(choke) pe baza valorii admisibile a caderii de presiune.

2. Dimensionarea filtrului “cavitate — tub ingust — cavitate” pentru a filtra
toate armonicile frecventei de rotatie a arborelui compresorului. in general, frecventa
filtrului este fixatd la 50-80% din frecventa de rotatie, pentru gaze cu greutate
moleculard mare, i intre 1 x si 2 x frecventa de rotatie, pentru gaze mai usoare.

3. Simularea pulsatiilor pentru determinarea nivelului acestora si acceptarea
(solutiei constructive) dimensiunilor filtrului. Determinarea frecventei maxime ( f p)

a pulsatiilor si a fortelor din conducte (fig. 14.31, d).

4. Determinarea frecventei proprii mecanice admisibile maxime ( fm) pe
baza valorii (f p). Realizarea conditiei f,, 21,5x f,,.

5. Amplasarea limitatorilor de vibratii l4nga toate masele concentrate (de ex.
ventile).

6. Utilizarea tabelelor cu recomandari privind distantele intre reazemele
deschiderilor conductelor (Tabelul 14.2), pentru localizarea sectiunilor de amplasare
a reazemelor suplimentare, pe baza valorii f,, .

7. Determinarea rigiditatii minime (k) a fiecarui suport: k > 2 xrigiditatea

2-48E1

laterald a deschiderii = E—S (¢ =distanta ntre reazeme).

Utilizarea acestei metode de filtrare acusticd impreund cu controlul
frecventelor proprii mecanice fundamentale ale conductelor conferd un grad nalt de
incredere ca rezonanta va fi evitata.
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