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Reziumeé

Disertacijoje  nagrinéjamos transporto masiny transmisijy  buklés
diagnozavimo problemos. Tyrimo objektas yra daZniausiai gendantys
transmisijy elementai, riedéjimo guoliai ir krumpliaratinés pavaros. Nuo jy
techninés buklés priklauso viso jrenginio darbingumas. Jy biiklés pasikeitimo
stebéjimas leidzia racionaliai i$naudoti jrenginio resursa, sumazinti prastovy
laika. Pagrindinis disertacijos tikslas — sukurti metodikas ir algoritmus, skirtus
jrenginio pazaidoms nustatyti ir jy vystymuisi stebéti.

Darbe sprendziami keli uzdaviniai: kuriami transmisijos elementy su
pazaidomis matematiniai modeliai, tiriama pazaidy jtaka dinaminiy parametry
poky¢iams. Atliekami transmisijos elementy su pazaidomis dinaminiy procesy
eksperimentiniai tyrimai. Tiriamas virpesiy matavimo ir akustinés emisijos
metody tinkamumas  transporto masiny transmisijy elementy diagnostikai.
Remiantis atliktais teoriniy ir eksperimentiniy tyrimy rezultatais kuriama
transporto masiny transmisijos elementy diagnostikos metodika.

Disertacija sudaro jvadas, keturi skyriai, rezultaty apibendrinimas,
literattiros ir autoriaus publikacijy disertacijos tema sarasai ir priedai.

Ivadiniame skyriuje aptariama tiriamoji problema, darbo aktualumas.
ApraSomas tyrimy objektas, formuluojamas darbo tikslas ir uzdaviniai.
Aprasomi naudojami tyrimy metodai ir jranga, darbo mokslinis naujumas, darbo
rezultaty praktiné reikSmé, ginamieji teiginiai. Ivado pabaigoje pristatomos
disertacijos tema autoriaus paskelbtos publikacijos ir pranesimai konferencijose
bei disertacijos struktiira.

Pirmasis skyrius yra skirtas literatiiros apzvalgai. Jame pateikta esamy
transporto  priemoniy transmisijy elementy matematiniy modeliy ir
eksperimentiniy tyrimy nagrinéjama tematika apzvalga.

Antrajame skyriuje pateikti riedéjimo guolio ir tiesiakrumplés pavaros
matematiniai modeliai.

Treciajame skyriuje pateikti riedéjimo guolio, tiesiakrumplés ir hipoidinés
pavary eksperimentiniai tyrimai.

Ketvirtajame skyriuje pateikta matematinio modeliavimo ir eksperimentiniy
tyrimy rezultaty analizé.

Disertacijos tema paskelbti 4 straipsniai: du — zurnaluose, jtrauktuose |
Thomson ISI sarasg, du — kituose recenzuojamuose zurnaluose. Disertacijos
tema perskaityti du pranesSimai tarptautinése konferencijose.



Abstract

The thesis examines the problems of assessing the condition of vehicle
transmission. The investigated objects include the most frequent defective
elements of transmission, rolling bearings and gear drives. The technical
condition of the introduced objects affects the efficiency of the device.
Monitoring changes in their condition allows the rational use of unit resources
and ensures a reduction in downtime. The thesis is mainly aimed at working out
methodologies and algorithms intended for establishing defects found in
transmission elements of vehicles and at monitoring their growth.

The thesis focuses on a few problems: makes mathematical models for the
defective elements of transmission and considers the impact of defects on
changes in dynamic parameters. Also, experimental research on the dynamical
processes of the defective elements of transmission is carried out thus
investigating the suitability of vibration measurement and acoustic emission
techniques on the diagnostics of transmission elements of vehicles. On the basis
of the obtained results of the conducted theoretical and experimental research,
the methodology for testing transmission elements of vehicles is devised.

The thesis includes introduction, four chapters, summarized results, lists of
references and publications prepared by the author and appendixes.

The introduction covers the object of research, the investigated problem, the
relevancy of the thesis, the aim and objectives. Moreover, the chapter describes
the application of research methods and equipment, the scientific novelty of the
work, practical significance of the received results and defended statements. At
the end of the introduction, the author’s publications concerning the investigated
topic, presentations at conferences and the structure of the thesis are provided.

The first chapter covers literature review and presents topics for the
available mathematical models of transmission elements of vehicles and
experimental research. The second chapter deals with mathematical models for
rolling bearings and spur gear. The third chapter presents experimental research
on the rolling bearing as well as on spur and hypoid gears.

4 articles have been published on the topic of the thesis, two of which have
been included in the journals added to the Thomson Reuters/ISI Web of
Science List and two — to the peer-reviewed journals. Two presentations on the
topic concerning the defended thesis at two international conferences were
made.
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Zyméjimai

Simboliai

¢ — slopinimo koeficientas

[C] - slopinimo matrica

d;,a — dazniy intervalai

E — tamprumo modulis

{F} — vidiniy jégy vektorius

G — Slyties modulis

k — standumo koeficientas

[K] — standumo matrica

[M] — masiy matrica

q, q,  — poslinkis, greitis, pagreitis
{Q} — kontaktiniy jégy vektorius

T — kinetiné energija

Xi — diagnostinis parametras, i = 1, 2, 3...
@ — disipaciné funkcija

u — Puasono koeficientas

IT — potenciné energija

Santrumpos

AE — akustiné emisija

BEM - baigtiniy elementy metodas
BE — baigtinis elementas
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BPFI — riedéjimo guolio vidinio Ziedo pazaidos charakteringas daznis (angl. Ball Pass
Frequency of Inner ring)

BPFO — riedéjimo guolio iSorinio ziedo pazaidos charakteringas daznis (angl. Ball Pass
Frequency of Outer ring)

DI — daznio intervalas

FFT — greita Furjé transformacija (angl. Fast Fourier transform)
1Z — guolio i3orinis Ziedas

1ZP — guolio i¥orinio Ziedo pazaida

KP — krumpliaratiné pavara

RE - ried¢jimo elementas

RMS — vidutinis kvadratinis nuokrypis

STFT — lokali Furjé transformacija (angl. Short-time Fourier transform)
TM — transporto masina

VS — virpesiy signalas

VZ — guolio vidinis Ziedas

VZP — guolio vidinio Ziedo pazaida

Savokos

Defektas — tai objekto techninés biiklés klaida, kuri neatitinka gamintojo reikalavimy.

Diagnostikos klaida, arba klaida — tai diagnostinio parametro skaitinés reik§més
mazéjimas, kai objekte atsiranda pazaida.

Diagnostinis parametras — tai diagnozuojamo objekto parametras, naudojamas to objekto
techninei buklei nustatyti.

Matematinis modelis — fizine sistema aprasyta matematiné kalba, visi darbe pateikti
matematiniai modeliai yra netiesinés dinamikos uzdaviniai.

Pazaida — tai defektas, atsirades objekto eksploatacijos metu.
Virpesiai — tai bet kokj objekta apibiidinan¢iy dydziy kitimas laikui bégant — didéjimas
ir maz¢jimas. Darbe nagrinéjami tik mechaniniai virpesiai.

viii



Turinys

TVADAS et ettt h et b ettt bbbt b ekttt b et 1
Problemos fOrmulavimas ...........ccoceverererenininenesese ettt bbb 1
Darbo aKtUAIUMAS .....c..covivviriiriiriiieeetern ettt ettt s s sbe e sae s 2
TYIMU OBJEKLAS ..ottt 2
Darbo tIKSIAS ...eeveiiiiiirierieet ettt s 2
Darbo UZAAVINIAL ....eververvirtirieierierieieie sttt ettt b sbe s bbb sbeneenean 2
TYFMY MELOAIKA . ....eieieiieieiieieetee ettt et at e e sttt esbeeeeeas 3
Darbo mokslinis NAUJUMAS ..........ccveuiiruirieieieiniireiieieneeenteesreeste st eses e seesesaenes 3
Darbo rezultaty prakting reikSme ...........coooveriiiiiiiiiiieeeeeee e 4
GINAMIE]T tEIZINIAL....c.veueviiieieieiecieiee ettt s 3
Darbo rezultaty aprobaVimas ...........ceceereeieriierieneeie ettt ettt ae e st ae st enieens 5
DiSertacijos StIUKLAIA ........ccoveirieiriiirie ettt s et eae srese et r e sesnenes 5

1. TRANSPORTO MASINU TRANSMISIJOS ELEMENTU MATEMATINIU IR
FIZINIU ANALIZES METODU APZVALGA
1.1. Riedéjimo guoliy matematiniy modeliy apzvalga....
1.2. Krumpliaratiniy pavary matematiniy modeliy apzvalga
1.3. Diagnostiniy metody, taikomy transporto priemoniy transmisijos

diagnostikoje, APZVAIZA.....cc.evueierieieieie ettt bbb

1.4. Standarty, naudojamy diagnostikai atlikti, apzvalga
1.5. Duomeny apdorojimo metody, taikomy diagnostikai atlikti, apzvalga .................... 15
1.6. Pirmojo skyriaus iSvados ir darbo uzdaviniy formulavimas...........ccccoeceeveevieneeniene 20

2. TRANSPORTO MAgINU TRANSMISIJOS ELEMENTU MATEMATINIS

MODELIAVIMAS ..ottt sttt sttt ettt et saenesbeneas 21
2.1. Rutulinio riedéjimo guolio su pazaidomis matematinis modelis............c.ccoerueruennee 21
2.2. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros matematiniai modeliai.............ccccevceererrrencenen. 26
2.2.1. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaida matematinis modelis................. 26

2.2.2. Patikslintas tiesiakrumplés pavaros matematinis modelis
2.3. Antrojo SKyriaus iSVAAOS ......ceouieierieiieiieiesieee ettt
3. TRANSPORTO MAgINU TRANSMISIJOS ELEMENTU EKSPERIMENTINIAI
TYRIMAL ottt ettt bttt bbb 39




3.1. Rutuliniy riedé¢jimo guoliy su pazaidomis eksperimentiniai tyrimai........................ 39

3.1.1. Ried¢jimo guoliy tyrimams naudojama matavimo jranga ............c.ecceveervenenne 40
3.1.2. Riedéjimo guoliy eksperimento apraSymas ........c.ccceceeeeruereerieeseeseeneesseeneeneens 40
3.2. Tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis eksperimentiniai tyrimai ............ccccceceeeenee 41
3.2.1. Tiesiakrumplés pavaros tyrimams naudojama matavimo jranga ....................... 41
3.2.2. Tiesiakrumplés pavaros eksperimento apraSymas ...........cccoceeeeveeerereerennenernenenne 41
3.3. Hipoidinés pavaros su pazaidomis eksperimentiniai tyrimai ..........ccccoecceveevueneenen. 42
3.3.2. Hipoidinés pavaros tyrimams naudojama matavimo jranga................c.ecceveuene. 43
3.3.3. Hipoidinés pavaros eksperimento apraSymas ...........ccceceerereuerueerueseesuessueseenuens 44
3.4. Tre€iojo SKyTiaus iSVAAOS .....ecveieieiiierieiesietetee ettt 45
4. MATEMATINIO MODELIAVIMO IR EKSPERIMENTINIU TYRIMU
REZULTATU ANALIZE ..ottt 47
4.1. Riedéjimo guolio su pazaidomis matematinio modeliavimo rezultaty
ANALIZE ...ttt b e s s b e bbb tens 47
4.2. Riedéjimo guolio su pazaidomis eksperimentiniy tyrimy rezultatai......................... 55
4.2.1. Riedéjimo guolio su pazaidomis virpesiy signalo duomeny analizé.................. 55
4.2.2. Riedéjimo guolio su pazaidomis akustinés emisijos signalo duomeny
ANALIZE ..ottt bbbt b 55
4.3. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis matematinio modeliavimo
FeZUltaty ANALIZE .....c.coveiiiieiiiicicc e 58
4.4. Patikslintos tiesiakrumplés pavaros matematinio modeliavimo rezultaty
ANALIZE ...t 62
4.5. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis eksperimentiniy tyrimy
PEZUITALAL ...ttt ettt s 64
4.5.1. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis virpesiy signalo duomeny
ANALIZE ..ottt s 64
4.5.2. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis akustinés emisijos signalo
dUOmMENY ANALIZE .....c.veeiieieieeieeeeee et e

4.6. Hipoidinés pavaros eksperimentiniy tyrimy rezultatai............ccccocevervevenecneccnecnee
4.6.1. Hipoidinés pavaros be pazaidy dinaminiy parametry tyrimas
4.6.2. Hipoidinés pavaros su pazaidomis eksperimentiniy rezultaty analizé

4.7. Diagnostikos MetodiKa........c.ooieriieiiiriiiieie ettt

4.8. Ketvirtojo skyriaus iSVAdOS ........eiiiueiieiiiiieieiiie ettt
BENDROSIOS ISVADOS ...
LITERATURA TR SALTINIAT ..ot
AUTORIAUS MOKSLINIU PUBLIKACIJU DISERTACIJOS TEMA SARA§AS .......... 91
SUMMARY IN ENGLISH ....ccciiiitiiiiiiiiientett ettt ettt e 93
PRIEDALT Lottt ettt ettt 113

A priedas. Diagnostikoje naudojami tarptautiniai [SO standartai ...............ccceeerueenn. 114

B priedas. Ried¢jimo guoliy diagnostiniy parametry reikSmes ............cccceeveieeeenieeen. 117

C priedas. Patikslintas tiesiakrumplés pavaros matematinis modelis ..............ccocueeneee. 122

D priedas. Duomenys i§skaidyti i daznio intervalus...........cccceevveeniienieeniieenieeneeene, 129

E priedas. Bendraautoriy sutikimai teikti publikacijy medziaga disertacijoje.............. 138

F priedas. Autoriaus moksliniy publikacijy disertacijos tema kopijos............ccecuueee.n. 140



Content

INTRODUCTION ..ottt sttt sttt sttt sttt ettt be e bttt ebesaesesbe st sbeneee
Research Problem
Relevancy Of the TRESIS ....cccviiieriieiiieeeeee ettt sttt sbe e 2
RESEAICH ODBJECE ....eviviiiitiieieteietete sttt ettt bt s b bbbt esbenean 2
ATM OF the TRESIS c..eveviiiriirierieetectet ettt st ees 2
GOals OF the TRESIS....cveieieieieieiete ettt st sttt st 2
Research MethodolOZY .......ccuoiiiiieiiiieiee ettt st st 3
Scientific Novelty and SignifiCance.........cceeveverereniinenieneeeeeeeeteeeee e 4
Practical Value of the Obtained RESUILS........cccccueriririninininineeccccceeeee e 4
Defended StateMENTS. ......c..evverririirierieieieienee ettt ettt 4
APProval of FINAINGS ....coveiiiiiriiiriiiecieeceececeere ettt 5
Structure 0f the TRESIS ..c..coveviiiiiiieie e 5
1. REVIEW OF MATHEMATICAL AND PHYSICAL ANALYSIS METHODS OF
TRANSMISSION ELEMENTS OF VEHICLES ......coeoiniiniiineeeneiereei e 7
1.1. Analysis of Mathematical Models for the Rolling Bearing............cccoeccevecerveennennnnee 7
1.2. Analysis of Mathematical Models for the Spur Gear...........cccovceevevienencieneeieenee, 9
1.3. Diagnostic Techniques for a Diagnostic Analysis of Vehicle Elements .................. 13
1.4. Diagnostic StaNdards............eceeruerieriienieie ettt ettt ettt st sae e 14
1.5. Revision of Data Processing Methods Applied for Diagnostic .........c.cccceecerveuennencne 15
1.6. Conclusions of Chapter 1 and Task FOrmation ............ceccoveeeveeieneenenieneeienceenns 20
2. MATHEMATICAL MODELLING ON TRANSMISSION ELEMENTS OF
VEHICLES ...ttt ettt b ettt bt et ne b e bt nneneas 21
2.1. Mathematical Model for the Defective Rolling Bearing ...........c.ccccoeceveverenuncnnencne 21
2.2. Mathematical Model for the Cylindrical Spur Gear..........c.cceccvvienerriinennienieneenene 26
2.2.1. Mathematical Model for the Defective Spur Gear with the Motor .................... 26
2.2.2. The Specified Mathematical Model for the Spur Gear ...........ccceeceeveerieriennnnne. 30
2.3. Conclusions 0f Chapter 2 .......c.ccvveerieuieinieinieinetreeniee et 37
3. EXPERIMENTAL RRESEARCH ON TRANSMISSION ELEMENTS OF
VEHICLES ...ttt ettt sttt et b e et e bt easesbeebeeaeenbees 39



3.1. Experimental Research on Defective Rolling Bearings ...........ccccovveeviniencnniencenen. 39

3.1.1. Measuring equipment for Research on Rolling Bearings ...........ccccoccccvvecnnencne. 40
3.1.2. Description of the Experiment on Rolling Bearings ..........cccccocceveevieneeniencennnn. 40
3.2. Experimental Research on the Defective Spur Gear ..........c.cccccvveerveeneceneninnennnne 41
3.2.1. Measuring Equipment for Research on the Spur Gear.............ccccceeveereerieneenen. 41
3.2.2. Description of the Experiment on the Spur Gear .............cccoeceveveenieeniecnnencnne 41
3.3. Experimental Research on the Defective Hypoid Gear-............cccoveevininnenniencnnene 42
3.3.2. Measuring equipment for Research on the Hypoid Gear...........cccccoveenrecnnene. 43
3.3.3. Description of the Experiment on the Hypoid Gear...........ccccooceeverierenniencenen. 44
3.4. Connclusions of Chapter 3 .........ccoeieiriinenierieiees ettt 45
4. ANALYSIS OF THE RESULTS OF MATHEMATICAL MODELLING AND
EXPERIMENTAL RESEARCH ....cooiiiiiiiiiiiieieec ettt en 47
4.1. Data Analysis of the Results of Mathematical Modelling of the Defective Rolling
BEATING. ...ttt sttt 47
4.2. Results of Experimental Research on the Defective Rolling Bearing...................... 55
4.2.1. Data Analysis of Vibration Signal of the Rolling Bearing............c.c.ccccoveennencne. 55
4.2.2. Data Analysis of the Acoustic Emission Signal of the Rolling Bearing........... 55
4.3. Data Analysis of Mathematical Modelling of the Defective Cylindrical Spur
GBAL ..ttt et a e st s ne e 58
4.4. Data Analysis of the Specified Mathematical Modelling of the Spur Gear.............. 62
4.5. Results of Experimental Research on the Defective Cylindrical Spur Gear............. 64
4.5.1. Data Analysis of the Vibration Signal of the Spur Gear............cccccecvveeriennnnnne.
4.5.2. Data Analysis of the Acoustic Emission Signal of the Spur Gear
4.6. Results of Experimental Research on the Hypoid Gear ..........ccccccevueeneeneen.
4.6.1. Research on the Dynamic Parameters of the Hypoid Gear in Full Working
OFAET ...ttt ettt ettt ettt ettt sae e naen 70
4.6.2. Analysis of Experimental Results of the Defective Hypoid Gear...................... 72
4.7. Diagnostic MethOdiCs. .......ceiuirieriieieieeiieie ettt ettt
4.8. Conclusions of Chapter 4
GENERAL CONCLUSIONS ...ttt sttt sttt sttt sttt eseesesaesenaesaenes
REFERENCES ...ttt sttt st ettt et e s e bt et sbe et saee b ensenne
LIST OF PUBLICATIONS PREPARED BY THE AUTHOR ON THE TOPIC OF THE
THESIS ..ottt ettt et a e et eea e s e snene s 91
SUMMARY IN ENGLISH ....couiiiiiiiieinieerietrie ettt ettt 93
ANNEXES ...ttt sttt ettt st ettt sbe et sbe e b e et e st st e sbe et sae e b eas 113
Annex A. ISO Standards for DiagnostiCs .......cccueervieriierieeriieeniieniee st ereesreesieenene 114
Annex B. Valuse of the Diagnostic Parameters of Ball Bearng..............cccecceeeinneen. 117
Annex C. The Specified Mathematical Model for the Spur Gear............ccccceeeenneenn. 122
Annex D. Devomposed Signal into Frequency Ranges...........cccocceeevniiiiiniiiieinieeennn. 129
Annex E. The Co-Authors Agreement to Present Publications ............ccccccveevveenneens 138
Annex F. Copies of Authors Scientific Publications on the Subject of
DISSEITALION ..cuviiiiiiiiiiiieeieeteeete ettt ettt sttt ettt eereeene s e saeesae e aeeneennesaeenne 140

Xii



Jvadas

Problemos formulavimas

Eksploatuojant modernias jvairios paskirties transporto masinas ir transporto
technologing jranga, svarbus uzdavinys yra jrangos darbingumo palaikymas ir
naSumo didinimas. Labai svarby vaidmenj uzima neardomosios diagnostikos
metodai, jrenginio remonto darby atlikimas ne pagal planinius remontus, o pagal
fakting bukle.

Diagnostinéms metodikoms kurti dazniausiai naudojami eksperimentiniai
tyrimai. Taciau eksperimentiniu biidu istirti visy galimy pazaidy ir masiny
darbiniy parametry, tokiy kaip masinos siikiai ir apkrovos, derinius praktiskai
nejmanoma d¢l tyrimy kainos ir sugaistamo laiko. Fizinés sistemos matematinis
modeliavimas taikant skaitinius metodus yra tapes realia alternatyva.

Siuolaikiniuose transporto masiny elementy modeliuose padaryta daug
prielaidy ir supaprastinimy, todél naujy tikslesniy modeliy su netiesiniais
elementais kiirimas yra labai aktualus uzdavinys.

Darbe pateikti transporto masiny transmisijos elementy matematiniai
modeliai, diagnostikos metodikos, kurios pasizymi dideliu jautrumu pazaidos
aptikimui ir jos didé¢jimui. Kartu su mechaniniy virpesiy matavimu taikomas
akustinés emisijos metodas. Duomenims apdoroti naudojama Vilneliy
transformacija.



2 IVADAS

Darbo aktualumas

Transporto masiny elementy (guoliy, krumpliaraciy) kompleksiniai matematiniai
modeliai, pagrjsti koncentruoty parametry ir baigtiniy elementy metodu, leidzia
tiksliai aprasyti ty elementy kontaktuojancius pavirSius, tiksliai nustatyti jégas
juose, tuo paciu metu kitos elementy dalys (pvz., krumpliaracio vainikas), kuriy
poveikis néra toks svarbus, gali biiti modeliuojamos koncentruotais parametrais
ir taip taupomas skaiciavimo laikas. Kompleksiniai modeliai gali buti naudojami
kaip galingas diagnostikos jrankis.

Rotoriniy sistemy diagnostikos metodai, pateikti tarptautiniuose
standartuose, neiSsamiai reglamentuoja transporto masiny transmisijos elementy
diagnostikos atlikimo tvarka. Jie yra bendro pobiidzio ir nesuteikia informacijos
apie atskiry transporto masiny mazgy bukle.

Naujy diagnostikos metodiky kiirimas yra aktualus uzdavinys, leidziantis
didinti transporto priemoniy saugumg kartu mazinant eksploatacijos kastus. O
kurti metodikas galima pasitelkiant matematinius modelius.

Tyrimy objektas

Tyrimy objektas — transporto masiny transmisijy elementai: riedéjimo guoliai
(rutuliniai) ir krumpliaratinés pavaros (cilindrinés tiesiakrumplés ir hipoidinés).

Darbo tikslas

Darbo tikslas — sukurti riedé¢jimo guolio ir tiesiakrumplés cilindrinés pavaros su
pazaidomis matematinius modelius. Remiantis skaitinio modeliavimo
rezultatais, sukurti transmisijos elementy diagnostikos metodika, kuri bus
naudojama transporto masiny transmisijos elementy diagnostikai, bus jautri
pazaidos atsiradimui ir jos didéjimui.

Darbo uzdaviniai

Darbo tikslui pasiekti reikia spresti Siuos uzdavinius:
1. Atlikti transporto masiny transmisijos elementy matematiniy ir fiziniy
analizés metody apzvalga.
2. Sukurti rutulinio ried¢jimo guolio su pazaidomis matematinj modelj,
kuriame jvertinamas: tarpelis tarp ried¢jimo elementy ir Ziedy, kintamas
standumas, Ziedy banguotumas, veleno disbalansas.
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3. Sukurti cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su krumplio vir§iinés pazaida
matematinj modelj, kuriame jvertinamas sukabinime dalyvaujanciy
krumpliy kintantis tarpaSinis atstumas, tarpelis sukabinime, kintantis
sukabinimo standumas.

4. Sukurti cilindrinés tiesiakrumplés pavaros matematinj modelj, jvertinti
krumplio deformacija, krumplio profilj.

5. Naudojant sukurtus matematinius modelius su netiesiniais elementais,
istirti elementy su pazaidomis dinaminius procesus, nustatyti jautriausius
diagnostinius parametrus. Naudojant Vilneliy transformacija, nustatyti
daznio intervalus, naudotinus diagnostikai atlikti.

6. Istirti virpesiy signalo matavimo ir akustinés emisijos metody
pritaikomuma transporto masiny transmisijy elementy diagnostikai.
Nustatyti, kuris i§ $iy metody yra jautresnis pazaidos atsiradimo ir jos
didéjimo aptikimui.

7. Remiantis sukurtais transmisijy elementy patikslintais matematiniais
modeliais, atliktais matematiniy ir fiziniy eksperimenty tyrimy rezultatais
sukurti transporto masiny transmisijos elementy diagnostikos metodika.

Tyrimy metodika

Pagal tyrimo objekto specifika sudaryti dinaminiai objekty modeliai. Naudojant
LagranZo antrojo tipo lygtj, taikant Dalambero principa ir baigtiniy elementy
metoda, sudaryti matematiniai modeliai. Diferencialinéms lygtims spresti taikyti
skaitiniai integravimo metodai. Duomenims apdoroti naudota greita Furjé
transformacija, Vilneliy transformacija.

Matematiniam modeliavimui ir rezultatams apdoroti naudota Matlab,
Maple, Fortran, Sound and Vibration Assiastant, WinAE, Bruel&Kjaer XMS,
Microsoft Office programiné jranga.

Transmisijos elementy dinamikos tyrimams sukurti stendai. Matavimams
naudoti virpesiy analizatoriai: NI USB-4431, Vibrotest 60, Sinus Harmonie,
osciloskopas MTX, akustinés emisijos diagnostiné jranga Pocket AE, NI USB-
6366.

Darbo mokslinis naujumas

Rengiant disertacija buvo gauti Sie transporto inzinerijos mokslui nauji
rezultatai:
1. Sukurti transporto masiny transmisijy elementy su pazaidomis
matematiniai modeliai.
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2. Nustatyti diagnostiniai parametrai, tinkantys tiriamy elementy buklei
nustatyti. Nustatyti dazniy intervalai, kuriuose, atsiradus pazaidai,
diagnostiniai parametrai keiciasi labiausiai.

3. Sukurta diagnostikos metodika, pagrista matematiniu modeliavimu,
akustinés emisijos metodu ir Vilneliy transformacija.

4. Pasitlyta akustinés emisijos metoda taikyti tiriant ne atskiry elementy,
o sudétingos sistemos (hipoidinés pavaros) dinamika, kai AE jutikliai
tvirtinami ne ant paZeisto transmisijos elemento, o ant tiriamo objekto
korpuso.

Darbo rezultaty praktiné reikSmé

Sukurti riedéjimo guolio ir tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis matematiniai
modeliai, kuriuos taikant tiriama skirtingy pazaidy jtaka transmisijos elementy
dinamikai.

Sukurta transporto masiny transmisijos elementy diagnostikos metodika.
Diagnostikai atlikti naudojamas matematinis modeliavimas, akustinés emisijos
metodas ir Vilneliy teorija.

Atlikti hipoidinés pavaros eksperimentiniai tyrimai, kuriy metu nustatyta,
kad akustinés emisijos metodas yra jautresnis pazaidos atsiradimo aptikimui nei
virpesiy signalo matavimas.

Ginamieji teiginiai

1. Naudojant matematinius modelius, nustatomi virpesiy daznio intervalai,
kuriuose pazaidos jtaka mechanizmo darbui yra didziausia. Pazaidos
atsiradimui ir jos didéjimui stebéti geriausiai tinka maksimali reikSmé,
mojus ir RMS diagnostiniai parametrai.

2. Tiriant hipoiding pavarg, nustatyta, kad akustinés emisijos metodas
jautriau reaguoja | pazaidos atsiradima sistemoje nei virpesiy matavimo
metodas. Didéjant pazaidai, taikant abu metodus, diagnostiniy
parametry reik§Smés didéja vienodai.

3. Tyrimy metu gauti rezultatai rodo, kad naudojant sukurta metodika,
parinkti diagnostiniai parametrai yra jautresni pazaidos atsiradimui ir
jos didéjimo stebéjimui, nei parametrai, gaunami duomenis apdorojant
klasikiniais metodais.
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Darbo rezultaty aprobavimas

Disertacijos tema yra iSspausdinti keturi moksliniai straipsniai: du — mokslo
zurnaluose, jtrauktuose | Thomson ISI sgrasa (Skrickij ir Bogdevicius 2010;
Bogdevicius ir Skrickij 2013); du — kituose recenzuojamuose Zzurnaluose
(Skrickij 2010, a, b).
Disertacijoje atlikty tyrimy rezultatai buvo pristatyti dviejose tarptautinése
konferencijose:
- Use of Vibration Control Techniques for Vehicle Transmission
Diagnostics. Transbaltica 2011. Vilnius, Lietuva.
- Investigation of Dynamic Processes in Ball Bearings With Defects. 8th
International Conference Mechatronic Systems And Materials MSM
2012. Bialystok, Lenkija.

Disertacijos struktiira

Darbg sudaro jvadas, keturi skyriai: mokslinés literatiiros disertacijos tematika
analizé; transporto masiny transmisijos elementy matematinis modeliavimas;
transporto masiny transmisijos elementy eksperimentiniai tyrimai; matematinio
modeliavimo ir eksperimentiniy tyrimy rezultaty analizé. Pateiktos darbo
iSvados, literatiiros sarasas, priedai.

Darbo apimtis yra 114 puslapiy, neskaitant priedy, tekste yra 71 paveikslas,
111 formuliy ir 13 lenteliy. Rasant disertacija buvo panaudota 80 literatiiros
Saltiniy.






Transporto masiny transmisijos
elementy matematiniy ir fiziniy
analizés metody apzvalga

Pirmajame skyriuje pateikti kity autoriy sukurti matematiniai modeliai, aprasyti
eksperimentiniai tyrimai, kuriais remiantis buvo formuojamas poziiiris |
nagrinéjama problematikg. Pateikti duomeny apdorojimo metodai, standartai,
kurie buvo naudojami transmisijos elementy diagnostikai.

1.1. Riedéjimo guoliy matematiniy modeliy apzvalga

Riedéjimo guoliai yra vieni i§ svarbiausiy ir daZniausiai gendanciy masiny
elementy, jie placiai naudojami transporto priemonése ir transporto
technologiniuose jrenginiuose. Pazaida guolyje sukelia papildomus triukSmus,
virpesius, gali sukelti transporto masinos gedima. Riedéjimo guoliy dinaminiy
parametry tyrimai yra reikalingas ir sudétingas procesas. Kadangi guolis yra
netiesiné sistema, tam tikry pradiniy parametry pasikeitimas gali nulemti
netikétus darbo pokycius. Norint istirti galimus scenarijus, galima pasitelkti
skaitinj modeliavima.
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Riedéjimo guoliy tyrimais uzsiima mokslininkai visame pasaulyje. Pirmieji
darbai buvo skirti ne guoliy, kaip atskiros sistemos, o rotorinés sistemos, kurioje
yra guolis, tyrimams. Yamamoto (1955) darbe tyré netiesing mechaning sistema,
kurig sudaro velenas, jtvirtintas guoliuose. Autoriai darbe jvertino laisvuma
guolivose. Tamura ir Taniguchi (1961) darbe nagrinéjama riedéjimo elementy
skaiCiaus ir darbiniy sukiy jtaka maSinos dinamikai. Kintamas standumas
guolyje buvo jvertintas Sankaravelu et al. (1994) darbe, taciau jie nevertino
disbalanso. Periodinés jégos, sukeltos disbalanso, labai keifia visos sistemos
dinamika, jos jvertintos Kim ir Noah (1996) darbe. Jie taip pat jvertino tarpelio
netiesiSkuma, taciau nejvertino kintamo standumo. Visi Sitie parametrai
viename modelyje buvo jvertinti Harsha (2005) darbe, kontaktinis standumas
buvo nustatomas naudojant Herco teorija. Harsha er al. (2005) jvertino guoliy
darbiniy pavirS$iy banguotumg ir sukiiré analitinj metoda, leidziantj tirti Sios
netiesinés sistemos dinamika. Tas modelis buvo panaudotas rotorinés sistemos
stabilumo tyrimams (Harsha ir Kankar 2004). Tadina ir Boltezar (2011) darbe
pateiktas riedéjimo guolio dinamikos tyrimas jsibégéjimo metu. Autoriai
straipsnyje pateikia riedéjimo guolio su pazaidomis matematinj modelj. ISorinis
ziedas yra deformuojamas, jis modeliuojamas naudojant strypinius baigtinius
elementus, vertinamas slopinimas. Gauti tyrimy rezultatai apdoroti naudojant
Vilneliy transformacijg. Guolio modelis, sudarytas taikant baigtiniy elementy
metoda, pateiktas Kiral ir Karagulle (2006) straipsnyje. Autoriai tiria pavieniy ir
keliy pazaidy jtaka guolio dinamikai. Duomenims apdoroti naudojamos laiko ir
daznio sritys. Sesiy laisvés laipsniy guolio matematinis modelis yra pateikiamas
Sopanen ir Mikkola (2003 a, b) darbuose. Pateiktame modelyje jvertintas guolio
tepimas. Jéga ir momentas guolyje skai¢iuojami dinamikoje. Modeliavimui
naudojamas programinis paketas '™MSC ADAMS'. Istirta tarpelio jtaka
saviesiems dazniams.

Pavary dézés guolio pazaidy tyrimas pateiktas Zamponi ef al. (2009) darbe.
Kontaktui modeliuoti kaip ir anks¢iau naudojama Herco kontakto teorija.

Patil et al. (2010) darbe yra pateiktas riedé¢jimo guolio matematinis modelis,
verifikuotas eksperimentiniu bandymu.

Apibendrinant galima teigti, kad modeliuojant guolj su pazaidomis reikia
jvertinti tarpelj tarp guolio ziedy ir riedé¢jimo elementy, taip pat kintamag
standuma, disbalansg. Kaip buvo minéta anksciau, kai kurie autoriai modeliavo
guolio iSorinj zieda kaip deformuojama kiing, taciau, atsizvelgiant | maSiny
konstrukcijas, guolio vidinis ziedas presuojamas ant veleno, iSorinis jstatomas j
guoliaviete, todél ziedy galimybés deformuotis yra smarkiai apribotos, Siuo
atveju galima vertinti tarpelj tarp iSorinio ziedo ir guoliavietés, kai sistemoje
sukasi velenas. Ziedy modeliavimas naudojant baigtinius elementus pasunkina
uzdavinj, padidéja skaiciavimo laikas, taciau rezultatui didelés jtakos neturés.
Modeliuojant kontaktuojancius pavirSius galima juos apraSyti skirtingomis
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funkcijomis, taip nustatomas banguotumas ir SiurkStumas. Taciau jeigu
kontaktinis uzdavinys bus sprendziamas pagal Herco teorija, ty pavirSiy
geometrija turi atitikti salygas, kada ta teorija galioja.

1.2. Krumpliaratiniy pavary matematiniy modeliy
apzvalga

Krumpliaratinés pavaros placiai paplitusios transporto priemonése,
naudojamos sukimosi greiiui ir momentui keisti, taip geriau iSnaudojamas
variklis.

Tiesiakrumplés pavaros matematiniai modeliai gali bati i$skirstyti |
analitinius ir skaitinius, antrieji savo ruoztu gali buti klasifikuojami j sutelktyjy
parametry ir BEM. Analitiniai modeliai, kuriuose nagrinéjamos krumpliaratinés
pavaros, kaip tiesinés dinaminés sistemos, pateikti apzvalginiame Ozguven ir
Houser (1988) darbe. Tokiy modeliy naudojimas $iais laikais yra apribotas,
dazniausiai jie naudojami saviesiems dazniams nustatyti. Negalima sakyti, kad
iki to laiko buvo naudojami tik tiesiniai modeliai. Modeliy, kuriuose
krumpliaratiné pavara buvo modeliuojama kaip netiesiné sistema, buvo ir
anksCiau, vienas i§ pirmyjy tokiy straipsniy yra Utagawa (1958). Autorius
nustaté dinamines apkrovas pavaroje. Darbe naudojamas laike kintamas
standumas, pateiktos lygtys dinaminéms apkrovoms skaiciuoti, visi teoriniai
skai¢iavimai patikrinti fiziniu eksperimentu. Véliau modeliuose buvo jvertintas
tarpelis sukabinime (Kahraman ir Singh 1990). Maliha et al. (2004) pateikia
modelj, kur] sudaro: pavara, velenas, diskas, guolis, taip pat yra jvertintas
tarpelis tarp krumpliy. Galiausiai atsirado modeliy, kur vertinamas ir kintamas
standumas, ir tarpelis. Tokie modeliai apzvelgti Wang et al. (2003) darbe. Dar
vienas modelis, kuriame jvertintas kintantis standumas, priklausantis nuo
dalyvaujanéiy krumpliy pory skaiéiaus, pateiktas Kiekbusch and Howard (2007)
darbe. Cia pateiktos formulés sukimosi standumui nustatyti esant vienai
krumpliaraciy porai sukabinime ir dviem. Priimta, kad bendras sukabinimas
susideda i§ krumpliaraciy pagrindy standumo, krumpliaraéiy krumpliy standumo
ir kontaktinio standumo tarp dviejy krumpliy.

Wang et al. (2003) autoriai taip pat apzvelgia dvipakopiy ir daugiapakopiy
pavary matematinius modelius. Dviejy laipsniy pavaros matematinis modelis
pateiktas Cheono (2007) ir Fakhfakh et al. (2005) darbuose. Cheono (2007)
dvipakopés pavaros standumui aprasyti panaudota Furjé eiluté, jvertintas tarpelis
tarp krumpliy, apskaiciuota slopinimo koeficiento reik§mé. Fakhfakh et al
(2005) darbe dvipakopés pavaros standumas aprasytas laiptuota funkcija.

Vaishyair Singh (2001) darbe pateiktame modelyje yra jvertinta slydimo
trintis sukabinime. Trintj nagrinéjo ir kiti autoriai. He ez al. (2008) darbe
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pateikti penki modeliai trinCiai aprasyti, nagriné¢jama trinties jtaka pavaros
dinamikai. Rivola (1997) savo darbe jvertino slopinima sukabinime. Darbuose
(Kuang ir Lin 2001; Wojnarowski ir Onishchenko 2003) nagriné¢jama krumplio
susidévéjimo problema. Walha er al (2009) darbe jvertintas guoliy
paslankumas, tarpelis abiejose pavarose. Standumo kitimas apraSomas laiptuota
funkcija.

Frolov ir Kosarev (2003) tiria, kokie faktoriai turi jtakos virpamiesiems
procesams krumpliaratingje pavaroje. Nustatyta, kad tai sukabinimo standumas,
jégos, zingsnio ir profilio paklaidos. Daug autoriy uzsiima krumplio darbinio
pavirSiaus iStrupéjimo problemomis, modeliai pateikti Jia ir Howard (2006),
Fakher et al. (2008), Omar et al. (2003) darbuose. Litak and Friswell (2005)
darbe nagrinéja krumpliaraciy pazaidas, tokias kaip: krumpliy Itizimai, zingsniy
paklaidos. Zouari et al. (2007) darbe tiriama krumplio jtrikio jtaka sukabinimo
standumui, keic¢iamas jtrikio dydis, kryptis, skaiciavimai atliekami panaudojant
BEM. Mohammeda et al. (2013) darbe tiriamos trys skirtingos pazaidos. Pirma —
jtriikis eina per visg krumplj, jtriikio gylis visur vienodas. Antra pazaida — jtriikio
gylis pasiskirstes pagal parabolés funkcija. TreCia pazaida — jtriikis didéja
vienodai visomis kryptimis. Diagnostiniais parametrais parinkti RMS ir
ekscesas, sukabinimo standumas nustatomas i§ potencinés energijos iSraiskos.
Mokslingje literatiiroje dazniausiai naudojama pirmo tipo pazaida, ji aptinkama
gana lengvai. Antro tipo pazaidos aptikimas néra toks lengvas kaip pirmos,
kadangi sukabinimo standumo pasikeitimas néra didelis. Trecias scenarijus yra
labiausiai atitinkantis tikrove, pradinéje stadijoje aptikti pazaida labai sunku.

Atlikus tiesiakrumpliy pavary matematiniy modeliy analiz¢ paaiskéjo, kad
norint kurti matematinius modelius, skirtus pavary su pazaidomis dinaminiy
parametry tyrimams, reikia nagrinéti netiesines dinamines sistemas. Pavary
modeliuose turi biiti jvertinti tarpeliai guoliuose, tarp krumpliy. Sukabinimo
standumas modeliuojamas kaip laiptuota funkcija, jis priklauso ne tik nuo
krumpliy pory, dalyvaujanéiy susikabinime skaiciaus, bet ir nuo kontakto vietos.
Per pastargjj deSimtmet] atsirado matematiniy modeliy su pazaidomis.
DaZniausiai tiriamos krumplio jtrikio ir krumplio darbinio pavirSiaus
iStrupéjimo pazaidos. Tyréjai neskiria démesio krumplio vir§inés nulauzimui.
Tokio tipo pazaida daznai atsiranda pavary dézéje, kai krumpliaraciai juda
vienas kito atzvilgiu. Viena i$ svarbiausiy modelio viety yra kuo tikslesnis
sukabinimo standumo aprasymas, tam buvo iSnagrinéti 6 skirtingi metodai.

Taikant metoda, pateikta Airapetov ef al. (1980) ir pertvarkius jj taip, kad
standumo dimensija biity [N/m], gaunama tokia iSraiska:

— Eb .

.1
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¢ia E — redukuotas tamprumo modulis; b — krumpliaradio krumplio plotis;
h — santykinis atstumas nuo apkrovos pridéjimo tasko iki krumplio pagrindo,
kinta nuo 0,25 iki 2,25.
Norint pereiti nuo parametro h prie perdengimo koeficiento, naudojama israiska:
E'b 2x\?2
k=m-[1—0,4-(1—?)]; (12)
¢ia € — perdengimo koeficientas; X — kintamasis, X € [0; €].

Antrasis modelis pateiktas Airapetov et al. (1980). Skai¢iuojant standuma
Siuvo metodu kreivés pobudis iSlieka toks pat kaip ir pirmuoju atveju, taciau
standumo reik§mé skiriasi. Krumpliy poros suminis standumas gali biti
nustatytas:

k = ’i—: [1-0,27- (h—1,25)2]. (1.3)
Treciasis standumo nustatymo metodas leidZia jvertinti tarpasinio atstumo
pokyti (Airapetov et al. 1980):
E'b

k= ;
3,65+h3+3,65+(kq—h)3’

(1.4)
¢ia kg, koeficientas:
AA
kd=2'5+;i (1.5)

¢ia AA — tarpasinio atstumo paklaida; m — krumpliaracio modulis.

Sio metodo trikumas: pasikei¢ia tik standumo dydis, nesikeiGia jéjimo j
sukabinimg vieta.

Kuang ir Yang (1992) pasiiilé savo metoda (ketvirtas metodas) standumui
nustatyti. Taikant §j metoda, nustatomas vieno krumplio standumas (Kuang ir
Lin 2001):

r—Twi .
a+xpm’

(1.6)
Ap = 3,867 + 1,612+ z; — 0,02916 - z2 + 0,0001553 - z3;  (1.7)
A; = 17,060 + 0,7289 - z; — 0,01728 - z2 + 0,0000999 - z3;  (1.8)
A, = 2,637 — 1,222 z; — 0,02217 - z2 + 0,0001179 - z3;  (1.9)
A; = —6,330 — 1,033 - z; + 0,02068 - z2 — 0,0001130 - z3; (1.10)

Ki(r) = (Ao + A1 X)) + (A + A3X))

¢ia r — krumpliaracio spindulys apkrovimo taske; z; — krumpliy skaicius;
X; — perstimos koeficientas; 1;,; — pradinio apskritimo spindulys.
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Krumplio standumas:
k; = K;(r) - b-10°. (1.11)

Nustacius abiejy krumpliaradiy standumus, randamas bendras sukabinimo
standumas:
kiky

K = PR (1.12)
Taikant § metoda galima jvertinti tarpasinio atstumo pasikeitima. Zinant
standuma bet kuriame krumplio taske, nustatomi dviejy krumpliy saveikos
taskai, jvertinant pasikeitusj tarpasinj atstumg. Keiciasi apkrovos pridéjimo
vieta, atvirk§ciai nei tre¢iame modelyje.

Standuma galima apskaiciuoti taikant BEM (penktas metodas), naudojant 4
laisvés laipsniy strypinj baigtinj elementg (vertinamas tik lenkimas). Turint
standumo priklausomybe nuo krumplio ilgio, galima isreiksti standumo
priklausomybe nuo pasukimo kampo.

Standumg galima nustatyti taikant analitinj metoda (SeStas metodas).
Vertinant tik lenkima, poslinkis nustatomas:

av _ d M, dx
U%=3F = ar [fxi 2Ly, | (1.13)
¢ia U — potenciné energija; F — jéga; M,; — krumpliaratj veikiantis sukimo
momentas; I,; — krumpliarac¢io krumplio skerspjiivio geometrinis inercijos
momentas.

Pertvarkius (1.13) lygtj gaunama israiska:

3

xi —Fxjdx; Fx;
q=J E’;z F(=xp) = L (1.14)

Krumpliaracio krumplio standumas:
ki =—=—%; (1.15)

¢ia x; — ilgis nuo atramos iki jégos pridéjimo vietos.

Dviejy krumpliaraciy sukabinimas nustatomas pagal (1.12) lygtj.
Skaiciavimai, jvertinant lenkima, gniuzdyma ir kontaktinj standuma, atlikti
Atanasiu ir Doroftei (2008).

ISnagrinéti SeSi metodai, skirti krumpliaraciy sukabinimo standumui
nustatyti. Trecias, ketvirtas, penktas ir Sestas metodai leidzia jvertinti tarpasinio
atstumo pasikeitima, taciau taikant trecia metoda nesikeicia taskas, kuriame
krumpliaraciai jeina | sukabinimg. Kiti tyréjai krumpliaratiniy pavary
modeliuose nevertino tarpasinio atstumo pasikeitimo jtakos pavaros darbui, nors
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yra daug sukabinimo standumo nustatymo metody, kuriais remiantis galima tai
padaryti.

Lietuvos mokslininkai uzsiima analoginiy problemy sprendimais. Ragulskis
(1974) darbe iSnagrinéjo trintj guoliuose, jy standuma, skersines vibracijas,
atliko eksperimentinius guoliy tyrimus. Sudétingy rotoriniy sistemy
matematinius modelius kiiré Augustaitis (1994). Darbe pateikti riedéjimo guoliy,
krumpliaratinés pavaros matematiniai modeliai, taip pat velenas, modeliuojamas
baigtiniy elementy metodu. Mariiino (1993) darbas skirtas pavaroms su jéginiu
grandziy suvérimu tyrti. Taip pat yra mokslininky, kurie uzsiima rotoriniy
sistemy diagnostika. Barzdaitis et al. (2006) darbe pateikta rotoriné sistema,
nustatyta, kaip trintis veikia korozija, uzdavinys sprendziamas BEM. Mazeika
et al (2008, a) nagrinéja krumpliarating pavarag su slydimo guoliais.
Skaiciavimams atlikti buvo panaudotas BEM metodas. Pagrindinis tikslas —
masiny apsauga nuo netikéty gedimy. Barzdaitis er al. (2009) nagrinéjama
problema susijusi su padidéjusiomis apkrovomis guoliuose, kai mechanizmas
yra iSjungiamas. Diagnozavimo parametrai yra poslinkiai ir kinetinés orbitos.

1.3. Diagnostiniy metody, taikomy transporto
priemoniy transmisijos diagnostikoje, apzvalga

Transmisijos buklés poky¢iams nustatyti galima pasitelkti skirtingus metodus.
Matuoti virpesius, nustatyti metalines priemaiSas tepale, matuoti garsa, AE
signala, temperatiirg, taip pat galima taikyti keliy metody derinius.

VS ir AE signalo matavimo metodai leidzia nustatyti ne tik buklés
pasikeitimus, bet ir pazaidos tipa. Rotoriniy sistemy diagnostikoje VS yra gerai
zinomas metodas, placiai apraSytas Taylor ir Kirkland (2004) ir kituose
Saltiniuose. Sis metodas pla¢iai taikomas rotoriniy sistemy diagnostikoje.

Tandon (1994) eksperimentiniu biidu tyré guoliy pazaidas naudojant
skirtingus virpesiy diagnostinius parametrus. Buvo tiriami RMS, maksimali
reikSmé, maksimumo koeficientas, galia, kepstras. Pradinis signalas buvo
virpesiy pagreitis (laiko sritis). Nustatyta, kad maksimumo koeficientas néra
efektyvus diagnozavimo parametras, visi kiti parametrai gali buti naudojami
diagnostikai atlikti. Maziausia pazaida, kuri buvo uzfiksuota, tai 75 mikrometry
pazaida iSoriniame ziede, aptikta naudojant RMS parametra. Vidiniame ziede
uzfiksuota pazaida, kurios dydis 200 mikrometry, aptikta matuojant maksimalia
reikSme. Heng ir Nor (1998) teigia, kad atliekant riedé¢jimo guoliy diagnostika,
néra reikSmingy privalumy: ar naudojamas beta funkcijos diagnostinis
parametras, ar ekscesas, ar maksimumo koeficientas.

Atliekant diagnostika svarbu jvertinti masSinos sukimosi greitj, sukimosi
momenta, tepalo temperatiirg ir kitus parametrus. Tan ir Mba (2005) atliko
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tyrimus su krumpliaratine pavara, buvo tiriamas rysys tarp temperatiiros, tepalo
plévelés storio ir AE signalo aktyvumo. Straipsnyje pateikti pirminiai duomenys
parodé, kad iStrupéjimo pazaidos aptikimas naudojant RMS ir energija nedavé
gery rezultaty, kol tyréjai nejvertino temperatiiros jtakos. Temperatiiros jtaka AE
signalui nustatyta Loutas et al. (2009) darbe.

Literatiiroje daug démesio skiriama Iétai besisukantiems rotoriams. Kim
Yong-Han et al. (2006) darbe lyginami du skirtingi diagnostikos metodai, t. y.
virpesiy matavimo (iki 20 kHz) ir ultragarsinis metodas (nuo 20 iki 100 kHz).
Testuojamame jrenginyje yra riedéjimo guolis su VZP, darbiniai siikiai kei¢iami
nuo 30 aps/min iki 1200 aps/min. Nustatyta, kad virpesiy matavimo metodas yra
efektyvus tik esant didesniems stkiams. Kai sukiai yra mazi, tada lengviau
nustatyti pazaida taikant ultragarsinj metoda. Sadettin Orhan et al. (2006) tyré
dviejy tipy guolius: rutulinj ir ritininj. Pazaidos buvo nustatytos iSoriniuose
zieduose. Nepriklausomai nuo riedéjimo elementy tipo, pazaidos nustatomos
naudojant visus diagnostinius parametrus.

Tandon ir Choudhury (1999) savo darbe nustaté, kad akustinés emisijos
(AE) matavimai, tam tikrais atvejais, duoda geresnj rezultata nei virpesiy
matavimas. Pazaida gali buti aptikta anksCiau, nei naudojant virpesiy matavima.
Akustinés emisijos metodas buvo kuriamas statiniy struktiiry diagnostikai, bet
per pastaruosius metus jis pradétas naudoti rotoriniy sistemy diagnostikai (Mba
2003). Mba et al. (2006) pateikia iSsamig darby Sioje srityje apzvalga. Vieni i$
pirmyjy Sios srities darby yra Yoshioka er al. (1981, 1984). Mokslininkai
nustaté, kad AE parametry pasikeitimas jvyksta anksCiau nei pasikeicia
parametrai virpesiy pagrei¢io diapazone. AE metodas leidzia nustatinéti
pazaidas guoliuose, kai veleno sukiai yra gana mazi. Elforjani ir Mba (2010)
darbe buvo nustatyta aiSki koreliacija tarp AE energijos lygio padidéjimo ir
pazaidos atsiradimo bei jos vystymosi. Pazaidos did¢jimg lemia energijos lygio
signale padidéjimas, taip nustatomos guolio iSorinio ir vidinio ziedo pazaidos.
Pastebétas signalo amplitudés padidéjimas esant pazaidai iSoriniame Ziede,
taciau signalas nepadidéja esant vidinio ziedo pazaidai (Saad Al-Dossary et al.
2009).

1.4. Standarty, naudojamy diagnostikai atlikti,
apzvalga

Virpesiy matavimo metodas yra placiai apraSytas standartuose. A priede pateikti
35 standartai, kuriais remiantis atliekamas virpesiy matavimas. Diagnostikai
dazniausiai naudojami du standartai: ISO 7919 ir ISO 10 816. Pirmasis yra
skirtas virpesiams matuoti naudojant bekontak¢ius jutiklius, antrasis — naudojant
kontaktinius jutiklius. Diagnostinis parametras RMS leidzia nustatyti bendra
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biiklés pasikeitima, tadiau nesuteikia Ziniy apie konkrety gedima. Sie standartai
gali biiti naudojami jrenginiams diagnozuoti, kuriuose yra riedéjimo guoliai ir
krumpliaratinés pavaros, taciau jie néra skirti $iy elementy diagnostikai. Guoliy
diagnostikai yra sukurtas standartas ISO 15 242, kuriame apraSyta diagnostikos
eiga. Krumpliaratinéms pavaroms vienintelis standartas ISO 8579, bet ir jis yra
skirtas tik naujoms pavaroms.

Akustinés emisijos metodo taikymas rotoriniy sistemy diagnostikai yra
naujas reiskinys, todél standarty bazé néra tokia plati, kaip virpesiy matavimo.
Pagrindinis standartas yra ISO 22 096: 2007 “Condition monitoring and
diagnostics of machines — Acoustic emission”.

1.5. Duomeny apdorojimo metody, taikomy
diagnostikai atlikti, apzvalga

Pazaidos aptikimo tikslumas ir greitis priklauso nuo pasirinkto duomeny
apdorojimo metodo ir diagnostinio parametro. Darbe nagrinéjami tik
kontaktiniai jutikliai, kadangi bekontakciy jutikliy naudojimas transporto masiny
transmisijy elementy diagnostikoje néra racionalus. Visus duomeny apdorojimo
metodus galima isskirti j tris pagrindines sritis (1.1 pav.) (Staszewski ir Worden
1997):

1) laiko sritis;

2) daznio sritis;

3) laiko ir daznio sritis.

’ Signalas l"{ Integravimas
' |
| l L v A

Laiko sritis Daznio sritis | | Laiko-daznio sritis |

1.1 pav. Duomeny sritys
Fig. 1.1. Data domains

Laiko srities paprasCiausias duomeny atvaizdavimas yra grafinis,
matuojamo signalo amplitudés priklausomybé nuo laiko. Grafiniy duomeny
analizé reikalauja aukstos personalo kvalifikacijos, daug laiko. Didelé klaidos
tikimybé. Signalams apdoroti naudojami diagnostiniai parametrai pateikti
1.1 lenteléje.
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1.1 lentelé. Diagnostiniai parametrai laiko srityje
Table 1.1. Diagnostic parameters in time domain

Parametras Autorius Parametras Autorius
X1 = max|x;| Loutas ef al. 16 Samanta ir
011) X14 = M Al-Balushi
ob (2003)
X2 = Loutas et al. X15 = NA4 = Zakrajsek
= max(x;) — (2011) N Z{Ll(ri —7)* et al.
— min(x;) 1 2 (1993)
(G Zma B oy - 2]}
X3 =RMS = Barzdaitis ir X16 = NA4 x= McClintic
Mazeika 1en 4 etal
~ (2010) _ N 2i=1(i — 7) (2000)
( ,Z 1(N 1(7}k - 7') )?
1 Loutas et al. ¥ (d; - ‘)4 Zakrajsek
X4 = NZ x; Q011) | X17 = FMa =—=E070 et al.
= [2 ' (d; — d) ] (1993)
1 Kang et al. X18 = FM4 *= Lei ir Zuo
X5 = NZM (2007) 1 Lon (g, — dy* (2009)
i=1 = 1 —
G2y 1(N —1(djx — d))?)?
X6 = Qu etal. %19 = MéA N.d;i—d)° Martin
N 2 2011 = = —_ 1989
N . L
=1
7 = RMS He et al. X20 = M6A *= Martin
- 2007 1989
Ly @on NZ (i — d)° (1989)
= 1 —
1(N —1(djx — d))?))?
max|x;| Yu (2011) N3YN (d —d)® Martin
X8 =—rs X21=M£;A=L_z)4 (1989)
[ZX4(di - d)’]
_ maxlxil Kangetal. | X22 = M8A *x= Sait ir
X9=q—— (2007) Lon (i, — dye Sharaf-
NZL 11l - N ~i=1 Eldeen
TG — D))" 2011)
X10 = Yu (2011) X23 =NB4 = McClintic
max|x;| NYN (B —E)* etal
. 2 = — (2000)
(NZi:l Ixil) {ﬁ ;11[2{\1:1(&], - EJ)Z]}
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1 lentelés pabaiga

Parametras Autorius Parametras Autorius
X11 = Qu et al X24 = NB4 x= Sait ir
(2011) Ion (p _ 5y Sharaf-
= N 2=~ B) . Eldeen
= 1 ! =12 2011
{Wzsnﬂ [N ?:1(Eij - E]) ]} ( )

X12 = Kang et al. Tow 0w Leiir Zuo
LI G~ B)? O  Zi=1(d) (2009)

1
il Nzliv:1(xi)2
X13 = Kang et al. NZ?’-l(Axi —x)* Leiir Zuo
> X26 = EQp = —=t=17 7
%Z?’:l(xi -X)* (2007) N (Ax; — ;)2 (2009)

x; —amplitudés reik§me i-ame taske,

N — iSmatuoty tasky skaicius,

1; — lickamasis signalas i-ame taske,

d; — poky¢io signalas i-ame taske,

m — m-tasis taskas,

m‘— bendras tasky skaicius,

E;; — gaubiantiosios reikSmé m-ame taske.

Diagnostikoje labai paplites RMS parametras (X3). Tai parametras, kuris
nustato galios kiek] virpesiy signale (Lebold et al. 2000). Daznai naudojamas
RMS parametro pokytis delta RMS. Sie parametrai néra jautriis pazaidos
aptikimui ankstyvoje stadijoje. Siekiant nustatyti pasikeitusig jrenginio biukle,
gali biti naudojami tokie parametrai, kaip maksimali reik§mé (X1), mojus (X2)
arba maksimumo koeficientas (X10). Parametrai nuo X15 iki X24 buvo
specialiai sukurti krumpliaratiniy pavary diagnostikai. Norint juos naudoti
reikalingas papildomas signalo apdorojimas. IS pradziy reikalingas signalo
sinchroninis kaupimas laike, po to gali biiti naudojamas liekamasis signalas
(angl. residual signal). Tai signalas, i$ kurio pasalinti veleno daznis ir pavaros
sukabinimo daZzniai, arba pokyCio signalas (angl. difference signal). Tai
signalas, i$ kurio pasalintas veleno daznis ir harmonikos, sukabinimo daznis ir jo
harmonikos (Sait ir Haraf~Eldeen 2011). Placiau su pateiktais diagnostiniais
parametrais galima susipazinti literatiiros $altiniuose, pateiktuose 1.1 lenteléje.

Analizuojant signalg daznio srityje, labai paprasta nustatyti ne tik pazaida,
bet ir jos tipg. Duomenims apdoroti daznio srityje naudojamas spektras,
bispektras ir kepstras. Bispektras leidzia stebéti tuos pacius parametrus kaip ir
naudojant spektra, dar stebimas fazés pokytis (Jasinski ir Radkowski 2010).
1.2 lenteléje pateikti diagnostiniai parametrai, naudotini daznio srityje.
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1.2 lentelé. Diagnostiniai parametrai daznio srityje
Table 1.2. Diagnostic parameters in frequency domain

Parametras Autorius Parametras Autorius
F1= max(s(i* )) Q(l;()e]tlc;l‘ f=1fi45(i) Loutas et
F10= |22 al. (2011)
i=1 fis(@®
K s@) Qu etal YK f2s(D) Loutas et
F2=—"— (2011) F11= al. (2011)
JEE S EE 25
YK s() Loutas et _Fy Loutas et
F3=="% al. o011y | F12=p = al. (2011)
\/Zﬁ(ﬂ(fi — P16)?s(@®
_ K
IE fis(@®)
Y@
Fa = K1(s(@) — F3)* | Loutaser F13 = YK (fi = F7)3s(i) Loutas et
== ®&-1 | a o =T kB al. 2011)
K (s(i) —F3)® | Loutaser P14 = YK (fe — F)*s() Loutas et
KR al. (2011) KF? al. (2011)
K : 4 1
1 (s() — F3) Loutas et K (f _ poseri Loutas et
F6 === | al (2011) F15 = 2= i ~ F)25@ al. 2011)
* K\[Fg
8
YK fius@ Loutas et F16 = PMM = Huang et al.
F7 = [ T0) al. (2011) — max(®(fspro)pfppr).p(fpsr)) . (2007)
=1 mean(p) ’
F8 = Loutaset | F17 = FM0 = Hajnayeb et
al. (2011) max(x;) — min(x;) al. (2011)
/ B (f; — F,)2s(i) =
— L—l(fl < 7) Z?=1A(fk)
K 2.7+ Loutas et
F9 = M al (2011)
i=1s@
i* — atitinka pirmos eilés Soninés juostos (sideband) indeksa,
s(i) —spektras, i=1, 2,..., K,
K — spektro linijy skaicius,
fi — daznio reikSmé i-oje linijoje,
P(fepro), D(fzprr), P (fzsr) — vidutiné galia, esant pazaidos charakteringam daZniui,
mean(p) — vidutin¢ galia,
A(f;) — charakteringy dazniy suminé amplitude.
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1.3 lentelé. Diagnostiniai parametrai laiko ir daznio srityje
Table 1.3. Diagnostic parameters in time—frequency domain

Parametras Autorius Parametras Autorius
XF1 = AMpg, = Wanget | XF5 = entrapy(m n) = | Yanir Gao
1< al. (2010) (2010)
=N2mjax|l/l/x(ai,bj;w)| ZZIa(m n,t)|?
i=0 mnt=
XF2 = AMp, = Wang et Yan ir Gao
1< al. (2010) XF6 = —Zpi log, p; (2010)
= NZ mjin|Wx(ai,bj;1,l))| i=1
i=0
XF3 —m— Wang et XF7 = p(m,n) = Yan ir Gao
al. (2010) | Eenergy(m,n) (2010)
=3 Z( le (@i b)) = Fencropy (1,1
XF4—FGP— Wang et
_ AMpgx — AMpy al. (2010)
B AM
Eenergy(m,n) = -, a(m,n, t)|* — energija, priklausanti nuo parametry (m, n),
a; — mastelio parametras,
bj — laiko parametras,
Y — Vilnele.

Signalo analizé laiko ir daznio srityje yra patogus jrankis, leidZiantis
nagrinéti signalg ne tik pagal daZnius, bet ir laiko srityje tuo paciu metu. Tai gali
biiti naudinga, kai masina dirba esant nestacionariems rezimams. Signalui
apdoroti laiko ir daznio skalése naudojami algoritmai: STFT, Winger—Ville
pasiskirstymas, Choi—Williams pasiskirstymas ir Vilneliy transformacija.
STFT - tai klasikiné laiko ir daznio analizés technika, kuri gali biiti naudojama
pavaros diagnostikai (Wang et al. 2001). Winger—Ville pasiskirstymas buvo
sukurtas XX amziaus pirmojoje puséje. Pries dvideSimt mety Sis metodas
pradétas taikyti ir krumpliaratiniy pavary diagnostikai (Sait ir Sharaf-Eldeen
2011). Choi—Williams pasiskirstymas uztikrina geresng rezoliucija negu
Winger—Ville pasiskirstymas. Jis nejautrus signalo komponentams laiko srityje
(Fan ir Zuo 2006). Vilneliy funkcijos, lyginant su STFT, naudoja siauras laiko
juostas esant aukstiems dazniams ir placias esant zemiems (Wang et al. 2001).
Vilneliy transformacija yra daug greitesnis algoritmas nei STFT. Diagnostiniai
parametrai, naudojami laiko ir daznio srityje, pateikti 1.3 lenteléje. Be
parametry, pateikty 1.3 lenteléje, galima naudoti X1-X14 parametrus, kurie
buvo pateikti laiko srityje (1.1 lentelé).
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1.6. Pirmojo skyriaus iSvados ir darbo uzdaviniy
formulavimas

Rutuliniy riedéjimo guoliy su pazaidomis dinaminiy parametry
tyrimams, naudojant matematinj modeliavima, be paZzaidy, reikia
jvertinti: tarpelius tarp riedéjimo elementy ir guolio Ziedy, kintamg
standuma, ziedy banguotuma ir veleno disbalansa.

Tirdami tiesiakrumples pavaras, mokslininkai dazniausiai apsiriboja
dviejy tipy pazaidomis: krumpliarac¢io krumplio darbinio pavirSiaus
iStrupéjimo ir krumplio jtriokio. Mazai iStirta krumplio virSiinés
nulauzimo pazaida.

Tiesiakrumpliy cilindriniy pavary su pazaidomis dinaminiy parametry
tyrimams, naudojant matematinj modeliavimg, be paZzaidy, reikia
jvertinti: tarpus tarp krumpliy, kintama standuma, tarpasinio atstumo
pokytj, veleny disbalansg. Kaip atskirg uzdavinj galima atlikti
cilindrinés tiesiakrumplés pavaros dinaminiy parametry tyrimus, kai
krumpliai yra deformuojami ir krumpliy profilis néra idealus.
Standartuose  diagnostiniy = parametry  reikSmés  daZniausiai
skai¢iuojamos daznio intervale nuo 10 iki 1000 Hz, tadiau niekur
nepaaiskinama, kodél naudojamas bitent Sitas intervalas. Naudojant
matematinio modeliavimo metu gautus rezultatus, galima nustatyti,
kuriuose daznio intervaluose dinaminiai parametrai keiciasi labiausiai ir
taip racionaliai parinkti intervalus diagnostikai. Apdorojus duomenis,
naudojant skirtingus diagnostinius parametrus, galima nustatyti, kurie i$
ju yra jautriausi pazaidos aptikimui ir jos didéjimo nustatymui.
Besisukandiy elementy diagnostikai placiai taikomas virpesiy signalo
matavimas. Taciau, kaip rodo paskutinio deSimtmecio tyrimai, akustinés
emisijos metodas yra perspektyvus ir gali buti naudojamas
analogiSskiems uzdaviniams spresti. Norint patikrinti hipoteze, reikia
atlikti eksperimentinius tyrimus, palyginti metody jautruma pazaidos
aptikimui ir jos didéjimui.

Duomenims apdoroti naudojamos ne laiko ar daznio skalés, o laiko ir
daznio skalés. Naudojama Vilneliy transformacija, kuri tam tikrais
atvejais duoda geresnius rezultatus nei lokali Furjé transformacija
(STFT), taip pat skaic¢iavimo laikas yra mazesnis.



Transporto masiny transmisijos
elementy matematinis modeliavimas

Sio skyriaus medziaga buvo publikuota straipsniuose: Bogdeviius ir Skrickij
(2013), Skrickij ir Bogdevicius (2010), Skrickij (2010, a, b).

2.1. Rutulinio riedéjimo guolio su pazaidomis
matematinis modelis

Pateiktas modelis gali biiti naudojamas vienos eilés rutulinio riedéjimo guolio su
pazaidomis tyrimams, kai riedéjimo elementas yra rutulys.

Riedéjimo guolio matematiniame modelyje priimtos prielaidos: riedéjimo
guolio judéjimas tiriamas tik radialine kryptimi; atskiri elementai modeliuojami
kaip kieti kiinai; vertinama iScentriné jéga; vertinama sunkio jéga; veleno
sukimosi greitis pastovus; velenas apkrautas pastovia jéga horizontalia kryptimi
(dirzinés pavaros jtempimas); jvertinta iSorinio ziedo pazaida; jvertinta vidinio
ziedo pazaida, laisvumai tarp iSorinio ziedo, rutuliuko ir vidinio ziedo, jvertintas
disbalansas.

Naudojant pateikta modelj galima tirti IZP, VZP, RE pazaidas, taip pat 3iy
pazaidy derinius.

21
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Guolio dinaminis modelis pateiktas 2.1 paveiksle. Riedéjimo guolio
judéjimo lygtys uzrasomos naudojant Lagranzo antrojo tipo lygti:

d (0T aT on o .
it (5a) ~ 50 * 5y * oqy = Pt G060 @D
¢ia qg — apibendrinta koordinaté, Fy (t, qi, qx) — apibendrinta jéga.

y

2.1 pav. Guolio dinaminis modelis
Fig. 2.1. Dynamic model of a bearing

Riedéjimo guolio kinetiné energija:
T=Tre +Trot + Tiny. + Tor. (2.2)

Riedéjimo elementy kinetiné energija:
_ yNb (1 24 2.02) 411092 Ry2y.
Tr.e. - Zj:l(zmj (p] + Py 6] ) + 2 Ije] (1 + Prj) ), (2.3)

¢ia Nb — guolio RE skaicius; m; — j-ojo RE masg; pj — j-ojo RE greitis radialine
kryptimi; 8, — j-ojo RE kampinis greitis iSorinio Ziedo centro atzvilgiu;
I; — j-ojo RE inercijos momentas apie jo masé€s centrg; R — iSorinio Ziedo
spindulys (funkcija nuo pasisukimo kampo); prj — spindulys nuo vidinio Ziedo
centro iki j-ojo RE.

Rotoriaus kinetiné energija:

1 . . 1 .
Trot = Emrot(‘ﬁ + Q%) + Elrote%ot; 2.4)
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¢ia myo; — rotoriaus masé; q; — veleno greitis x asies kryptimi; g, — veleno
greitis y asies kryptimi; I,o; — rotoriaus inercijos momentas; 6,,; — rotoriaus
sukimosi kampinis greitis.

Vidinio ziedo kinetiné energija:

1 . . 1 .
Ti.r. = Emi.r.(‘hz + q%) + EIi.r.eiz.r.; (2-5)

¢ia m;,, — vidinio zZiedo masé; q; — veleno greitis x aSies kryptimi; g, — veleno
greitis y adies kryptimi; I;, — vidinio Ziedo inercijos momentas; 8; . — vidinio
ziedo kampinis greitis.

Daroma prielaida, kad iSorinis ziedas nesisuka ir nesideformuoja, tada
T, r. = 0, ® — disipaciné funkcija.

Riedéjimo guolio potenciné energija:

[I=Te + Hjr+1or + Hroe + Mot (2.6)
Riedéjimo elemento potenciné energija:
Mye. = X5, (mygpjsinGy). 2.7)
Vidinio ziedo potenciné energija:
I, = mjrgqy. (2.8)

Rotoriaus potenciné energija:

Mot = Mpo8q,- (2.9)

ISorinio Ziedo potenciné energija I, . = 0.
Potenciné energija tarp dviejy kontaktuojanéiy kiiny, isreiksta pagal Herco
teorija:

5
Meone. = Z] 1 (5 kln]612n] +c kout} out]) (2.10)
Kontaktinis standumas tarp guolio vidinio ziedo ir RE:

3 1
Kinj = 2,15-10°(8") 2(Z pin) > 2.11)

Kontaktinis standumas tarp iSorinio ziedo ir RE:

3 1
kout,j =2,15- 105(8*) E(Z pout) 2, (2.12)

Kreivumo parametras tarp riedéjimo elemento ir vidinio Ziedo:

1
Zpin=rir+—+—+— (2.13)

I'r  Tin Tins
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¢ia r. — RE spindulys; rj, — guolio vidinio Ziedo spindulys; r;,s — guolio vidinio

ziedo spindulys skersine kryptimi.

Kreivumo parametras tarp riedé¢jimo elemento ir iSorinio Ziedo:
1,1 1 1

LPour =+ —g -7 (2.14)
¢ia ryyts — iSorinio ziedo spindulys skersine kryptimi.
Kreivumo skirtumas tarp vidinio ziedo ir rutuliuko:
RS S
F(p)in = G ; (2.15)
X Pin
Kreivumo skirtumas tarp iSorinio Ziedo ir riedéjimo elemento:
F( ) (Flr r1r)-'-(rolut roits) (2 16)
Plout = . .

Y Pout

Faktorius 8" nustatomas i§ priklausomybés, pateiktos 2.2 paveiksle (Harris ir
Kotzalas 2006).

1,2
1

\
0,8
‘06 N

w

0,4
0,2

O T T T T 1
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,2

F(p)

2.2 pav. Faktoriaus 8" priklausomybé nuo F(p)
Fig. 2.2. The dependence of factor §* on F(p)

RE penetracija su vidiniu Ziedu:

Oinj=r+m,+y—xj- 2.17)

RE penetracija su iSoriniu Ziedu:

Soutj = Gz+j + 1 +v —R. (2.18)
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Parametras x; nustatomas i$ lyg¢iy sistemos:
qy + xjcos8,; = pjcosb;; (2.19)
qz + x;sin®,; = p;sinb;; (2.20)

X] = \/qlz + q22 + q§+] - Zp] . QZ.,.]- . COSGJ' - 2p2 . q2+]_ . Slne], (221)

¢ia y — suminis tarpelis tarp vidinio Ziedo riedéjimo elemento ir iSorinio Ziedo;
q2+j — atstumas nuo iSorinio Ziedo centro iki j-ojo rutuliuko centro;
1, — rutuliuko spindulys, funkcija nuo pasisukimo kampo; r — vidinio ziedo
spindulys, funkcija nuo pasisukimo kampo; q; — rotoriaus poslinkis horizontalia
kryptimi nuo iSorinio ziedo centro; g, — rotoriaus poslinkis vertikalia kryptimi
nuo iSorinio Ziedo centro; ©; — j-ojo RE pasisukimo kampas.

Irasius potencinés (2.6) ir kinetinés (2.2) energijy israiskas j lygtj (2.1),
gaunama lygéiy sistema. Rotoriaus su guolio vidiniu ziedu judéjimo lygtis:

3
. Nb > qZ+j'C059j_Q1 .
iy + )2k - 6, (L) 4 iy =

=F+F;-cosqp; (2.22)

3 .
. Nb 2 d2+jSin0j—q; .
Mgl + X =1 Kinj - 6 ( % ) T Cin " 42

=—-mgy- g+ F; - sing; (2.23)
¢ia mg — bendra vidinio ziedo ir veleno masé; c;;,, — slopinimas tarp vidinio ziedo
ir RE; Nj, — RE skaicius; F; — disbalanso jéga; f — veleno pasisukimo kampas.
RE judéjimo lygtys (is viso Nj, lygciy):

3
M g = My~ Qo @2 + Kourj 85y, i+ € dauj — Kinj
3

2 q2+j—q1°c058 j—q5'sind;
in,j Xj

= —m; - g -sinb;. (2.24)

¢ia w — rotoriaus kampinis greitis; ¢ — sistemos slopinimo koeficientas.

Pazaidos modeliavimas pateiktas 2.3 paveiksle. Nepazeisto zZiedo spindulys
R, pazeisto r. Peréjimas nuo R iki r modeliuojamas lankais, modeliuojant
pazaidg tokiu budu, galioja Herco teorija. Sprendziant uzdavinj su pazaidomis,
kai pazaida dalyvauja kontakte, kiekvienos iteracijos metu perskaic¢iuojami
kreivumo parametrai (pateikti 2.13 ir 2.14 lygtyse), perskai¢iuojami kontaktiniai
standumai. Tokiu biidu galima modeliuoti pazaidas iSoriniame ziede, vidiniame
ir riedéjimo elemente.
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2.3 pav. Guolio pazaidos schema
Fig 2.3. Scheme for a defective bearing

Pateiktame modelyje jvertintas tarpelis tarp VZ ir RE, tarp RE ir 1Z,
kintamas standumas, Ziedy ir riedéjimo elementy banguotumas, t. y. RE, IZ, VZ
spinduliai yra funkcija nuo veleno pasisukimo kampo, yra jvertintas veleno
disbalansas. Modelio naujumas tas, kad yra jvertintos pazaidos, kurios
modeliuojamos remiantis Herco teorija.

2.2. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros matematiniai
modeliai

2.2.1. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaida
matematinis modelis

Pateiktas modelis gali biiti naudojamas vieno laipsnio tiesiakrumplés pavaros su
pazaidomis tyrimams.

Pavaros matematiniame modelyje priimtos prielaidos: krumpliaraciy
judéjimas tiriamas tik radialine kryptimi; atskiri elementai modeliuojami kaip
kieti kuinai; vertinama iScentriné jéga; vertinama sunkio jéga; veleno sukimosi
greitis kintamas; veikia pastovi apkrova; jvertinti laisvumai guolyje, tarp
krumpliaracio krumpliy.

Naudojant pateikta modelj, galima tirti krumplio jtrukima, krumplio luzima,
krumplio virSutinés dalies lGzima, darbinio pavirSiaus istrupéjimg, zingsnio
paklaidas, tarpasSinio atstumo paklaidas, krumpliara¢io krumplio storio
sumaz¢jima. Galima tirti iSvardyty pazaidy derinius.

Dinaminis modelis pateiktas 2.4 paveiksle. Pirmu numeriu pazymétas
elektros variklis, kurio pagrindiniai parametrai yra inercijos momentas I, ir
pasisukimo kampas ¢4. 2, 3, 4 ir 5 numeriais pazyméti riedéjimo guoliai, jy
redukuotas standumas k,, ir redukuoto slopinimo koeficientas c,. 6, 7 numeriu
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pazyméti varantysis ir varomasis krumpliaraciai, kuriy redukuoti inercijos
momentai I, I3, redukuotos masés m,, m,, pasisukimo kampai ¢,, ¢@5. 8
numeriu pazymétas apkrovos elementas, kurio inercijos momentas I,
pasisukimo kampas ¢,, apkrovos momentas M.

2.4 pav. Pavaros modelis
Fig. 2.4. Gear model

Elektros variklio matematinis modelis uzrasomas lygtimi (Bogdevi¢ius 2008):
M, = —d,M; + ¢, (0o — ¢1); (2.25)

¢ia M; — variklio sukimo momentas; d,, c, — elektros variklio parametrai;
wq — tusciosios eigos kampinis greitis; ¢; — variklio kampinis greitis.
Sistemos sukamojo judéjimo apraSymas:

I - §1 = My — k(@1 — 02) — ¢ (@1 — @2); (2.26)

I » ¢ = kp(@p1 — 92) + (@1 — 92) — My; (2.27)

MZ =F- T'W1; (228)

I3 ¢3 = M3 — k(@3 — @4) — ¢ (3 — P4); (2.29)

My =—F-1r',,; (2.30)

Iy @4 = kr(@3 — @94) + cr(P3 — P4) — My; (2.31)

¢ia k,c. — veleno sukimosi standumo ir slopinimo koeficientai;

M,, M5 — sukimo momentai; F — jéga sukabinime; r',,1,7',,, — kintami pradiniai
spinduliai.
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Krumpliaraciy sukabinimas modeliuojamas remiantis 2.5 paveiksle
pateikta schema.
¢ia &y (dp) — laisvumas guoliuose (2.5 pav); §y(dy) — tarpelis tarp krumpliy;
P1(y,) — orientacijos kampas, pagal kurj nustatomas pavaros iSdéstymas
plokstumoje; a,,1 (a,,1) — kabinimosi kampas.
TarpaSinis atstumas susideda i§ nominalaus (projektuojamo) tarpasinio atstumo
a, ir geometrinés paklaidos AA:

a = ay + AA. (2.32)

Tarpasinio atstumo a, skai¢iavimas:
a1y = ay — q1 +q3; (2.33)
A1z = Az —qz + qa. (2.34)

Besikeiciant tarpaSiniam atstumui keiciasi kabinimosi kampas, pradinis
apskritimas didéja didéjant kabinimosi kampui «,,:

Dp1+Dp3 |

Qa1 = arccos ; (2.35)

2a4

¢ia Dy; — i-ojo krumpliaracio pagrindinis skersmuo.
Taip pat keiciasi pradiniy apskritimy spinduliai 7’ 1,7’ .

I3,me -\f3
V4 ~
Y n-n M3 Kb
f2

a4
ZING3 doe
2 w

Te,mi P

€ do

) Qe
do DY Ch do
Ko

db R ==C
rwl
Ko

Ch

2.5 pav. Krumpliara¢iy sukabinimas
Fig. 2.5. Gear meshing
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1 ir 2 tasky poslinkiai iSilgai tiesés, kuri yra abiejy krumpliaraciy pagrindiniy
apskritimy liestiné (2.5 pav.):

uy =711 @2 — q1 Sin(YPy — ay) + qz - cos(Py — ay);  (2.36)
Uy = 7wz 03 — Gz Sin(YP1 — 1) + qq - cos(Py — ay1);  (2.37)
d=u, —u,. (2.38)
1 ir 2 tasky greiciai (2.5 pav.):
Uy =711 @2 — G1-sin(Yy — ay1) + 42 - cos(Py — awr);  (2.39)
Uy =7z @3 — Gz sin(hy — ayw1) + Gq - cos(Py — ay1);  (2.40)

6 =1u; — 1. (2.41)

Jéga sukabinime:
F=-k-§ —c-68"; (2.42)
¢ia ¢ — slopinimo koeficientas tarp dviejy krumpliaraciy (2.5 pav.);

k — standumo koeficientas, kuris yra nustatomas Kuang ir Yang metodu.
Tarpelis tarp dviejy krumpliaraciy krumpliy ir guolivose jvertinamas:

{S—SO,kai6>50}
' = ;

6 + 8y, kai § <4,
¢ia 8, — pasirenkamas pradinis tarpelis.
Jéga guoliuose nustatoma:

Fyi=—ky -} (1+ay- (1 —e)%); (2.44)
ciai = 1,2, 3,4 guoliy numeris; k,— guolio kontaktinis standumo koeficientas.
Penetracijos greitis:

A= 1075 \/%; (2.45)

¢ia p — medziagos tankis; a,— koeficientas; e,— restitucijos koeficientas;
E — redukuotas tamprumo modulis.
ASiniai krumpliaraciy poslinkiai:
my - gy = F-sin(¥y — ayq) + Fpy; (2.46)
my - gy = —F-cos(P1 — ay1) + Fpp —my * g; (2.47)
my - Gz = —F-sin(; — ay1) + Fps; (2.48)
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my -Gy =F-cos(Py —ayy) + Fpy —my - g; (2.49)

¢ia g — laisvojo kritimo pagreitis.

Pateiktame modelyje yra jvertintas kintamas standumas sukabinime,
tarpelis sukabinime ir guoliuose, veleny disbalansas.

Modelio naujumas tas, kad tiriant pavaros dinamika, kiekvienos iteracijos
metu perskaic¢iuojamas tarpasinis atstumas. Modelyje naudojamas modifikuotas
Kuang ir Yang metodas, sukabinimo standumas nustatomas jvertinant tarpasinio
atstumo pokycius.

2.2.2. Patikslintas tiesiakrumplés pavaros matematinis
modelis

Naudojant prie$ tai pateikta modelj, gaunami geri rezultatai, kai yra zemi
dazniai. Pavaros dinamikos tyrimams esant aukStiems dazniams reikalingas
modelis, kuris turéty daugiau laisvés laipsniy, tam vertinama kiekvieno krumplio
deformacija (2.6 pav., a). Toks modelis buvo sukurtas ir yra pateiktas toliau.
Detalus masiy matricos ir vidiniy jégy elementy iSvedimas pateiktas C priede.

A
Y Ye } Y

Xe Re

a) b)

2.6 pav. Krumplio schema: a) krumplio skaidymas j BE; b) tasko P poslinkis
Fig. 2.6. Scheme for a gear tooth: a) tooth divided into finite elements; b) displacement
of point P

Lygtims sudaryti naudojamas tasko P padéties vektorius (2.6 pav., b):

{Rpi,n} = {R¢} + [A(Yy)] ({ri,n} + {ui,n}); (2.50)

¢ia {R.} — vektorius nuo koordinaCiy pradzios iki krumpliaradio centro;
[A(W;)] — i-ojo krumplio postkio matrica; y; — i-ojo krumplio pasisukimo
kampas; vektorius {ri,n} nuo krumpliara¢io centro iki tasko P;
r; — krumpliaracio vainiko spindulys; n — baigtinio elemento numeris;
{ui,n} = [N]{qi,n} tasko P poslinkio vektorius; [N] — formos funkcijy matrica;
{an} — baigtinio elemento poslinkiy vektorius.
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Vektoriaus {Rpi,n} variacija yra lygi:
{8Rpin} = [Bin]{8aci} + [AQWDIIN]{8q;n}: (2.51)

¢ia matrica [B;,| = [[E], —[A()] [13:;]]; [E] — vienetiné matrica;

[Rm] — antisimetriné matrica vektoriaus {Ri,n} = [{ri,n} + {ui,n}]; vektorius
{SQi,n} = [SRC,X SRc,y 0 0 O &]Ji]T_

Tasko P greitis yra lygus:
{Rpl,n} = [Bi,n]{q.c,l} + [A(q—H)] [N]{(hn} (2.52)
Tasko P pagreitis yra lygus:

{Rﬁl,n} = [Bi,n]{q.é,l} + [B;,n]{q.c,l} + [A(Llh)] [N]{Q;,n} +

+[AWD]INI{g;n}- (2.53)
Sutrumpintai lygtj (2.53) galima uzrasyti:
{Rb.ln} = [Bin]{q'él} + A(Ll‘ll)] [N]{qil',n}‘}'av; (2.54)

Ciaa, = 1n {qc1} [AWD][ N]{qln} {Ll"l}

Judéjimo lygtlms iSvesti naudojamas Dalambero principas:

{8Rpya)” (1, (RB,}dm = (F}) = 0. 2.55)

I$skleista forma:

{8Rpin} j {Rp,n}dm = j (8aci} [Bin] "+ {8ain} INITIAGU)TT)

' ([Bi,n]{qc,l} + A(wi) N]{Ql,n}+av)dm- (2.56)
1§ (2.56) lygties formuojama dviejy krumpliaraciy masiy matrica:
[Mci]  [Mcyin] 0 0
T
[MC1 i n] [Ml i n] 0 0
[M] = . . ; 2.57)
0 0 Mzl [Mczin]
0 0 [Mcoin]  [Manl

¢ia [M¢;], [M¢,] — varanciojo ir varomojo krumpliaraciy masiy matricos.
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Bendru atveju:

[Mcl = [, [Bin]"[Bin]dm; (2.58)
[Ml,i,n] — iSvedama varanciajam ir varomajam krumpliaraciams:
[Min] = [, INITIAQDIT[AGW)][N]dm; (2.59)

¢ia [My;,] — i-ojo krumplio masiy matrica, matricos persidengia, kadangi
skirtingi baigtiniai elementai turi bendrus mazgus.
Nustatomas rySys tarp krumpliaracio vainiko ir atskiry krumpliy:

[MC i n] - N]T [A(L|J )]T [Bl n] dm. (2-60)
18 (2.55) lygties gauname V1d1n1q jégy israiska:

(F} = — [, ([Bin] + INITIAWDIT) -

- ([Bin){asi} + [ JIAQUDIIN]{g; n P dm; 2.61)

arba:

Feq + F. .
(R = {es, Y rcs)ri= 12
¢ia:

{Fer} = = [ [Bin]"[B,n]{qr, Jdm: (2.62)
{Feo} = 1n T[q—’] [AGDI[ ]{(h.,n}dm; (2.63)
{Fer} =— fm [N]T[A(llji)]T[Bl,n]{q.c,l}dm; (2.64)

{Fea} = — [, INTT[AQDI™ [, [ITAGWD][NT{q; 0 }dm. (2.65)
Varanciojo ir varomojo krumpliaraciy vidiniy jégy vektoriai:
{Fcl 1+F, 1}

_ ({F1] _ ) Fe11 + Fep1
= {{Fz}} - {Eclg + Eczé} : (2.66)
e12 t+ Fep

Modelyje naudojami strypiniai baigtiniai elementai, turintys 6 laisvés laipsnius.
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Krumpliaracio i-ojo krumplio, n-ojo baigtinio elemento standumo matrica
galima uzrasyti:

151(5) AZNyy\ | 2Ny 1EA(®)in (dNy\T N
[kin] = [ 0 L,,nm( dfz ) dfz dé + Li,nm(dfu) udf (2.67)

¢ia Aj, - i-0jo krumplio, n-ojo elemento skerspjiivio plotas, Kkuris
apskaiciuojamas:

Ain(®) =Aix - H(E)or + H(E)14 - d_$+

FAierr H@op + HO1p - 02 (2.68)
Cia A;jx — skerspjuvio plotas n-ojo elemento pradzioje; Ajyy; — skerspjivio
plotas n-ojo elemento pabaigoje; H(¢) — Ermito daugianariai.
lin — 1-0jo krumplio, n-ojo elemento skerspjiivio geometrinis inercijos
momentas, iSreiSkiamas i§ skerspjiuvio ploto.L;, — i-ojo krumplio, n-ojo
elemento ilgis; § — bedimensé koordinaté (kinta nuo 0 iki 1), parodo, kurioje
baigtinio elemento vietoje pridéta jéga; E — medziagos tamprumo modulis;
Ny, »w — formos funkcijy matricos elementai: tempimo, lenkimo, sukimo.
BE standumo galutiné iSraiska:

EAi,n

EA;
—a 0 0 0 0
Lin Lin
12Eljp 6Elin 12Elin  6Eljn
0 L3 Lz 0 T EV
1,Nn L,n 1,Nn L,n
0 6El;in 4Eli 0 _ 6Eljn 2Eliq
2 L 2 L
_ in 1,Nn in 1,Nn
ki,n = EA;q 0 0 EA; g 0 0 . (2.69)
Li,n Li,n
12Elin _ 6Elip 12Elj 6Elin
0 N 2, 0 L3, T2
1,n in
0 6Elin 2Eliq 0 _ 6Eljn 4Eli
L2 L; L2 L;
in Ln i,n

IS atskiry elementy matricy formuojama krumpliaradio i-ojo krumplio
matrica [K;], matricos persidengia, kadangi skirtingi baigtiniai elementai turi
bendrus mazgus (Cia nepateikta).
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Formuojama guolio standumo matrica:

ke, 0 0 0 0 O
0 ky, 0 0 00
0 0 0 0 0 O
Kio| = 2.70
[Kig] 0 0 00 00 (270
0O 0 0 0 0 O
0O 0 0 0 0 O
Formuojama bendra sistemos standumo matrica:
[[kl,g] 0 0 0
K] = 0[] 0 0 (2.71)

[ 0 0 [kyg] O J
0 0 0 (k]
Slopinimo matrica formuojama:

[C] = ofK] + B[M]; (2.72)

¢ia [K] — bendra sistemos standumo matrica; [M] — bendra sistemos masiy
matrica; o ir  — koeficientai, jeigu standumo matricos elementas lygus nuliui,
slopinimo matricos elementas irgi prilyginamas nuliui.

A
Y P
. C
Rc¢ ‘/
Uy
X -

2.7 pav. Krumplio profilio tasko P poslinkio schema
Fig. 2.7. Displacement of gear teeth profile point P
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Kontaktiniam uzdaviniui spresti kuriama krumpliaraciy krumpliy profilio
geometrija (2.7 pav.), remiantis (2.50) lygtimi:

{Rpi,n} = {Rc} + [A(q—’i)]({ri,n} + {ui,n}) =

Iy + nLi + ELI Ui x
= R+ AW R { }

2
0

Skirtumas nuo (2.50) tik tas, kad vertinamas krumplio storis y kryptimi.
Viename krumplyje nustatoma k profilio koordinaciy reikSmiy (Siuo atveju
1000), kurios ir sudaro krumplio profilj. Tarpusavyje taskai jungiami tiesémis,
taip sudaromi visy krumpliy profiliai. Nustatoma, ar varanéiojo ir varomojo
krumpliaradiy krumpliai turi bendry susikirtimo tasky. Jeigu taskai surandami,
tai reiSkia, kad krumpliaradiai yra jsismeige vienas j kita, kontakto vietoje
atsiranda plotas, kur krumpliaradiai persidengia (2.8 pav., a). Tas plotas
dalijamas | j atkarpy (Siuo atveju 100), surandama, koks yra krumpliy
persidengimas skirtingose kontakto vietose §; , ¢iai=j-1 (2.8 pav., b).

Uy (2.73)

0

Y
Apn()
Oi+1 di Oi1 \ Azn(®)
b)
2.8 pav. Krumpliaraciy kontaktas: a) krumpliy persidengimas; b) kontakto vietos

detalizavimas
Fig. 2.8. Gear contact: a) tooth intersection; b) elaboration of contact region

Kontaktinis standumas nustatomas naudojant evolventinio sukabinimo
teorijg. Kontaktas bet kokiame sukabinimo taske K prilyginamas dviejy cilindry
kontaktui (2.9 pav.). Vieno cilindro spindulys R2 = N2K, antro cilindro
R1 =NI1K. Kontaktinis standumas (Pereira ez al. 2011):

k=g (5 +log (57) +1og (5)): (2.74)

¢ia E — krumpliaraciy redukuotas tamprumo modulis; p — krumpliaraciy Puasono
koeficientas; b;, — i-ojo krumpliaracio plotis.
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02
2

N2
R1

01

2.9 pav. Krumpliara¢iy krumpliy kontaktas
Fig. 2.9. Gear tooth contact

Kadangi kontakto plotas mazas, daroma prielaida, kad kontaktinis
standumas vienodas per visa kontaktg. Nustatoma jéga, veikianti kontakte:

Q =X, Qi = Xi ki (2.75)

Vidutinis kontaktinis standumas:

ki =% (2.76)
n
¢ia n — bendras §; atkarpy skaicius (Siuo atveju 99).
Atliekant tolesnius skaiiavimus, naudojama jéga ne Q, o Q;. Nustatoma,
kuriuose baigtiniuose elementuose veikia jégos Q;, jos projektuojamos | ty
baigtiniy elementy mazgus. Gaunamos jégos, apkraunancios krumplio baigtinius
elementus X, y kryptimis, taip pat momentai apie z asj. Daroma prielaida, kad
krumplys pritvirtintas prie vainiko standziai, t. y. pirmo baigtinio elemento pirmi
trys mazgai uztvirtinti nejudamai, nustatomos reakcijos j krumpliaracio vainika.
Jégos, kuriy reikSmés yra lygios reakcijoms, taciau prieSingomis kryptimis
apkrauna krumpliarac¢io guolius ir sukuria sukimo moments, kuris suka
krumpliaratj, taip sudaromas krumpliaracio kontaktinés jégos vektorius.
Analogiskas algoritmas taikomas kitam krumpliaraciui. Atlikus visus veiksmus
sudaromas sistemos kontaktiniy jégy vektorius {Q}, Kkuris jraSomas j bendrg
lygciy sistema:

[MI{d} + [Kl{q} + [Cl{q} + {F} = {Q}; (2.77)

¢ia {q},{q},{q} — poslinkiy, grei¢iy, pagrei¢iy vektoriai. Uzdaviniui spresti
naudojamas Rungés-Kuto ketvirtos eilés skaitinis metodas.
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Modelio naujumas tas, kad pateiktas kombinuotas matematinis pavaros
modelis, krumpliai modeliuojami BEM, krumplio vainikas nedeformuojamas, t.
y. koncentruoty parametry metodu. Tai leidzia sumazinti skai¢iavimo laika.
Kontaktas aprasytas naudojant Herco teorija, krumplio profilis nustatomas kaip
funkcija, taip vertinamas Siurk$tumas. Kontaktuojantys plotai ir kontaktinés
jégos nustatomos kiekvienoje iteracijoje.

2.3. Antrojo skyriaus iSvados

1.

Sukurtas rutulinio riedé¢jimo guolio matematinis modelis. Modelyje yra
jvertinti tarpeliai tarp riedéjimo elementy ir guolio Ziedy, kintamas
standumas, ziedy banguotumas ir veleno disbalansas. Naudojant sukurta
modelj, galima tirti riedéjimo guoliy su pazaidomis dinaminius
procesus. | modelj galima jvesti iSorinio ir vidinio Ziedy, riedéjimo
elementy pazaidas, taip pat jy derinius. Modelj galima pritaikyti
ritininiams guoliams, dvieiliams guoliams.

Sukurtas tiesiakrumplés pavaros matematinis modelis. Modelyje yra
jvertinti tarpeliai tarp krumpliy, kintamas standumas, tarpasinio atstumo
pokytis dirbant pavarai. Naudojant pateikta modelj, galima tirti
krumplio jtrikima, krumplio 1Gzima, krumplio virSutinés dalies lizima,
darbinio pavirSiaus iStrupéjima, zingsnio paklaidas, tarpasinio atstumo
paklaidas, krumpliarac¢io krumplio storio sumazéjimg. Galima tirti
iSvardyty pazaidy derinius.

Sukurtas tiesiakrumplés pavaros matematinis modelis. Modelyje
jvertinta krumpliy deformacija. Naudojant pateikta modelj galima
atskirai aprasyti kiekvieno krumplio geometrija, profilj. Nustatyti
kontakto vieta ir plota, jéga sukabinime ir kitus parametrus.






Transporto masiny transmisijos
elementy eksperimentiniai tyrimai

TreCiajame skyriuje pateikti trijy eksperimenty apraSymai. Pirmame
eksperimente buvo tiriama rutulinio guolio su pazaidomis dinamika, antrame
eksperimente buvo tiriama tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis dinamika,
tre¢iame buvo tiriama hipoidinés pavaros su pazaidomis dinamika.

Sio skyriaus medziaga buvo publikuota straipsnyje Bogdevicius ir Skrickij
(2013).

3.1. Rutuliniy riedéjimo guoliy su pazaidomis
eksperimentiniai tyrimai

Atliekant eksperimentus variklio siikiai ir dirzinés pavaros jtempimas buvo
pastovus.

Riedéjimo guoliy su pazaidomis eksperimentiniams tyrimams atlikti buvo
naudojamas stendas, pateiktas 3.1 paveiksle. Krumpliaraciai buvo pasalinti,
veiké tik variklis, esantis i§ deSinés, kuris per dirZing¢ pavara suko velena.
Tiriamas guolis buvo jmontuotas j guoliaviete prie dirZinés pavaros.

39
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3.1 pav. Tiesiakrumpliy pavary ir riedéjimo guoliy dinaminiy parametry tyrimo stendas
Fig. 3.1. Test rig for spur gear and bearings dynamic research

3.1.1. Riedéjimo guoliy tyrimams naudojama matavimo
jranga

Matavimai buvo atlieckami naudojant du prietaisus, kurie yra skirti virpesiy ir
akustinés emisijos signalams fiksuoti. Virpesiy analizatorius Briiel & Kjeer
Vibrotest-60, su pjezoelektriniu akcelerometru AS-065, kurio jautrumas
100 mV/g (£5 %), daznio intervalas 1 Hz — 15 kHz (£3 dB). Akustinés emisijos
matavimo prietaisas Mistras Pocket AE-2, jutiklis R15 alfa, rezonansinis daznis
131,84 kHz, maksimalus jautrumas 61,58 dB, paklaida +1,5 dB.

Abu prietaisai yra specialios paskirties. Jie naudojami diagnostikai atlikti,
taciau turi trikumy. Naudojant Vobrotest 60 negalimas signalo priklausomybés
nuo laiko jraSymas, duomenys i§ karto apdorojami, pateikiami RMS ar FFT
pavidalu. Pocket AE-2 prietaisu galima jraSyti signalo priklausomybe nuo laiko,
maksimalus failo dydis 15 000 signalo reikSmiy.

3.1.2. Riedéjimo guoliy eksperimento aprasymas

Eksperimento metu nustatytos dinaminés guolio savybés su pazaidomis.
Nagrinéjami du pazeisti guoliai: pirmas su iSorinio ziedo pazaida (3.2 pav., a),
antras su vidinio ziedo pazaida (3.2 pav., b).

Jutikliai tvirtinami vertikalia kryptimi. Taikant VS metoda duomenys buvo
apdoroti naudojant FFT. Gaunamas spektras nuo 0 iki 500 Hz. Naudojant AE
jranga gaunama amplitudés priklausomybé nuo laiko, duomeny fiksavimo
daznis buvo 100 kS/s.
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a) b)

3.2 pav. Guolis su pazaida: a) I atvejis iSorinio ziedo pazaida; b) II atvejis vidinio ziedo
pazada
Fig. 3.2. A bearing with a defect: a) defect in the outer race; b) defect in the inner race

3.2. Tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis
eksperimentiniai tyrimai

Tiriama tiesiakrumplé cilindriné pavara be tepimo. Perdavimo skaiCius 1,
krumpliy skai¢ius 30, modulis 2,5 mm. Tyrimy metu siikiai pastovis, apkrova
pastovi.

Tyrimams pasirinktas stendas, pateiktas 3.1 paveiksle. Stende sumontuoti
du varikliai, kuriy nominalus sukimosi daznis 1500 aps/min. Vienas variklis
dirbo variklio rezimu, kitas buvo skirtas apkrovai sudaryti.

3.2.1. Tiesiakrumplés pavaros tyrimams naudojama matavimo
jranga

Kompiuterinis osciloskopas MTX 1054. Gaunami neapdoroti duomenys voltais.
Prietaiso charakteristikos: kanaly skaicius 4, 150 MHz, 10 bit, intervalas nuo
2,5mV iki 100 V/div. Pjezoelektrinis akcelerometras AS-065, jautrumas
100 mV/g (£5 %), paklaida daznio intervale 1 Hz — 15 kHz sudaro +3 dB.
Mistras Pocket AE-2, jutiklis R15 alfa, rezonansinis daznis 131,84 kHz,
maksimalus jautrumas 61,58 dB. Paklaida +1,5 dB.

3.2.2. Tiesiakrumplés pavaros eksperimento aprasymas

Stende sumontuoti du tiesiakrumpliai krumpliaraciai. Matuojami virpesiai ant
guoliavietés vertikalia kryptimi.
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Nagrinéjami atvejai: pavara be pazaidos, nuo varanciojo krumpliaradio
krumplio nupjauta 1 mm, nuo varanc¢iojo krumpliara¢io krumplio nupjauta 2 mm
(3.3 pav.). Matuojama po 5 kartus taikant VS ir AE metodus.

3.3 pav. Krumpliaratis su pazaida
Fig. 3.3. A gear with a defect

3.3. Hipoidinés pavaros su pazaidomis
eksperimentiniai tyrimai

Tyrimai atlikti Ilmenau technologijos universitete (Vokietija). Tyrimams
pasirinkta automobilio hipoidiné pavara (perdavimo skaicius 3,38). Pavara
sumontuota stende, kuris pateiktas 3.4 paveiksle, a.

Variklis 1

Variklis 2 Variklis 3

b)

3.4 pav. Hipoidinés pavaros tyrimo stendas: a) bendras vaizdas; b) stendo principiné
schema

Fig. 3.4. A test rig for the hypoid gear: a) overall picture; b) scheme
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3.5 pav. Hipoidinés pavaros tyrimo stendas: a) hipoidinés pavaros korpusas; b) jutikliai,
uztvirtinti ant korpuso
Fig. 3.5. A test rig for the hypoid gear: a) gear housing; b) sensors on gear housing

3.1 lentelé. Hipoidinés pavaros tyrimo stendo charakteristikos
Table 3.1. Characteristics of the test rig for the hypoid gear

Charakteristikos | | variklis 2 variklis | 3 variklis
Pax 190 kW 190 kW 135 kW
Poom 160 kW 145 kW 90 kW
Minax 390 Nm 725 Nm 1740 Nm
Miom 345 Nm 570 Nm 1160 Nm
o 12 000 7200 2600
aps/min aps/min aps/min

Stendo pagrindinés charakteristikos pateiktos 3.1 lentel¢je, o jo principiné
schema 3.4 paveiksle, b.

3.3.2. Hipoidinés pavaros tyrimams naudojama matavimo
jranga

VS matuoti buvo naudojamas Sinus Harmonie duomeny kaupiklis, duomeny
fiksavimo daznis 51 200 S/s, jutikliai: 353BI16 10 mV/g, daznio intervalas
0,35-30 000 Hz (5 dB); 4S-065 100 mV/g, daznio intervalas 1-15 000 Hz
(£3 dB). Jutikliai sumontuoti ant hipoidinés pavaros korpuso (3.5 pav., b).

AE matuoti buvo naudojamas NI USB-6366 duomeny kaupiklis, duomeny
fiksavimo daznis 204 800 S/s, jutiklis: RI5 alfa, rezonansinis daznis 75 kHz.
Jutiklis sumontuotas ant korpuso (3.5 pav., b).

VS duomeny fiksavimo daznis parinktas 51 200, kadangi VS jutiklis veikia
tik iki 30 kHz, AE SR 204 800 S/s, 4 kartus didesnis nei VS atveju, taip gaunami
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du papildomi daznio intervalai, o likusieji tokie pat kaip ir VS atveju ir galima
juos lyginti.

3.3.3. Hipoidinés pavaros eksperimento aprasymas

Eksperimento metu nustatytos dinaminés hipoidinés pavaros savybés be pazaidy
ir su pazaidomis. Pasirinkti hipoidinés pavaros 5 skirtingi varanciojo
krumpliaradio sukimosi greiciai 1000, 2000, 3000, 4000, 5000 aps/min ir penki
apkrovimo momentai 25, 50, 75, 100, 125 Nm. Kiekviena hipoidinés pavaros
biiklé (nuo 0 iki 6) buvo tiriama 25 skirtingais atvejais. Hipoidinés pavaros yra
projektuojamos gerokai didesniam sukimo momentui, tacCiau atliekant
diagnostika atsiranda problemy dél pavaros apkrovimo, todél tikslinga sukurti
diagnostikos algoritma, kuris leisty diagnozuoti pazaidas, kai sukimo momentai
yra santykinai mazi.

3.6 pav. Varanciojo krumpliaracio pazaidos: a) 1 btiklé; b) 2 biiklé; c) 3 bukleé;
d) 4 bukle; e) 5 bukle; f) 6 bukle
Fig. 3.6. Defects of the hypoid gear: a) condition 1; b) condition 2; ¢) condition 3;
d) condition 4; e) condition 5; f) condition 6

Tyrimo metu naudotas Castrol Syntrax Long Life 75W-90 tepalas.
Eksperimenty metu tepalas ir jo kiekis kei¢iami nebuvo. Atlikus moksliniy
darby analiz¢ nustatyta, kad tepalo temperatiiros kitimas pavaroje labai veikia
matavimo rezultatus, todél atliekant eksperimentus tepalo temperatiira buvo
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palaikoma T = 55+2 °C. Tokia tepalo temperatiira nusistovi, kai pavara veikia
esant 3000 aps/min ir 75 Nm. Esant kitoms apkrovoms ir sukimosi grei¢iams
temperatiira buvo palaikoma kondicionavimo sistema, kuri pateikta
3.4 paveiksle, a.

Matuojant VS ir AE signalus, kiekvieno matavimo trukmé t = 1s.
Kiekvienas matavimas kartojamas 5 kartus, rezultatai apdorojami pasirinkus
hipotezg, kad pasiskirstymo désnis yra normalus, pasikliovimo intervalas 95 %.

Tiriamos 7 skirtingos hipoidinés pavaros buklés: kai néra pazaidos — 0
biiklé; kai yra pazaida viename krumpliaracio krumplyje — 1 buklé (3.6 pav., a);
toliau krumplio pazaida didinama tam tikrais zingsniais. Taip gautos 2, 3 ir
4 baklés (3.6 pav., b, ¢ ir d); kai pazaidos yra ant dviejy krumpliy — 5 buklé
(3.6 pav., e) ir kai pazaidos yra ant trijy krumpliy — 6 buklé (3.6 pav., f).
Kiekviena hipoidinés pavaros buklé (nuo 0 iki 6) buvo tiriama 25 skirtingais
atvejais.

3.4. Treciojo skyriaus iSvados

1. Atliekant tyrimus akustinés emisijos metodu, tiriant guolj ir
tiesiakrumple pavara jutiklis buvo sumontuotas ant guoliavietés. Tiriant
hipoiding pavara ant pavaros korpuso, o ne tiesiogiai ant krumpliaracio
su pazaida, kaip tai daré kiti tyréjai. Sukurta diagnostikos metodika
leido isskirti naudingg signalg ir aptikti pazaidas pavaroje.

2. Hipoidinés pavaros su pazaidomis dinaminiams procesams  tirti
eksperimentiniu biidu pritaikytas stendas, kuris skirtas pavaros
naudingumo koeficientui nustatyti. Stende sumontuota kondicionavimo
sistema leido palaikyti tepalo temperatirg siaurame intervale 55+2 °C.
Taip pat virpesiy ir akustinés emisijos analizatoriai buvo suderinti
tarpusavyje ir prijungti prie bendros sistemos, tai leido tirti dinaminius
procesus tuose paciuose daznio intervaluose, Zinant, kokie yra jrenginio
stukiai, apkrovimo momentas ir tepalo darbiné temperatiira.






Matematinio modeliavimo ir
eksperimentiniy tyrimy rezultaty
analizeé

Ketvirtajame syriuje pateikti riedéjimo guolio, krumpliaratinés pavaros
matematiniy modeliy (2 skyrius) modeliavimo rezultatai, jie palyginti su
eksperimentiniais tyrimais (3 skyrius), atlikta rezultaty analizé. Pateikti
hipoidinés pavaros eksperimentiniy tyrimy rezultatai, atlikta rezultaty analize.

Sio skyriaus medziaga buvo publikuota straipsniuose: Bogdeviius ir
Skrickij (2013), Skrickij ir Bogdevicius (2010).

4.1. Riedéjimo guolio su pazaidomis matematinio
modeliavimo rezultaty analizé

Tyrimy objektu parinktas riedéjimo guolis 6004. Guolio pradiniai duomenys:
vidinio Zziedo spindulys r=12,375mm; iSorinio Ziedo spindulys
R = 18,675 mm; ried¢jimo elemento spindulys r, = 3,175 mm; riedéjimo
elementy skaic¢ius Nb = 9, rotoriaus kampinis greitis w = 155,13 %; pastovi
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jéga horizontalia kryptimi F = 50 N; suminis tarpelis tarp vidinio Ziedo
riedéjimo elementy ir iSorinio ziedo y = 10 mkm.

Modeliavimo metu gauti parametrai: veleno pagreiciai, greiciai, poslinkiai
vertikalia ir horizontalia kryptimis, taip pat ried¢jimo elementy pagreiciai,
greidiai, poslinkiai. 4.1 paveiksle pateiktas 1-ojo riedé¢jimo elemento poslinkio
G241 (2.1 pav.) kitimo nuo laiko grafikas.

0,01553 iSorinio
Ziedo
g 0,01551 - pazaida
5 V4
% . ) U
= 0,01549 .
8 vidinio
& Ziedo
0,01547 T T 1 paiaida
0 0,05 Laikas, s 01 0,15

4.1 pav. Riedé¢jimo elemento poslinkiai guolio centro atzvilgiu
Fig. 4.1. Displacements of the bearing ball element

Toliau pateikti rezultatai, kuriuos galima lyginti su eksperimento
rezultatais.

a) 04 b) 1.2
é 0,3 é 0,9
02 %06
: S L
© 0,1 I I © 03 l | .
0’0 i (),0 _M
0 200 400 0 200 400
Daznis, Hz Daznis, Hz

4.2 pav. Guolio grei¢io spektrai vertikalia kryptimi: a) iSorinio ziedo pazaida; b) vidinio
ziedo pazaida
Fig. 4.2. The spectrum of bearing velocity in the vertical direction: a) defect in the outer
race; b) defect in the inner race
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0-50 000 Hz (s)

[[0-25 000 Hz 25 000-50 000 Hz (d1) |
| 0-12 500 Hz \ 12 500-25 000 Hz (d2) |
[ 06250 Hz \ 6250—12 500 Hz (43) |
[ 0-3125 Hz \ 3125-6250 Hz () |
[[0-15625 Hz \ 1562,5-3125 Hz (d5) |
[ 0-7813 Hz \ 781,3-1562,5 Hz (d6) |
| 0—393,6 Hz \ 390,6-781,3 Hz (d7) |

0-19:,3 Hz \ 195,3-390,6 Hz (d8) |

@

4.3 pav. Signalo skaidymas j daznio intervalus
Fig. 4.3. Signal decomposition into frequency intervals

Duomenims vaizduoti pasirinktas grei¢io spektras vertikalia kryptimi
(4.2 pav., a). IZP pasireiskia BPFO dazniu (88,8 Hz), spektre gerai matomos
harmonikos. Vidinio Zziedo pazaida pasireiSkia kitaip, negu iSorinio.
Charakteringo daznio BPFI (134,5 Hz) harmonikos yra daug mazesnés pagal
amplitude negu harmonikos, nutolusios nuo charakteringo daZnio rotoriaus
sukimosi dazniu (4.2 pav., b). Galima teigti, kad modelis veikia gerai, kadangi
atliekant eksperimentinius tyrimus, esant vidinio ziedo pazaidai, tos harmonikos
dazniausiai yra didesnés uz BPFIL.

Norint tirti guolio dinamika, kai yra aukstesni dazniai, reikia pasitelkti
pagreit], o ne greitj, nes atlikus integravima dalis informacijos dings.

Guolio virpesiy pagreicio priklausomybé nuo laiko pavaizduota 4.4 pav., a) kai
sistemoje néra pazaidos, b) kai sistemoje yra iSorinio ziedo pazaida, c) kai
sistemoje yra vidinio ziedo pazaida.

Duomenys skleidziami naudojant Vilneliy transformacija, naudojama
Dobesi 5 eilés Vilneliy transformacija, rezultatai pateikti D priede (D1 pav.,
D2 pav.,, D3 pav.). Intervalai 0-1953 Hz (a), 195,3-390,6 Hz (d8),
390,6-781,3 Hz (d7) esant maziems dazniams yra mazai informatyvis, taciau
nuo d6 iki d8 labai gerai matyti smugiai (D1 pav.).

Signalas, kai pazaida yra iSoriniame ziede, pateiktas 4.4 paveiksle, b.
Isskleidus signala, matoma ta pati priklausomybé (D2 pav.), smiigiai prasideda
nuo d6 ir tesiasi iki d1 daznio intervalo.
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4.4 pav. Veleno pagreitis vertikalia kryptimi: a) kai guolis neturi pazaidos; b) pazaida
iSoriniame ziede; c) pazaida vidiniame Ziede
Fig. 4.4. The acceleration of the rotor in the vertical direction: a) bearing without a
defect; b) with a defect in the outer race; ¢) with a defect in the inner race

Nagrinéjant signala, kai pazaida yra vidiniame ziede (4.4 pav., c),
pastebimas amplitudziy padidéjimas. Tai gali biiti paaiskinta tuo, kad pazaida
yra vidiniame Zziede, kuris yra uzmautas ant veleno, kurio virpesiai ir pateikti. O
kai buvo nagrinéjama iSorinio ziedo pazaida, ten signalas buvo slopinamas, kol
pareidavo ant veleno. Signalo pasiskirstymas daznio intervaluose isliko toks pat
(D3 pav.), smiigiai prasideda nuo d6 ir tesiasi iki d1 daznio intervalo.
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4.1 lentelé. Naudojami diagnostiniai parametrai
Table 4.1. Used diagnostic parameters

X1 X2 X3 X5
Maksimali Aritmetinis
reikSme Mojus RMS vidurkis
X7 X7 X8 X9
Absoliutinis | Kvadratiné Signalo Maksimumo
vidurkis reikdmeé forma koeficientas

X10 X11 X13 X14
Impulsas Uzlaida Asimetrija Ekscesas

Apdorojus duomenis visuose daznio intervaluose, naudojant diagnostinius

parametrus, pateiktus 4.1 lenteléje, paaiskéjo, kurie parametrai labiau kinta
ivedus | sistema pazaida, t. y. kurie jautriau reaguoja j pazaidos atsiradima.
4.2 lenteléje parodyta, kiek karty padidéjo parametrai jvedus j sistema pazaida
(pateikti modeliavimo rezultatai, kai duomenys neisskaidyti j daznio intervalus).
Duomeny absoliucios reiksmés pateiktos B priedo B1 lenteléje. Jeigu parametras
neigiamas arba mazesnis uz 1, pazaida neaptikta. Kuo skaitiné reikSmé didesné,
tuo parametras yra jautresnis pazaidos aptikimui. Naudojant X5 ir X13
parametrus pazaidos nebuvo uzfiksuotos.

4.2 lentelé. Diagnostiniy parametry reik§més, neskaidant signalo i daznio intervalus
Table 4.2. Values of diagnostic parameters without decomposition

Pazaida X1 X2 X3 X5 X6 X7
1ZP 12,45 | 10,21 | 541 | 091 | 3,79 | 296
VZP 22,64 | 2721 | 8,68 | -947 | 6,71 | 5,46

Pazaida X8 X9 X10 | XI1 | X13 | X4
1ZP 1,43 | 230 | 328 | 420 | -6,36 | 4,33
VZP 1,29 | 261 3,37 4,15 | -0,56 | 3,14

Esant IZP labiausiai kito X1, X2 parametrai. Plagiai diagnostikoje
naudojamas RMS parametras X3 padidéjo tik 5,41 karto.
Esant vidinio ziedo pazaidai labiausiai kito X2 parametras, jis didéjo 27,21
karto, taip pat didéjo X1 parametras.
Apdoroty duomeny rezultatai naudojant Vilneliy transformacija pateikti B
priede, B2 ir B3 lentelése.
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4.5 pav. Diagnostiniy parametry padidéjimas, kai guolis turi iSorinio Ziedo pazaida
Fig. 4.5. Increase in diagnostic parameters when bearing has Inner ring defect
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4.6 pav. Diagnostiniy parametry padidéjimas, kai guolis turi vidinio Ziedo pazaida
Fig. 4.6. Increase in diagnostic parameters when bearing has outer ring defect
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Esant pazaidai iSoriniame ziede labiausiai kinta parametrai X1, X2, X3, X6,
X7 daznio intervaluose 390,625-781,25 Hz (d7), 781,25-1562,5 Hz (d6),
1562,5-3125 Hz (d5). Skaitiniai rezultatai Situose intervaluose pateikti 4.5
paveiksle.
VZP pasireiskia kituose daznio intervaluose nei IZP. Esant VZP labiausiai kito
X3, X6 parametry reik§més esant auksStiems dazniams d1 (25 000-50 000 Hz,
4.6 pav.). Apibendrinant gautus rezultatus esant pazaidai guolyje geriausia
naudoti X1, X2, X3 parametrus, intervaluose nuo 780 iki 3125 Hz, kadangi Sie
parametrai minétuose intervaluose didéja esant abiem pazaidoms. Taip pat
naudojant X1, X2 parametrus galima daryti iSvadas apie bukle pagal virpesiy
grafika.

Atlikti  bandymai esant veleno sukimosi grei¢iui 1000 aps/min
(4.7 pav.) ir 2000 aps/min (4.8 pav.) (skaitinés reikSmés pateiktos B priede, B4 ir
BS5 lentelése). Nagrinéjamos tik iSorinio ziedo pazaidos, nes jy jtaka dinaminiy
savybiy pasikeitimams mazesné. Tikslas yra nustatyti, ar kei¢iant masinos
darbinius stikius pazaidos bus aptinkamos tuose paciuose daznio intervaluose, ar
juos reikia keisti.
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4.7 pav. I3orinio ziedo paZzaida, stikiai 1000 aps/min
Fig. 4.7. A defect in the outer race under a rotational speed of 1000 RPM
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4.8 pav. ISorinio ziedo pazaida, siikiai 2000 aps/min
Fig. 4.8. A defect in the outer race under a rotational speed of 2000 RPM

Tyrimai parodé, kad parametry padidéjimas esant 1000 ir 2000 aps/min yra
mazesnis nei buvo esant 1484 aps/min. Pakitus siikiams, padidéjo DP reik§més
d4 intervale. Nustatyta, kad nuo sikiy priklauso diagnostiniy parametry
reikSmés, taciau keiciant stikius daznio intervalai, kuriuose dinaminiy parametry
pasikeitimas yra didziausias, nesikeiCia, t. y. visais atvejais gali buti naudojami
tie patys dazniy intervalai.

Atlikus gauty duomeny analizg, prieita prie iSvados, kad tiriamo riedéjimo
guolio diagnostika geriausiai atlikti dazniy intervaluose nuo 780 Hz iki 3125 Hz.
Kadangi juose parametry kitimas islieka stabilus esant skirtingoms pazaidoms.
Jeigu diagnozuojama paprasta sistema, neturinti krumpliaraciy, galima naudoti
X1 ir X2 parametrus. Jeigu sistema sudétinga, sunku atskirti guolio triukSma,
tada geriau naudoti X3 parametra.
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4.2. Riedéjimo guolio su pazaidomis eksperimentiniy
tyrimy rezultatai

4.2.1. Riedéjimo guolio su pazaidomis virpesiy signalo
duomeny analizé

Nagrinéjant riedéjimo guolio su IZP greiGio spektra (4.9 pav., a), amplitudés
padidéjimas esant charakteringam dazniui (BPFO = 88,79 Hz) ¢ia nepastebimas.
Pastebéta harmonika ties 266,88 Hz (3-BPFO). Didziausia amplitudé yra
0,414 mm/s, kai yra 355,94 Hz (4-BPFO).

b
2 0,4 )0,16

Greitis, mm/s
\_O
W

Greitis, mm/s
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[\]
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0.1 oot 4 '
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4.9 pav. Virpesiy greicio spektrai: a) iSorinio ziedo pazaida; b) vidinio ziedo pazaida
Fig. 4.9. Spectra of vibration velocity: a) defect in the outer race; b) defect in the inner
race

Nagrinéjant guolio su VZP grei&io spektra (4.9 pav., b), esant vidinio Ziedo
pazaidos charakteringam dazniui (BPFI = 134,55 Hz), amplitudés padidéjimas
neuzfiksuotas. Nedidelis amplitudés padidéjimas pastebimas, kai yra 405,63 Hz
(3-BPFI). Maksimali  amplitudé 0,152 mm/s, kai yra 331,56 Hz
(3-BPFI-3-Frot), ¢ia Frot — rotoriaus sukimosi daznis.

4.2.2. Riedéjimo guolio su pazaidomis akustinés emisijos
signalo duomeny analizé

Neapdorotas signalas pateiktas 4.10 paveiksle, a. Jis buvo apdorotas naudojant
diagnostinius parametrus X1, X2, X3, kurie labiausiai kito apdorojant duomenis,
gautus matematinio modeliavimo metu.
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4.10 pav. Akustinés emisijos signalas: a) be pazaidos; b) iSorinio Ziedo pazaida;
¢) vidinio Ziedo pazaida
Fig. 4.10. Acoustic emission signal: a) bearing without a defect: a) defect in the outer
race; ¢) defect in the inner race

4.3 lenteléje parodyta, kiek karty padidéja tam tikri diagnostiniai parametrai
jvedus | sistema pazaida. Duomenys buvo apdoroti naudojant Vilneliy
transformacija ir iSskaidyti j 9 daznio intervalus (4.3 pav.).

Nagrinéjant riedéjimo guolio su IZP amplitudés priklausomybe nuo laiko
(4.10 pav., b), AE signale pastebimi pasikartojantys smugiai, kuriy daznis yra
apie F = 88 Hz.

AE signalo su VZP (4.10 pav., ¢) analizé yra sudétingesné nei buvo su IZP,
taciau priklausomybes galima isskirti ir ¢ia. Laiko intervale nuo 0,03 iki 0,05,
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nuo 0,07 iki 0,09, nuo 0,11 iki 0,13 matomi pasikartojantys pikai, kuriy daznis
atitinka BPFI (apie 135 Hz).

4.3 lentelé. Diagnostiniy parametry reik§més neskaidant akustinés emisijos signalo j

dazniy intervalus

Table 4.3. Values of diagnostic parameters under the acoustic emission signal without

decomposition
Pazaida X1 X2 X3
IVAY 5,06 5,09 5,76
V7P 5,76 5,50 2,30

Signaly skleidimas j daznio intervalus pateiktas D priede (D4, DS, D6
pav.). ISskleidus duomenis | daznio intervalus, kiekviename intervale
apskaiciuojamos diagnostiniy parametry (X1 — maksimali reik§mé, X2 — mojus,
X3 — RMS) reikSmés.
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4.11 pav. I3orinio ziedo pazaida
Fig. 4.11. Defect in the outer race

IS duomeny, pateikty 4.11 paveiksle, galima matyti, kad esant iSorinio ziedo
pazaidai, labiausiai didéja d5 ir d6 daznio intervalai, maziausias signalo pokytis
pastebimas intervaluose d1, d2, d3.
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Esant vidinio Ziedo pazaidai (4.12 pav.), X1, X2 parametrai labiausiai kinta,
kai yra auksti dazniai (intervalai d1, d2, d3), maziausiai a, d8, d7.

Esant iSorinio ziedo pazaidai, RMS parametras kinta panasiai kaip ir kiti
diagnostiniai parametrai, esant vidinio ziedo pazaidai, kai yra auksti dazniai, X3
reik§mé smarkiai atsilieka nuo kity diagnostiniy parametry.
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4.12 pav. Vidinio ziedo pazaida
Fig. 4.12. Deffect in the inner race

Skirtingos pazaidos pakeicia diagnostiniy parametry reikSmes skirtinguose
daznio intervaluose. IZP geriau pasireiskia esant vidutiniams dazniams, VZP
esant aukStiems. Taciau yra DI, kuriuose gerai fiksuojamos abi pazaidos.
Nagringjamame guolyje tai d6 ir d5 (780-3125 Hz), eksperimento metu gauti DI
sutapo su matematinio modeliavimo metu gautais DI.

4.3. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su
pazaidomis matematinio modeliavimo rezultaty
analize

Tyrimy objektu parinkta tiesiakrumplé pavara.

Pavaros pradiniai duomenys:

Elektros variklio parametrai: d,, = 34,48; ¢, = 147,41; wy = 157,08 ras/s;
elektros variklio inercijos momentas I; = 0,0054 kgm?; apkrovos inercijos
momentas I, = 0,0054 kgm?; varanéiojo krumpliara¢io su velenu inercijos
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momentas I, = 0,003796 kgm?; varomojo krumpliaragio su velenu inercijos
momentas I; = 0,003796 kgm?; varanéiojo krumpliaradio su velenu masé
m, = 2,72 kg; varomojo krumpliaradio su velenu masé¢ m; = 2,52 kg;
varanciojo veleno standumo koeficientas ki, = 23 600 N/rad; varanciojo
veleno slopinimo koeficientas ¢;, = 236 Ns/rad; varomojo veleno standumo
koeficientas k3, = 8500 N/rad; varomojo veleno slopinimo koeficientas
c34 = 85 Ns/rad.

Krumpliaraciy parametrai: perdavimo skaiCius 1; krumpliaraciy krumpliy
skaicius z = 30; pavaros orientacijos kampas 1 = 0; tarpelis tarp varanciojo ir
varomojo  krumpliara¢iy  krumpliy 6 = 0,1 mm; tarpasinio atstumo
paklaida AA = 0; krumpliarac¢io modulis m = 2,5; profilio kampas a, = 20°;
kabinimosi kampas a,, = 20°; krumplio plotis b = 10 mm; krumplio auks¢io
koeficientas h, = 1; krumplio koeficientas ¢ = 0,25.

Guoliy parametrai: laisvumas guolyje 6, = 0,01 mm; guolio kontaktinis
standumo koeficientas k;, = 108; guolio slopinimo koeficientas ¢, = 103;
redukuotas tamprumo modulis E = 115,38 108 MPa; medziagos tankis
p = 7800 kg/m3; koeficientas a, = 1,5; grei¢io atkiirimo koeficientas
e, =0,7.

Dazniausiai krumpliaratingje pavaroje pasitaikanéios pazaidos yra krumplio
jitrikimas, darbinio pavirSiaus iStrupéjimas, krumplio virStinés nulauzimas.
Darbe nagrinéjamas krumplio vir§iinés nulauzimas, kadangi Sios pazaidos
aptikimas yra sudétingas uzdavinys, jis pasireiSkia tik tuo, kad krumplys
anksGiau iSeina i§ sukabinimo (4.13 pav.). Sita pazaida yra maZiausiai
mokslininky istirta. Krumplio jtrikis stipriai sumazina sukabinimo standuma, tai
pastebima, kai tik viena pora krumpliy dalyvauja sukabinime, kai yra darbinio
pavir$iaus iStrupéjimas, gali buti prarandamas sukabinimas.

Pazaida — krumplio nupjovimas, pirmu atveju nuo krumplio virStnés
nupjauta 1 mm, antru — 2 mm.
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4.13 pav. Pazaidos jtaka susikabinimo standumui
Fig. 4.13. The influence of a defect on meshing frequency
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4.4 lentelé. Krumpliaratinés pavaros diagnostiniy parametry reik§més, neskaidant
signalo j daznio intervalus

Table 4.4. Values of diagnostic parameters of the spur gear under the signal without
decomposition

Pazaida X1 X2 X3 X5 X6 X7
be
pazaidos | 73,68 134,11 24,89 0,0037 19,30 15,97
I mm 94,00 170,47 25,19 0,0062 19,54 16,18
2 mm 107,06 211,7 25,53 0,0020 19,68 16,24
Pazaida X8 X9 X10 X11 X13 X14
be
pazaidos 1,29 2,96 3,82 4,61 0,19 3,25
1 mm 1,29 3,73 4,81 5,81 0,17 3,26
2 mm 1,30 4,19 5,44 6,59 0,15 3,47

Atliekame modeliavima su trimis skirtingais atvejais. 4.13 paveiksle
pavaizduota, kaip keiCiasi standumas susikabinime, kai krumpliaracio krumplio
aukstis sumazinamas 1 mm ir 2 mm.

Prie§ pradédami duomeny, suskaidyty j daznio intervalus, apdorojima,
nagrinéjame neisskaidytus duomenis (4.4 lentelé, matavimo vienetai m/s?).
Maksimalus diagnostinio parametro X2 reikSmeés pasikeitimas. [vedus pirma
pazaida parametro reikSmé padidéjo 1,27 karto, jvedus antra — 1,58. Parametro
X1 reikSmé jvedus pirmg pazaida padidéjo 1,28 karto, jvedus antra — 1,45 karto.
Geri rezultatai gaunami naudojant X9, X10, X11 parametrus. RMS (X3)
reikSmés kitimas néra toks zenklus, jvedus pirma pazaida padidéjo 1,01 karto,
jvedus antrg — 1,03 karto.
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4.14 pav. Virpesiy signalo skaidymas j daznio intervalus
Fig. 4.14. The decomposition of the vibration signal into frequency intervals
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Signalas skaidomas j daznio intervalus, pateiktus 4.14 pav., naudojant DBS
Vilneliy funkcija. ISskaidyti signalai pateikti D priede (D7, D8, D9 pav.).

a
g ds5
g
8 d4 2 mm
R=|
.% d3 E1lmm
S 4 W be pazaidos

di

0 50 100
Pagreitis, m/s?

4.15 pav. Pavaros matematinio modeliavimo rezultatai, diagnostinis parametras X1
(maksimali reik§me)

Fig. 4.15. Results of mathematical modelling, diagnostic parameter X1 (peak)
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4.16 pav. Pavaros matematinio modeliavimo rezultatai, diagnostinis parametras X2
(Mojus)
Fig. 4.16. Results of mathematical modelling, diagnostic parameter X2 (Peak to Peak)
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Kiekviename daznio intervale skai¢iuojamos diagnostiniy parametry (X1 —
maksimali reik§mé, X2 — mojus, X3 — RMS) reikSmés. Nagrinéjant gautus
rezultatus matyti, kad labiausiai kei¢iasi diagnostiniy parametry reik§més d1 ir
d2 daznio intervaluose.

Parametras X1 daznio intervale nuo 2500 iki 5000 Hz (d1) jvedus 1 mm
pazaida (4.15 pav.) didéjo 1,25 karto, jvedus 2 mm pazaidg (4.15 pav.) didé¢jo
1,43 karto, intervale nuo 1250 iki 2500 Hz (d2) jvedus 1 mm pazaida didéjo 1,51
karto, jvedus 2 mm pazaida didéjo 1,85 karto.
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4.17 pav. Pavaros matematinio modeliavimo rezultatai, diagnostinis parametras X3
(RMS)
Fig. 4.17. Results of mathematical modelling, diagnostic parameter X3 (RMS)

Parametras X2 intervale d1 jvedus 1 mm pazaidg didéjo 1,14 karto, jvedus
2 mm pazaidg didéjo 1,28 karto, intervale d2 jvedus 1 mm pazaida didéjo 1,45
karto, jvedus 2 mm pazaida didéjo 1,80 karto (4.16 pav.).
Parametras X3 kito intervaluose dl ir d2, taciau kitimas nebuvo Zenklus
(4.17 pav.).

4.4, Patikslintos tiesiakrumplés pavaros matematinio
modeliavimo rezultaty analizé

Pradiniai krumpliara¢iy duomenys paimti i§ 4.3 poskyrio. Tarpeliai tarp
krumpliaraciy krumpliy ir laisvumai guoliuose nevertinami.
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4.18 pav. Varanciojo krumpliaracio pagreiciai vertikalia kryptimi: a) krumplys
modeliuojamas strypiniais elementais; b) krumplys modeliuojamas Timosenko
strypiniais elementais
Fig. 4.18. Gear acceleration in the vertical direction: a) tooth modelling using the BEAM
element, b) tooth modelling using Timoshenko BEAM element

Matematinio modeliavimo rezultatai pateikti 4.18 paveiksle. Modeliavimo
trukmé 0,015 s. Per ta laika sukabinime buvo 11 krumpliaraéiy pory. I§ grafiky
aiskiai matyti 11 smugiy, kurie atsiranda, kai kei¢iasi krumpliy, dalyvaujanciy
sukabinime, skaicius nuo 2 iki 4. Modeliavimo rezultatai pateikti 4.18 paveiksle,
kai krumplys modeliuojamas paprastais strypiniais elementais, tafiau Sitie
elementai dazniausiai naudojami, kai baigtinio elemento ilgio ir plocio santykis
yra didesnis uz 5. Nagrinéjamu atveju santykis yra maZzesnis, todél gali atsirasti
skai¢iavimo paklaida, norint ja nustatyti pasitelkiamas TimoSenko strypinis
elementas, kuriame jvertinamas skersiniy jégy poveikis. Matematiniame
modelyje pasikeis masiy, standumo ir slopinimo matricos, darbe naudotos
matricos nepateikiamos, plac¢iau su jomis galima susipazinti Gavin (2014) darbe.
Nagrinéjant i$skaidyta signala i§ D10 pav. matyti, kad virpamieji procesai
vyksta, kai yra auksti dazniai, intervaluose nuo d6 iki d1. Patikslinus modelj
naudojant TimoSenko elementus pastebimi kiekybiniai dinaminiy parametry
pokyc¢iai, X1 parametras sumazéjo 22,95 %, X2 parametras sumazéjo 7,99 %,
X3 parametras sumazéjo 2,08 %. Sitos reik¥més yra zenklios ir tiriant
krumpliaratinés pavaros dinaminius parametrus reikia vertinti skersiniy jégy
poveikj.
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4.5. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su
pazaidomis eksperimentiniy tyrimy rezultatai

4.5.1. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis
virpesiy signalo duomeny analizé

ISmatuoti pavaros virpesiai esant trims skirtingoms btisenoms. Vieno matavimo
trukmé 1 s, duomeny fiksavimo daznis 10 000 S/s, kiekvienas matavimas
kartojamas 5 kartus. Duomenys apdorojami dalijant signala j daznio intervalus.
Signalo skaidymas j daznio intervalus pateiktas 4.14 pav. VS signalas skaidomas
i 6 intervalus (4.14 pav.), AE j 9 (4.3 pav.).

Remiantis matematinio modeliavimo rezultatais parinkti du pagrindiniai
diagnostiniai parametrai, kurie labiausiai kinta jvedus pazaida, tai X1, X2. Taip
pat patikrinamas ir X3.

4.5 lentelé. VS diagnostiniy parametry pokyciai
Table 4.5. Changes in the diagnostic parameters of VS

Pazaida X1 X2 X3

be
pazaidos 105,54 182,72 22,05

I mm 178,83 | 349,99 17,48
2 mm 204,38 | 395,98 17,60

X1 parametro, jvedus pirma pazaida, reikSmé padidéjo 1,69 karto, jvedus
antrg pazaida — 1,94 karto. X2 parametro, jvedus pirma pazaida, reikSmé
padidéjo 1,92 karto, jvedus antra pazaida — 2,16 karto. X3 parametro reikSmé
mazéjo (4.5 lentelé, matavimo vienetai m/s?). D priede (D11 pav.) pateiktas VS
skaidymas, kai pavaroje néra pazaidy. Kaip keitési signalas, kai j sistema buvo
jvestos 1 mm ir 2 mm paZzaidos, galima matyti i§ D12 ir D13 pav.

Tikslesniam duomeny interpretavimui skirtinguose daznio intervaluose
naudojami diagnostiniai parametrai, pateikti 4.1 lenteléje. Jeigu jvedus pazaida
parametro reikSmé sumazéja, fiksuojama diagnostikos klaida. Naudojant X1
parametra, uzfiksuotos 4 klaidos, naudojant X2 parametra, uzfiksuotos 2 klaidos,
naudojant X3 parametra, uZfiksuotos 9 klaidos. Siy parametry kitimas
skirtinguose daznio intervaluose pavaizduotas nuo 4.17 iki 4.19 paveikslo, taip
pat pateikti patikimumo intervalai.
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4.19 pav. Pavaros eksperimentiniy tyrimy rezultatai, diagnostinis parametras X1
(Maksimali reik§me)

Fig. 4.19. Results of experimental research on the gear, diagnostic parameter X1 (Peak)
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4.20 pav. Pavaros eksperimentiniy tyrimy rezultatai, diagnostinis parametras X2
(Mojus)
Fig. 4.20. Results of experimental research on the gear, diagnostic parameter X2 (Peak
to Peak)
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4.21 pav. Pavaros eksperimentiniy tyrimy rezultatai, diagnostinis parametras X3 (RMS)
Fig. 4.21. Results of experimental research on the gear, diagnostic parameter X3 (RMS)

X3 (RMS) naudojimas nepasitvirtino. Kaip parodé matematinio
modeliavimo rezultatai ir tyrimai taikant AE metoda, tai matavimo prietaiso
béda, 10 bity rezoliucijos nepakanka.

4.6 lentelé. Pazaidos tipas ir daznio intervalas, kuriame aptiktos klaidos
Table 4.6. The type of the defect and frequency range under the detected defect

Daznio intervalai, kuriuose fiksuojamos klaidos
Pazaida
X1 X2 X3
I mm ds ds d1,d3, d4, d5
2 mm d3, d4 d5 d4 d1, d2, d3, d4, d5

Geriausiai pazaidos fiksuojamos esant auksStiems dazniams. X1 parametro
pasikeitimas pastebimas 1250-2500 Hz ir 2500-5000 Hz intervaluose (4.19
pav.). Intervale d2 nuo 1250 iki 2500 Hz jvedus 1 mm paZzaida signalas padidéjo
2,15 karto, jvedus 2 mm pazaida signalas padidéjo 2,40 karto lyginant su
pradiniu. Intervale d1 nuo 2500 iki 5000 Hz jvedus 1 mm pazaida signalas
padidéjo 1,53 karto, jvedus 2 mm pazaida signalas padidéjo 1,67 karto. X2
parametro reik§mé intervale nuo 1250 iki 2500 Hz jvedus 1 mm paZzaida signalas
padidéjo 2,19 kartus, jvedus 2 mm pazaida signalas padidéjo 2,38 karto lyginant
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su pradiniu (4.18 pav.). Intervale nuo 2500 iki 5000 Hz jvedus 1 mm pazaida
signalas padidéjo 1,56, jvedus 2 mm pazaida signalas padidéjo 1,71 karto.
Geriausiai signalo pasikeitimas pastebimas 1250-2500 Hz daznio intervale.

4.5.2. Cilindrinés tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis
akustinés emisijos signalo duomeny analizé

Kartu su VS matavimu buvo atliekami ir AE matavimai. Toliau pateikiami
rezultatai (4.7 lentelé).

RMS (X3) parametras didéjo. Padidéjimas buvo 1,04 karto jvedus pirma
pazaida, jvedus antrg pazaida parametro reiksmé padidéjo 1,38 karto. X1
parametro, jvedus pirma pazaida, reikSmé padidéjo 1,89 karto, jvedus antra
pazaidg — 2,22 karto nuo pradinés reikSmés. X2 parametro, jvedus pirma
pazaida, reiksmé padidéjo 2,06 karto, jvedus antra pazaida — 2,25 karto nuo
pradinés reikSmés.

AE duomenys pateikti D priede (D15, D16, D17 pav.). Atsiradus
pazaidoms matomi ne atskiri pikai, o periodiniai smigiai. Po Vilneliy
transformacijos matyti, kad smiigiai yra esant aukstiems dazniams d1 (25 000—
50 000 Hz) ir d2 (12 500-25 000 Hz).

4.7 lentelé. AE signalo diagnostiniy parametry reik§més
Table 4.7. Values of diagnostic parameters of the AE signal

Pazaida X1 X2 X3

be
pazaidos | 0,002747 | 0,004883 | 0,000522

I mm 0,005188 | 0,010071 | 0,000542
2 mm 0,006104 | 0,010986 0,00072

4.8 lentelé. Pazaidos tipas ir daznio intervalas, kuriame aptiktos klaidos
Table 4.8. The type of the defect and frequency range under the detected defect

Daznio intervalai, kuriuose fiksuojamos klaidos
Pazaida X1 X2 X3
1 mm d3,a a d3,a
2 mm dl1, d2, d7,d8 dl,d2,d7,d8, a d8

Duomenims interpretuoti skirtinguose daznio intervaluose pasitelkiami tie
patys diagnostiniai parametrai kaip ir VS atveju. Naudojant X1 parametra
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uzfiksuotos 6 klaidos, naudojant X2 parametra uzfiksuotos 6 klaidos, naudojant
X3 parametra uzfiksuotos 3 klaidos. Diagnostiniy parametry Zyméjimas
pateiktas 4.1 lenteléje.

Grafiskai duomenys pateikti 4.22—4.24 pav. Naudojant X1 parametrg (4.22
pav.), pazaida fiksuojama intervaluose nuo 781,3 iki 6250 Hz. Ivedus j sistema
1 mm pazaidg intervale 3125-6250 Hz (d4) parametras padidéja 1,20 karto,
1562,5-3125 Hz (d5) — 1,11 karto, 781,3—1562,5 Hz (d6) — 1,08 karto. Intervale
12 500-25 000 Hz (d2) — 3,88 karto, intervale 25 000-50 000 Hz (d1) — 2,64
karto. Ivedus j sistema 2 mm pazaidg intervale 3125-6250 Hz (d4) parametras
padidéja 1,36 karto, 1562,5-3125 Hz (d5) — 1,36 karto, 781,3—-1562,5 Hz (d6) —
1,16 karto. Intervaluose d1 ir d2 signalas mazéjo.

a =y}
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Daznio intervai
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4.22 pav. Pavaros akustinés emisijos signalas, diagnostinis parametras X1
(Maksimali reik§mé)
Fig. 4.22. The acoustic emission signal of the gear, diagnostic parameter X1 (Peak)

Naudojant X2 parametra (4.23 pav.) pazaida fiksuojama be klaidy
intervaluose nuo 781,3 Hz iki 12 500 Hz. Jvedus | sistema 1 mm paZzaida,
intervale 6250-12 500 Hz (d3) parametras padidéja 1,02 Kkarto,
3125-6250 Hz (d4) - 1,19 Kkarto, 1562,5-3125Hz (d5) - 1,09 Kkarto,
781,3-1562,5 Hz (d6) — 1,11 karto. Intervale 12 500-25 000 Hz (d2) — 3,57
karto, intervale 25 000-50 000 Hz (d1) — 2,41 karto. Ivedus j sistema 2 mm
pazaida daznio intervale d3 parametras padidéja 1,79 karto, d4 — 1,30 karto,
d5 — 1,39 karto, d6 — 1,18 karto. Intervaluose d1 ir d2 signalas mazéjo.

Naudojant X3 parametrg (4.24 pav.) pazaida fiksuojama be klaidy
intervaluose nuo 781,3 Hz iki 12 500 Hz. Ivedus j sistemg 1 mm pazaida
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intervale d4 parametras padidéja 1,09 karto, d5 — 1,13 karto, d6 — 1,03 karto.
Intervale d2 — 1,18 Kkarto, intervale d1 — 2,49 karto. Ivedus | sistemg 2 mm
pazaidg intervale d4 parametras padidéja 1,19 karto, d5 — 1,32 karto, d6 — 1,15
karto. Intervale d1 signalas padidéjo 1,69 karto, d2 — 1,64 karto.
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4.23 pav. Pavaros akustinés emisijos signalas, diagnostinis parametras X2 ( Mojus)

Fig. 4.23. The acoustic emission signal of the gear, diagnostic parameter X2 (Peak to
Peak)
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4.24 pav. Pavaros akustinés emisijos signalas, diagnostinis parametras X3 (RMS)
Fig. 4.24. The acoustic emission signal of the gear, diagnostic parameter X3 (RMS)
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Atlikus gauty duomeny analize pastebima, kad pazaidos fiksuojamos tuose
paciuose daznio intervaluose kaip ir su VS. Ta¢iau RMS parametras prieSingai
nei VS didéjo, jis didéjo ir apdorojus duomenis, tokie patys rezultatai gauti
matematinio modeliavimo metu. VS matavimo metu prietaiso rezoliucijos
nepakako ir duomenys gauti iSkreipti. Taip pat taikant AE metoda didziausias
signalo padidéjimas yra esant aukstiems dazniams nuo 12 500 Hz ir auks$éiau.
Taciau X1 ir X2 parametry patikimumo intervalai Siuose daznio intervaluose
kinta placiose ribose. I§ gaunamy duomeny negalima pasakyti, kada pazaida
padidéja, taciau kai pazaida atsiranda, signalas keiiasi labai stipriai, todél §j
parametra galima naudoti pazaidai aptikti, o jos didéjimui naudoti tuos pacius
parametrus, tik esant Zemesniems dazniams.

Skiriasi DP skaitinés reik§més, gautos matematinio modeliavimo metu ir
atlikus natiirinius eksperimentus. Norint minimizuoti skirtumus, reikia
papildomy tiriamos pavaros matavimy. Reikia nustatyti laisvumus tarp
krumpliy, guoliuose, taip pat tam tikrus koeficientus. Taciau tai nebuvo Sio
darbo tikslas. Atliekant diagnostika, jvesties duomeny kiekis yra minimalus. |
sistema jvedamos dazniausiai pasitaikancios pazaidos ir nagrinéjama, kuriame
daznio intervale DP keiCiasi daugiausiai. Pateiktas matematinis modelis leidzia
tai jvertinti ir gauti rezultatai tai patvirtina.

4.6. Hipoidinés pavaros eksperimentiniy tyrimy
rezultatai

4.6.1. Hipoidinés pavaros be pazaidy dinaminiy parametry
tyrimas

Tiriama hipoidiné pavara be pazaidy. Tyrimy tikslas — nustatyti, kaip pasikeicia
matuojamy parametry dydziai keic¢iant apkrovimo momentus ir sukimosi greitj.
VS ir AE signaly kitimas esant skirtingiems sukimo momentams ir skirtingiems
sukimosi grei¢iams parodytas 4.25 paveiksle.

Duomenims  atvaizduoti  naudojamas X3  (RMS)  parametras.
IS 4.25 paveikslo, a matyti, kad didele jtaka RMS parametrui turi siikiai. Esant
apkrovimo momentui 25 Nm, sikiams 5000 aps/min signalas 11,26 karty
didesnis, nei esant 1000 aps/min. Sukimo momento pakeitimas turi mazesne
jtaka RMS parametrui. Didinant sukimo momenta nuo 25 iki 50 Nm signalo
reikSmé mazéja esant jvairiems stikiams.
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4.25 pav. Hipoidinés pavaros dinaminiai parametrai: a) virpesiy signalo RMS parametro
priklausomybé nuo stikiy ir nuo sukimo momento; b) akustinés emisijos signalo RMS
parametro priklausomybé nuo siikiy ir nuo sukimo momento
Fig. 4.25. Dynamic parameters of the hypoid gear: a) dependence of the RMS parameter
of the vibration signal on rotational speed and torque; b) dependence of the RMS
parameter of the acoustic emission signal on rotational speed and torque

IS 4.25 paveikslo, b matyti, kad RMS parametras priklauso nuo siikiy,
ta¢iau RMS parametras, kai yra 3000 aps/min ir 75 Nm, yra didesnis nei kai yra
4000 aps/min ir 75 Nm. Susieti RMS parametro dydj su sukimo momentu sunku,
nes signalo pasikeitimas labai nezenklus.

Kaip matyti i§ 4.25 paveikslo, naudojant VS ir AE signalus, RMS
parametro reik§mé labai priklauso nuo sikiy. Bitina zinoti, kokiems stikiams
esant atlieckami tyrimai. Pakartotinai atliekant hipoidinés pavaros diagnostika
matavimus reikia atlikti esant tiems patiems sukimosi grei¢iams.

Signalams apdoroti naudojama diskreti Vilneliy transformacija, pasirinkta
Dobeshi 5 (DB5) Vilnelé. Si Vilnelé turi gera rezoliucija zemy dazniy srityje.
AE signalas skaidomas j vienuolika intervaly nuo 0 iki 102 400 Hz (4.26 pav., a
ir D18 pav.), VS i 9 intervalus nuo 0 iki 25,6 kHz (4.26 pav., b ir D17 pav.), D17
ir D18 paveiksluose matyti, kaip atrodo signalas kiekviename i$ Sity daznio
intervaly.

Kiekvienas daznio intervalas apdorotas pasitelkiant 14 skirtingy parametry
X1 —X14. Apdorojus duomenis nustatyta, kad X4, X7, X8, X9, X10, X12, X13,
X14 néra patikimi diagnostiniai parametrai, naudojant pasirinka duomeny
apdorojimo buda.
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4.26 pav. Daznio intervalai: a) akustiné emisija; b) virpesiy signalas
Fig. 4.26. Frequency ranges: a) acoustic emission; b) vibration signal

=

Tolesniam tyrimui naudojami parametrai: X1, X2, X3, X5, X6 ir X11
(1.1 ir 4.1 lentelé). Atrinkti trys daznio intervalai, kuriuose buvo maziausiai
klaidy (4.9 lentelé).

4.6.2. Hipoidinés pavaros su pazaidomis eksperimentiniy
rezultaty analizé

Maziausiai diagnostiniy klaidy yra daznio intervale nuo 6,4 iki 12,8 kHz.
Pirmame (3200-6400 Hz) ir antrame (6400—12 800 Hz) daznio intervaluose
klaidy skaicius labai iSauga, kai yra 5000 aps/min sukimosi greitis. 4.9 lenteléje
pateiktos klaidos esant sukimosi grei¢iams nuo 1000 aps/min iki 5000 aps/min.
Skliausteliuose pateiktos klaidos esant sukimosi grei¢iui nuo 1000 aps/min iki
4000 aps/min.

Taikant VS ir AE metodus daznio intervale nuo 6,4 iki 12,8 kHz daugiausia
klaidy gauta naudojant X1 ir X2, maZiausiai naudojant X12, uzfiksuotos 6
klaidos VS atveju, AE atveju X12 ir X3 tur¢jo po 14 klaidy. Atmetus
eksperimenty rezultatus, kai sukimosi greitis 5000 aps/min, geriausiai VS
signale pazaidos aptinkamos, kai naudojami X6, X7, X3, klaidy skaicius
kiekvienu atveju lygus 3. Nagriné¢jant AE signalg geriausi rezultatai gaunami
naudojant X12, X3 ir X7, kiekviena karta buvo po 5 klaidas.
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4.27 pav. Normalizuotas RMS parametras, stikiai 1000 aps/min: a) virpesiy signalas;
b) akustiné emisija
Fig. 4.27. Normalized RMS parameter under a rotational speed of 1000 RPM:
a) vibration signal; b) acoustic emission

Visos klaidos: VS atveju 3 klaidos, o AE atveju 5 klaidos, buvo padarytos,
kai krumpliaratis turéjo dviejy ar trijy krumpliy pazaidas (3.6 pav., eir f, 5ir 6
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biklés). Kai vienas krumpliarac¢io krumplys turi pazaida, naudojama metodika
veikia be klaidy ir leidzia nustatyti pazaidos didéjima.

4.9 lentelé. Diagnostikos klaidy skai¢ius
Table 4.9. Number of diagnostic errors

VS AE
Diagnostinis Daznio intervalas, Hz Daznio intervalas, Hz
parametras 3200— | 6400— | 12800— | 3200— | 6400—12 | 12 800—
6400 12 800 25 600 6400 800 25 600
X6 43 (28) 7(3) 3027) | 77(60) | 16(6) | 24(21)
X12 43 (29) 6(3) 3027) | 73(56) | 14(5) | 241
X1 4831) | 20016) | 3631 | 7457 | 21(15) | 32(29)
X2 4732 | 1708 36(31) | 77(59) | 25(16) | 28(21)
X7 46 (31) 7(3) 31(28) | 6548) | 15(5) | 23(20)
X3 43 (29) 7(3) 3127) | 74(57) | 14(5) | 23(20)

IS 4.9 lentelés matyti, kad duomeny skaidymas j intervalus, pateiktus 4.26
paveiksle, nereikalingas, jeigu buty sumazintas jraSymo jrangos duomeny
fiksavimo daznis iki 25 600 Hz, uztekty dviejy daZnio intervaly. Geriausiai
pazaidos aptinkamos, kai yra auksti dazniai. Galima iskelti hipotezg, kad DB5
Vilnelés naudojimas Situo atveju néra bitinas ir galima naudoti Haar Vilnele,
taciau hipotezé turi buti patikrinta.

Tolesniame tyrime RMS parametras normalizuojamas, o normalizavimo
daugiklis pasirenkamas RMS esant 1000 aps/min ir 25 Nm, gautas parametras
zymimas NRMS. Sio parametro reikimés pateiktos 4.27-4.32 paveiksluose,
naudojamas daznio intervalas nuo 6,4 iki 12,8 kHz. NRMS parametry reikSmiy
patikimumo intervalai su 95 % reik§mingumu pateikti 4.27—4.31 paveiksluose.

Naudojant VS ir AE esant 1000 aps/min siikiams buvo nustatytos 2 klaidos
(VS 50 Nm, 1000 aps/min, 6 buklé; 125 Nm, 1000 aps/min 5 buklé; AE 75 Nm,
1000 aps/min, 6 biuklé; 100 Nm, 1000 aps/min, 5 buklé). 4.27 paveiksle
parodytas NRMS parametro kitimas nuo sukimo momento ir pavaros buklés. AE
signalo NRMS labiausiai kito, kai j sistema buvo jvesta pirma pazaida
(4.27 pav., b). Didziausia NRMS parametro reiksmé 2,868 esant 6 hipoidinés
pavaros biklei ir esant sukimo momentui 25 Nm. Didziausia virpesiy signalo
NRMS reiksmé 2,067 gauta taip pat esant 6 buklei ir 25 Nm sukimo momentui.
Is 4.28 paveikslo matyti, kad AE signalo NRMS pokyciai yra didesni nei
naudojant VS.



4. MATEMATINIO MODELIAVIMO IR EKSPERIMENTINIU TYRIMU ...

75

Nagringjant parametrus, kai yra 2000 aps/min (4.28 pav.), naudojant VS
visos pazaidos buvo aptiktos teisingai, o taikant AE metoda buvo nustatyta viena
klaida (AE 25 Nm, 2000 aps/min, 6 biikl¢).

Esant 3000 aps/min (4.29 pav.) taikant AE metoda visos pazaidos buvo
aptiktos teisingai, o taikant VS metoda buvo nustatyta viena klaida (VS 100 Nm,

3000 aps/min, 6 biiklé).
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4.28 pav. NRMS parametras, stikiai 2000 aps/min: a) virpesiy signalas; b) akustiné

emisija

Fig. 4.28. NRMS parameter under a rotational speed of 2000 RPM: a) vibration signal;

b) acoustic emission
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4.29 pav. NRMS parametras, stikiai 3000 aps/min: a) virpesiy signalas; b) akustiné
emisija
Fig. 4.29. NRMS parameter under a rotational speed of 3000 RPM: a) vibration signal;
b) acoustic emission

Esant 4000 aps/min (4.30 pav.) taikant VS metoda visos pazaidos buvo
aptiktos teisingai, taikant AE metoda buvo nustatytos 2 klaidos (AE 25 Nm,
4000 aps/min, 5, 6 buklés).
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4.30 pav. NRMS parametras, stikiai 4000 aps/min: a) virpesiy signalas; b) akustiné
emisija
Fig. 4.30. NRMS parameter under a rotational speed of 4000 RPM: a) vibration signal;
b) acoustic emission

Esant 5000 aps/min (4.31 pav.) taikant VS metoda buvo nustatytos 4
klaidos (VS 25 Nm, 5000 aps/min, 6 buklé; 50 Nm, 5000 aps/min, 5 buklé;
75 Nm, 5000 aps/min, 5 buaklé; 125 Nm, 5000 aps/min, 5 buklé), taikant AE
metodg nustatytos 9 klaidos (AE 25 Nm, 5000 aps/min, 3, 6 buklés; 50 Nm,
5000 aps/min, 3, 4, 5 buklés; 75 Nm, 5000 aps/min, 3, 6 buklés; 100 Nm,
5000 aps/min, 5 buklé; 125 Nm, 5000 aps/min, 5 buklé). Esant siikiams
5000 aps/min, taikant AE ir VS metodus klaidy skaicius padidéja daugiau nei
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dvigubai, nagrinéjamos pavaros buklés diagnozavimas esant tokiems sukiams
néra patikimas.

Esant skirtingiems sukimosi grei¢iams NRMS parametro didéjimo
tendencija islieka vienoda. Taikant AE metoda parametras didéja labiau nei
naudojant VS, ypaé rySkus parametro padidéjimas jvedus pirma pazaida (1
buklé).
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4.31 pav. NRMS parametras, stikiai 5000 aps/min: a) virpesiy signalas; b) akustiné
emisija
Fig. 4.31. NRMS parameter under a rotational speed of 5000 RPM: a) vibration signal;
b) acoustic emission
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4.32 pav. Virpesiy signalo Normalizuotas RMS parametras, siikiai 1000 aps/min,
naudota Haar Vilnele
Fig. 4.32. NRMS parameter of the vibration signal under a rotational speed of
1000 RPM, Haar Wavelet used

Anksciau darbe buvo iskelta hipotezé, kad DB5 Vilneliy naudojimas gali
biiti netikslingas, o uztenka panaudoti Haar Vilnele. Hipotezei patikrinti buvo
apdoroti VS matavimo duomenys esant 1000 aps/min naudojant Haar Vilnele.
Kaip galima matyti i§ 4.27 paveikslo, a ir 4.32 paveikslo esant siikiams
1000 aps/min, nepriklausomai nuo pasirinkto Vilnelés tipo, nustatytos tos pacios
klaidos (50 Nm, 1000 aps/min, 6 buklé; 125 Nm, 1000 aps/min, 5 buklé). Haar
Vilnelés naudojimas yra galimas atliekant hipoidinés pavaros diagnostika.

Diagnostikos tikslas — kuo tiksliau ir grei¢iau nustatyti pazaidas. Tam reikia
racionaliai parinkti matavimo jrangos parametrus, duomeny apdorojimo
algoritma. Hipoidinés pavaros diagnostikai atlikti uztenka nustatyti matavimo
jrangos fiksavimo daznj 25 600 S/s, signalui apdoroti uztenka parinkti Haar
Vilnele, duomenis i$skaidyti j du daznio intervalus nuo 0-6,4 kHz ir
6,4-12,8 kHz. Diagnostikai naudoti daznio intervala nuo 6,4 iki 12,8 kHz,
gautam signalui apdoroti naudoti NRMS. Hipoidinés pavaros varanciojo
krumpliaracio sukimosi greitis turi biiti nuo 1000 iki 4000 aps/min, sukimo
momentas nuo 25 Nm iki 125 Nm. Esant stikiams 5000 aps/min klaidy skaicius
iSauga. Pateiktas algoritmas tinka hipoidinés pavaros buklei nustatyti, kai
krumpliaratis turi pazaida ant vieno krumplio. Algoritmas leidzia nustatyti, kada
atsiranda pazaida, stebéti jo augima. Atlikta po 100 nepriklausomy matavimy,
taikant AE ir VS metodus, neuzfiksuota né vienos klaidos. Kai hipoidinés
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pavaros krumpliaratis turi keliy krumpliy pazaidas, atsiranda pazaidos
nustatymo klaidy. Atlikta po 40 nepriklausomy matavimy, naudojant VS metoda
ir NRMS parametrg nustatytos 3 klaidos. Taikant AE metoda ir NRMS
parametrg nustatytos 5 klaidos.

3

2,5

2 /

Normalizuotas RMS parametras
=
(9]

Pavaros buklé

4.33 pav. Metody jautrumo palyginimas
Fig. 4.33. Comparison of the sensitivity of the applied methods

Norint nustatyti, kuris i§ metody yra jautresnis pazaidos aptikimui, pakanka
iSnagrinéti  4.27-4.32 pav., i§ kuriy aiSkiai matyti, kad AE metodas yra
jautresnis pazaidos aptikimui.

4.33 paveiksle pateikti duomenys i§ 4.29 pav. (sokiai 3000 aps/min,
apkrova 50 Nm). ISmatuoto signalo reikSmé esant buklei 0 prilyginama 1 ir AE,
ir VS atveju. I8 4.33 paveikslo matoma, kad atsiradus pazaidai (1 buklé), AE
signalas didéja iki 1,97, VS iki 1,35. IS cia matyti, kad AE metodas yra
jautresnis, tadiau pazaidai didéjant abi kreivés keiiasi vienodai ir skirtumas
iSlieka pastovus. Tai reiskia, kad pazaidai didéjant abiejy metody jautrumas yra
vienodas.

4.7. Diagnostikos metodika

Remiantis ankséiau gautais rezultatais pateikiama diagnostikos metodika,
schemiskai ji pateikta 4.34 paveiksle.
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I§ pradziy reikia nustatyti diagnozuojamo elemento techninius parametrus
(pradiniai duomenys). Jeigu tai guolis, uztenka zinoti numerj, i§ to galima
suzinoti geometrija ir kitus parametrus, reikalingus modeliavimui. Jeigu
diagnozuojamas elementas — krumpliaratiné pavara, reikia Zzinoti modulj,
krumpliy plocius, krumpliy skai¢iy, ta¢iau neprivaloma, reikalui esant krumpliy
skaiCiy galima nustatyti i$ iSmatuoto virpesiy signalo.

Pradiniai Be paZaidos
duomenys v

S Matematinis modelis . Pazaida 2
L Pazaidan

Diagnostinis
parametras
Vilneliy transformacija  [¢— X1, X2, ...Xn

PaZaida 1

Modeliavimo rezultatai

Rezultatai
Parinkti daznio intervalai
ir diagnostiniai parametrai

4.34 pav. Diagnostikos metodikos algoritmas
Fig. 4.34. Algorithm for the methodology of diagnostics

Toliau j matematinius modelius jraSomi elementy pradiniai duomenys,
atlickama simuliacija, nustatomos dinaminés charakteristikos, ] sistema
jvedamos pazaidos, nustatoma, kuriuose daznio intervaluose yra didziausi
diagnostiniy parametry poky¢iai. Diagnostiniai parametrai yra maksimali
reikSmé, mojus ir RMS. Nustadius daznio intervalus galima atlikti realaus
jrenginio diagnostika.

4.8. Ketvirtojo skyriaus iSvados

1. Sitlomas riedéjimo guolio su pazaidomis modelis yra tinkamas realaus
guolio buklei nustatyti. Taikant §j modelj buvo isrinkti diagnostiniai
parametrai (X1, X2, X3), kurie jautriausiai reaguoja | pazaidos
atsiradima, nustatyti daznio intervalai, kuriuose diagnostiniy parametry
reik§més didéja atsiradus pazaidai. Tirto guolio su pazaidomis
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dinaminiy parametry tyrimams naudotini daznio intervalai nuo 780 Hz
iki 3125 Hz.

Sitilomas tiesiakrumplés pavaros su pazaidomis modelis yra tinkamas
pavaros biiklei nustatyti. Taikant §j modelj buvo iSrinkti diagnostiniai
parametrai (X1, X2), jie jautriausiai reguoja j pazaidos atsiradima ir jos
didéjimg. Nustatyti daznio intervalai, kuriuose diagnostiniy parametry
reikSmés didéja atsiradus pazaidai. Tirtos pavaros su pazaidomis,
dinaminiy parametry tyrimams naudotini daznio intervalai nuo 1250 Hz
iki 5000 Hz. Naudojant virpesiy signalo matavimg ir sukurta
diagnosting metodika, nustatyta, kad jautriausias yra intervalas nuo
1250 Hz iki 2500 Hz. X1 parametro padidéjimas Sitame intervale yra
apie 65 % didesnis, nei to paties parametro padidéjimas netaikant
metodikos. X2 parametro padidéjimas Sitame intervale yra apie 50 %
didesnis, nei to paties parametro padidéjimas netaikant metodikos.
Taikant AE metoda, gauti geri rezultatai (pazaidos diagnozuotos be
klaidy) daznio intervaluose nuo 780 iki 6250 Hz.

Istirta  tiesiakrumplés  pavaros  dinamika, kai  krumpliaratis
modeliuojamas su deformuojamais krumpliais. Nustatyta, kad
krumpliui modeliuoti BEM reikia naudoti TimoSenko elementus vietoj
paprasty strypiniy elementy. D¢l elementy geometrijos (ilgio ir plo¢io
santykio) reikia vertinti skersiniy jégy poveikj. Tobulinant model;j reikia
jvertinti krumplio profilio nelygumus, tarpelius tarp krumpliy, pazaidas.
Tiriant hipoidinés pavaros dinaminius procesus eksperimentiniu biidu
nustatyta: pavaros diagnostikai tinka daznio intervalas nuo 6,4 iki
12,8 kHz, diagnostikos parametru Sitame intervale verta pasirinkti
NRMS (arba X3 — RMS), varanéiojo veleno sitikiai gali kisti nuo
1000 iki 4000 aps/min, sukimo momentas nuo 25 iki 125 Nm,
naudojama diskreti Vilnelés transformacija, parinkta DB5 Vilnelé.
Nustatyta, kad akustinés emisijos metodas yra jautresnis hipoidinés
pavaros krumpliaracio krumplio pazaidos atsiradimo nustatymui nei
virpesiy matavimas. Atsiradus pazaidai AE signalo NRMS reik§mé
padidéja vidutiniskai apie 1,85 karto, VS NRMS reik§mé padidéja apie
1,35 karto (sukimo momentas 25 Nm, daznio intervale nuo 6.4 iki
12,8 kHz, diagnostinis parametras NRMS). Didéjant pazaidai, taikant
abu metodus, diagnostiniy parametry reikSmés didéja vienodai.
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Sukurta transporto masiny transmisijos elementy (riedéjimo guoliy ir
krumpliaratiniy pavary) diagnostikos metodika, kuri remiasi sukurty
transmisijos elementy matematiniais modeliais, akustinés emisijos ir
virpesiy signalo matavimu ir duomeny apdorojimu naudojant Vilneliy
transformacija.

Sukurtas rutulinio riedé¢jimo guolio matematinis modelis. Modelyje yra
jvertinti tarpeliai tarp riedé¢jimo elementy ir guolio ziedy, kintamas
standumas, ziedy banguotumas ir veleno disbalansas. Naudojant sukurtg
modelj istirta guolio su vidinio Ziedo ir iSorinio Ziedo pazaidomis
dinamika. Taikant §j modelj buvo iSrinkti diagnostiniai parametrai (X1—
maksimali reik§mé, X2 — mojus, X3 — RMS), kurie jautriausiai reaguoja
i pazaidos atsiradimg. Nustatyti daznio intervalai, kuriuose diagnostiniy
parametry reikSmés labiausiai didéja atsiradus pazaidai. Tirto guolio su
pazaidomis dinaminiy parametry tyrimams naudotini daznio intervalai
nuo 780 Hz iki 3125 Hz. Matematinio modeliavimo rezultatai sutapo su
eksperimentiniy tyrimy rezultatais. Sililomas riedé¢jimo guolio su
pazaidomis modelis yra tinkamas realaus guolio buiklei nustatyti.
Sukurtas tiesiakrumplés pavaros matematinis modelis. Modelyje yra
jvertinti tarpeliai tarp krumpliy, kintamas standumas, tarpasinio atstumo
pokytis dirbant pavarai, veleny disbalansas. Naudojant pateikta modelj
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iStirta pavaros su nulauzta krumplio virSine dinamika. Taikant §j
modelj buvo iSrinkti diagnostiniai parametrai (X1 — maksimali reikSmé,
X2 — mojus), jie jautriausiai reaguoja j pazaidos atsiradimg ir jos
didéjima. Nustatyti daznio intervalai, kuriuose diagnostiniy parametry
reikSmés labiausiai didéja atsiradus pazaidai. Tirtos pavaros su
pazaidomis, dinaminiy parametry tyrimams naudotini daznio intervalai
nuo 1250 Hz iki 5000 Hz. Naudojant virpesiy signalo matavima ir
sukurtg diagnosting metodika, nustatyta, kad jautriausias yra intervalas
nuo 1250 Hz iki 2500 Hz. X1 parametro padidéjimas Sitame intervale
apie 65 % didesnis, nei to paties parametro padidéjimas netaikant
sukurtos metodikos. X2 parametro padidéjimas Sitame intervale apie
50 % didesnis, nei to paties parametro padidéjimas netaikant metodikos.
Naudojant AE metoda gauti geri rezultatai (pazaidos diagnozuotos be
klaidy) daznio intervaluose nuo 780 Hz iki 6250 Hz.

Istirta  tiesiakrumplés  pavaros  dinamika, kai  krumpliaratis
modeliuojamas su  deformuojamais krumpliais. Nustatyta, kad
krumpliui modeliuoti BEM reikia naudoti TimoSenko elementus vietoj
paprasty strypiniy elementy. Dél elementy geometrijos (ilgio ir plo¢io
santykio) reikia vertinti skersiniy jégy poveikj. Tobulinant modelj reikia
jvertinti krumplio profilio nelygumus, tarpelius tarp krumpliy, pazaidas.
Tiriant hipoidinés pavaros dinamika eksperimentiniu biidu nustatyti
daznio intervalai naudotini diagnostikai atlikti, parinktas diagnostinis
parametras NRMS. Istirtas virpesiy matavimo ir akustinés emisijos
metody tinkamumas, pritaikomumas transporto masiny transmisijy
elementy diagnostikai. Nustatyta, kad akustinés emisijos metodas yra
jautresnis pazaidos atsiradimo aptikimui. Didéjant pazaidai, naudojant
abu metodus, diagnostiniy parametry reikSmés didéja vienodai.
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Summary in English

Introduction

Research Problem

Improving equipment performance and increasing productivity are the major tasks for
the operation of modern multi-purpose vehicles and transport technology.
Non-destructive diagnostic methods and repair works on the used mechanism according
to the actual state rather than considering upkeep play a crucial role.

Experimental research is the method most frequently used for the development of
diagnostic methods. However, an experimental way cannot be the only technique for
investigating all possible combinations of defects and vehicle operating parameters such
as speeds and loads due to high costs and time spent for determining the causes of the
defects found. Mathematical modelling of a physical system employing numerical
methods has become an effective alternative.

Recent models for vehicle elements include a number of assumptions and
simplifications, and therefore making new more precise models with nonlinear elements
is a very complicated problem.

The thesis presents mathematical models for transmission elements of vehicles and
diagnostic methods characterized by increased sensitivity to identify defects and its
growth. The acoustic emission method is employed along with vibration measurement.
For processing the obtained data, wavelet transform has been applied.
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Relevancy of the Thesis

Complex mathematical models for vehicle elements (rolling bearings, gears) are based
on the concentrated parameter and the finite element method and allow accurately
describing the contact surfaces of the introduced elements and properly identifying
internal forces. On the other hand, the parts of the elements (for example, crown gear)
having a marginal impact can be modelled with reference to the concentrated parameters
thus saving computation time. Complex models can be used as a powerful diagnostic
tool.

Diagnostic methods for rotor systems are provided in international standards and
incompletely regulate procedures for testing transmission elements of vehicles.

Working out new methodologies is an urgent task for increasing the safety of
vehicles and simultaneously reducing operating costs.

Research Object

The object of research covers transmission elements of vehicles, including roller ball
bearings and gear drives (spur and hypoid).

Aim of the Thesis

The thesis is aimed at proposing mathematical models for the defective rolling bearing
and cylindrical spur gear. On the basis of the results of numerical modelling, the thesis
focuses on working out a methodology for testing transmission elements, which is a
sensitive technique for testing transmission elements of vehicles, identifying defects and
determining its size.

Goals of the Thesis

For accomplishing the aim of the thesis, the following goals have to be considered:

1. To analyse the scientific literature based on the topic of the thesis.

2. To develop a specified mathematical model for a defective roller ball bearing
evaluating the backlash between rolling elements and races, variable stiffness,
race waviness and shaft imbalance.

3. To design a mathematical model for a cylindrical gear drive with the defective
top-part of the gear evaluating variations in the centre distance of the gears
involved in mesh, the backlash between teeth, and time-varying mesh
stiffness.

4. To construct a mathematical model for a spur gear and assessment of the
deformation and profile of the tooth.

5. To use the developed mathematical models with nonlinear elements, the
examination of the dynamical parameters of defective elements, the
identification of the most sensitive diagnostic parameters applying wavelet
transformation and determination of frequency intervals used for diagnostic
performance.

6. To investigate the suitability of vibration measurements and acoustic emission
techniques and research on applicability for testing transmission elements of
vehicles. The identification of the above introduced methods sensitive to the
occurring defects and its increase.



SUMMARY IN ENGLISH 95

7. To adopt the methodology for testing transmission elements of vehicles with
reference to the developed mathematical models for transmission elements and
findings of research on mathematical and physical experiments.

Research Methodology

Regarding the specificity of the researched object, dynamic models of objects have been
produced. The application of the Lagrange equation of the second order, D'Alembert's
principle and the finite element method allow making mathematical models. For solving
differential equations, numerical integration methods have been employed. For
transferring data, fast Fourier transform and wavelet transform were used.

For mathematical modelling and data procession, Matlab, Maple, Fortran, Sound
and Vibration Assiastant, WinAE, Bruel&Kjaer XMS, Microsoft Office software have
been applied.

For investigating the dynamics of transmission elements, data acquisition systems
have been arranged. Measurements included vibration analyzers NI USB-4431, Vibrotest
60 and Sinus Harmonie, oscilloscope MTX and diagnostic equipment of acoustic
emission Pocket AE and NI USB-6366.

Scientific Novelty and Significance

The process of thesis development has covered the following new data on the science of
transport engineering:

1. Specified defective mathematical models for transmission elements of vehicles
have been designed.

2. Diagnostic parameters suitable for determining the condition of the elements
under investigation have been established. Frequency intervals most frequently
affected by changes in diagnostic parameters under damage have been found.

3. The methodology for diagnostics based on mathematical modelling, acoustic
emission method and wavelet transform has been worked out.

4. The acoustic emission method is applied investigating the dynamics of a
complex system (hypoid gear) rather than that of separate units.

Practical Value of the Obtained Results

Specified-mathematical models for a rolling bearing and damaged spur gear have been
produced. The models assist in the examination of the impact of varying levels of defects
on the dynamics of transmission elements. The adopted testing methodology is based on
mathematical modelling and the wavelet theory.

The conducted experimental research on a hypoid gear has disclosed that the AE
method is more sensitive to defect identification than VS measuring. The monitored
increase in defects shows that the sensitivity of both methods is equal, and the
application of VS rather than AE points to a smaller number of errors.

Defended Statements

1. The use of mathematical models assists in defining frequency intervals where
defects make the most powerful impact on the work of the device. For
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monitoring the occurrence and increase of defects, diagnostic parameters such
as Peak, Peak to Peak and RMS are the most appropriate.

2. Investigation into the hypoid gear has demonstrated that the AE rather than VS
method is more sensitive to the occurrence of defects in the system.

3. The results obtained processing data employing the worked out methodology
are more sensitive to the occurrence of defects and monitoring an increase
rather than the results received processing data with the help of classical
methods.

Approval of Findings

4 scientific articles have been published on the topic of the thesis, two of which have
been added to the scientific journals included in the ISI Web of Science List (Skrickij
and Bogdevicius 2010; Bogdevicius and Skrickij, 2013) and two (Skrickij, 2010) — to the
peer-reviewed journals.
The findings of the conducted research provided in the thesis were presented in two
international conferences:
- Use of Vibration Control Techniques for Vehicle Transmission Diagnostics.
Transbaltica 201 1. Vilnius, Lithuania;
- Investigation into Dynamic Processes in Damaged Ball Bearings. 8th
International Conference Mechatronic Systems and Materials. Bialystok,
Poland.

Structure of the Thesis

The thesis is made of introduction and four chapters, including the analysis of scientific
literature, mathematical modelling of transmission elements of vehicles, experimental
research on transmission elements of vehicles and the analysis of mathematical
modelling and experimental research. Conclusions, references and appendixes are
presented at the end of the thesis.

The total scope 114 pages, excluding annexes. Text is added 71 figures and 13
tables. 80 references have been used for writing the thesis.
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1. Review of Mathematical and Physical Analysis Methods of
Transmission Elements of Vehicles

With reference to scientific research (Harsha ez al. 2005), it has been established that for
modelling a defective bearing, a gap between bearing races and rolling elements, along
with varying stiffness and misbalance, must be assessed. The authors have simulated an
outer bearing race as a defective body; however, considering the structures of vehicles,
an inner bearing race is pressed on the shaft, whereas the outer one — into the location of
the bearing. Therefore, the deformation possibilities of races are strictly limited, and, in
this particular case, the backlash between the outer race and the housing can be assessed.
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Modelling races with the help of finite elements increases computation time though the
introduced situation will not have a huge impact on the results. For simulating contacting
surfaces, they can be described applying different functions thus assessing waviness and
roughness.

The conducted analysis of mathematical models for spur gears has demonstrated
that, in order to make the models for investigating the dynamic parameters of defective
gears, nonlinear dynamic systems must be examined. Also, the models of the gears must
have the assessed backlashes in the bearings, and between gears. Mesh stiffness is
simulated as a stepped function and depends on the number of the pairs of gears teeth
involved in the mesh as well as on the place of contact. The last decade has faced
defective mathematical models. Researchers do not focus on the cracked top-part of the
gear that frequently appears in the gear-box when gears move relatively to each other.

For identifying gear condition, various methods, including the measurement of the
vibration signal (VS), oil debris method, sound measurement, acoustic emission (AE)
and temperature measurement could be used. VS and AE methods enable to identify
variations in the condition and the type of a defect. The VS is a well-known method
applied for testing the rotor system and widely described by Taylor and Kirkland (2004),
etc. This method has been extensively employed in the diagnostics of the rotor system.
AE was originally developed for non-destructive testing of static structures; however,
over the years, its application has been extended to health monitoring of rotating
machines and bearings (Mba 2003).

The accuracy and speed of identifying the defect depend on the selected data
processing method. To register the VS, a piezoelectric accelerometer was applied and
primary signal mV was replaced by acceleration. After signal integration, speed and
displacement could be studied. An AE sensor is used for measuring mV without
transmission to another physical parameter. All data processing methods could be
divided into three main domains (Staszewski and Worden 1997): time domain,
frequency domain and time-frequency domain.

2. Mathematical Modelling on Transmission Elements of Vehicles

The following assumptions about constructing the mathematical model of the ball
bearing (Fig. S1) have been made: the movement of the rolling bearing is performed
only in the radial direction; elements are modelled as solids; centrifugal force is taken
into account; the force of gravity is considered; the rotary velocity of the shaft is
constant; the shaft is acted on by the action of constant force in the horizontal direction;
the defect in the outer race is examined; the defect in the inner race is taken into
consideration; the backlash between the outer race, the ball and the inner race are taken
into account.

The motion equation for the rotor with the inner race of the bearing has the form:

3
.82 d2+j'c0s0j-q1

in,j Xi

msql + Z]N:b1 kin,j i

+c¢n qy =F+Fg-cosop; (S1)

3 )
.82 q2+j'sinbj-qz

in,j Xi

.. Nb
ms(, + Zj:l kin,j :

+ Cip " gz = -mg - g + Fy - sing; (S2)
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where myg is the total mass of the inner race and the shaft, c;, denotes damping between
the inner race and the ball, ¢ — the angle of shaft rotation, k;, ; and k,,. ; are load
deflection factors.

y

92

Fig. S1. Dynamic model of a bearing

Gear mathematical model are presented below. When a gear train is loaded, gears
are displaced with respect to each other, causing further variation in centre distance. As
for the operating mode of the mechanism, bearing flexibility is growing thus causing
further changes in centre distance.

The displacements of points 1 and 2 along a straight line, which is a tangent line
to the circles of both gears (Fig. S2), are calculated as follows:

Uy =71 @2 — o - sin(Py — ayq) + gz - cos(Py — ay); (S3)
Uy =Ty @3 — g3 - sin(Yy — @) + g4 - cOS(Py — ayy); (54
§=u,—u,. (S5)
The force acting on mesh is obtained from the expression:
F=-k-6 —c-6" (S6)

where c is damping coefficient (Fig. S2), k is mesh stiffness determined by the method
offered by Kuang and Yang, ¢’ is displacement, when backlash are evaluated.
Bearing force is found to be:

Fpi = —ky - q;° (1 +ay-(1—ef) %)§ (S7)

where A is the rate of penetration, a,, is the coefficient, e,, is the restitution coefficient.
Axial displacements of gears are determined as:
my -Gy = F-sin(y — ayq) + Fpy; (S8)
my -G, = —F-cos(Py — ayq) + Fpp —my - g; (S9)
my Gz = —F - sin(¥; — ay1) + Fy3; (S10)
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my -+ s = Frcos(Py — ay1) + Fpa —my - g; (S11)

where g is gravity acceleration.

Fig. 2S. Gear meshing

The employment of the above introduced model allows obtaining good results
under low frequencies. Research on gear dynamics, under high frequencies, requires a
model having more degrees of freedom. For that purpose, the deformation of every tooth
is assessed (Fig. S3, a). For working out equations, a vector of the position of point P is
used (Fig. 38S, b):

{Rpi,n} = {Rc} + [A(Yy)] [{ri,n} + {ui,n}]§ (S12)
where {R.} — a vector from the beginning of the coordinates to the centre of the gear,
[A(U;)] — the rotation matrix of the i-th tooth, {s; — the rotation angle of the i-th tooth,
vector {ri,n} from the centre of the gear to point P, r; — the crown radius of the gear,
n — the number of the finite element, L,, — the length of the finite element, § — a
dimensionless coordinate (varies from 0 to 1), {ui,n} = [N]{qi,n} — a displacement vector
of point P, [N] — shape matrix, {qi,n} — a vector of displacements of the finite element.

A Y 4
Ye
Y | 4
. C
C Xec R _/
A
x> X
a) b)

Fig. S3. Scheme for gear tooth: a) tooth divided into finite elements; b) displacement of point P
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For deriving equations for motion, D'Alembert's principle is used:

{SRpi,n}T (fm {Rﬁl,n} dm — {F}) =0; (S13)

where {SRpi,n} is variations in vector, {Rﬁ,‘n} the acceleration of point P, {F} the internal
force vector.

From equation (S13) system mass and internal force matrices are formed. The
stiffness matrix of the n-th finite element of the i-th tooth of the gear can be written as:

_ (EI®in (d*Nyw) | 42Ny 1EA®in
[kinl = fy Lin ( dg? ) dg? &+, Lin

() Bogy (s14)

where A; ,, — the cross—section area of the n-th element of the i-th tooth.
The damping matrix is formed:

[C] = ofK] + B[MI; (S15)

where [K] — the general matrix of system stiffness, [M] — the general matrix of system
masses; coefficients a and (3.

Y

b)

Fig. S4. Gear a) tooth intersection b) displacement of gear teeth profile point P

To solve the contact problem, on the basis of (S12), the profile geometry of gear teeth is
created (Fig. 4S, b):

Uy (S16)

Iy + nLi + ELI Uj x
+ { }
0

{Rpin} = (R} + [AQW)] Sia
0

The coordinates of tooth profile are determined (k is a number of determinated
points). Straight lines are used for interconnecting points thus making the profiles of all
teeth and determining whether the teeth of the drive gear and driven pinion have
common points of intersection. When found, the area in the place where the gears
overlap appears (Fig. S4, a). The covered area falls into segments j thus finding the
overlap of the teeth in different contact places §;, where i = j—1.

Contact stiffness is calculated (Pereira ez al. 2011):

o= i 18 (57) +1oe (57): (s17)




SUMMARY IN ENGLISH 101

where E — reduced Young's modulus, p — Poisson's ratio of gears, b;,i =1, 2,
width of the i-th gear.

Due to a small contact area, it is assumed that contact stiffness remains equal in the
course of contact, and the force acting contact is determined:

Q =Xt Q = Xit  kidi; (S18)
where average contact stiffness equals:
k

k=%
where n — the general number of sections §;.

Then, the determination of finite elements, where forces Q are applied, is made.
Forces posed onto the nodes of the finite elements of the tooth in directions x and y, as
well as moments around axis z are received. Vector {Q} of the contact forces of the
system is made and inserted into a general system of equations:

[MI{d} + [KHaq} + [CHa} + {F} = {Q}. (S19)

To solve the problem, Runge-Kutta 4th order numerical method is used.

The novelty of the model includes a combined mathematical model of the gear, the
teeth are simulated using FEM and crown gear has no deformations. This allows
reducing computation time. Contact has been described employing the Hertzian theory,
tooth profile is defined as a function and roughness can be applied. Contact areas and
contact forces are established in every iteration.

3. Experimental Research on Transmission Elements of Vehicles

The third chapter describes three experiments. The first one investigates the dynamics of
the defective ball bearing, the second experiment deals with the dynamics of the
defective spur gear and the third focuses on the defective hypoid gear.

e »\&f(“n

N

N

Fig. S5. Defects of the hypoid gear: a) condition 1; b) condition 2; ¢) condition 3

Research on the dynamical parameters of the rolling bearing has examined two
defects: an outer race defect (BPFO) and an inner race defect (BPFI).

The examined cases cover a working gear and the pieces of 1 and 2 mm removed
from the tooth of the drive gear.
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Fig. S6. Defects of the hypoid gear: a) condition 4; b) condition 5; ¢) condition 6

Researches with hypoid gear were made in Ilmenau University of Technology. An
automobile hypoid gear was used in the study. Five different rotational speeds, including
1000, 2000, 3000, 4000 and 5000 RPM, of the driving gear and five torques, including
25, 50, 75, 100 and 125 Nm, of the hypoid gear were selected. The following 7 different
conditions of the hypoid gear have been investigated and shown in Figure S5, a defect is
absent, condition 0, a defect occurs in one tooth of the gear, condition 1 (Fig. S5, a), a
defect of the tooth is increased at certain steps between the obtained conditions 2, 3 and
4 (Fig. S5, b, ¢ and Fig. S6, a), a defect in both teeth, condition 5 (Fig. S6, b) and a
defect in three teeth, condition 6 (Fig. S6, c).

4. Analysis of the Results of Mathematical Modelling and Experimental
Research

Mathematical modelling results. A 6004 ball bearing has been chosen as an object
of research. The signal is divided into 9 frequency intervals from 0 to 50 000 Hz
applying the wavelet transform. Under the outer race defect (Fig. S7), diagnostic
parameters X1, X2, X3, X6, X7 in frequency intervals 390.6—781.25 Hz (d7), 781.25—
1562,5 Hz (d6) and 1562.5-3125 Hz (d5) varied most. The inner race defect may be
observed in other frequency intervals than BPFO. Under the inner race defect, the values
of parameters X3, X6 under high frequencies d1 (25 000-50 000 Hz, Fig S8) varied
most. The summary of the obtained results, in the case of a defect, displays that
parameters X1, X2, X3 in the intervals between 780 and 3125 Hz suit best as these
parameters introduced in the above mentioned intervals increase in both cases of defects.

mx7
>, d7 X
S s B x6
g >
2 596
2 x3
=~ " d5
1 1 1 W x2
0 10 20 = x1

Parameter increase

Fig. S7. Increase in diagnostic parameters when bearing has outer race defect
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Fig. S8. Increase in diagnostic parameters when bearing has inner race defect

The analysis of the received data shows that the diagnostics of the investigated
rolling bearing can be best done within the range of frequency intervals from 780 Hz to
3125 Hz where variations in parameters remain constant under different defects. In the
case of testing an ordinary system, the absence of gears allows referring to parameters
X1 and X2. If a system more complex, the noise produced by the bearing can be hardly
identified, and therefore parameter X3 then could be better applied.

Having generated data to frequency intervals, the values of diagnostic parameters (X1 —
Peak, X2 — Peak to Peak, X3 — RMS) are calculated in every interval.

a
ds
d7
dé

d5
da mx2

x3

Frequency intervals

d3 Hx1
d2
d1

5 10
Parameter increase

o

Fig. S9. Defect in the outer race
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Fig. S10. Defect in the inner race

Experimental results. The data provided in Figure S9 show that, under the defective
outer race, frequency intervals d5 and d6 increase largely, whereas the smallest change
in the signal is observed in intervals d1, d2 and d3.

Under the defective inner race (Fig. S10), parameters X1 and X2 mostly vary under
high frequencies (intervals d1, d2 and d3) while the slightest variations are observed in
a, d8 and d7.

Under the defective outer race, X3 parameter varies similarly to other diagnostic
parameters while, under the defective inner race and high frequencies, RMS value
significantly lacks behind the other diagnostic parameters.

Different defects change the values of diagnostic parameters in different frequency
intervals (FI). BPFO is better expressed under medium frequencies, BPFI — under high
ones. FI properly records both defects. As regards the examined bearing d6 and
d5 (7803125 Hz), FI obtained conducting the experiment agreed with those received
within mathematical modelling.

Mathematical modelling results. A spur gear has been chosen as an object of research.
The parameters of gears include: gear ratio — 1; number of teeth in gears z = 30; backlash
6 = 0.1 mm; gear module m = 2.5; gear width b = 10 mm.

The thesis examines the cracked top part of the tooth. The detection of such a
defect is a complex problem and occurs only when the upper tooth leaves the mesh. This
defect has not been carefully investigated by scientists so far. Next, modelling,
considering three cases, including a working gear, a decrease in the height of the tooth of
the gear in 1 mm and a decrease in the height of the tooth of the gear in 2 mm, is
proposed.

The signal is divided into six frequency intervals from 0 to 5000 Hz applying the
wavelet transform.
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Fig. S11. Results of mathematical modelling, diagnostic parametre: a) X1 (Peak) b) X2 (Peak to
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Fig. S12. Results of mathematical modelling, diagnostic parameter X3 (RMS)
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Fig. S13. Gear acceleration signal in the vertical direction: a) tooth modelling using the BEAM
element, b) tooth modelling using Timoshenko BEAM element
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The values of diagnostic parameters (X1 — Peak, X2 — Peak to Peak, X3 — RMS)
are calculated in every frequency interval. The examination of the obtained results
suggests that mostly the values of diagnostic parameters vary in frequency intervals d1
(2500-5000 Hz) and d2 (1250-2500 Hz).

The X1 parameter has increased by 1.25 times from 2500 to 5000 Hz (d1) after
introducing a defect of 1 mm, 1.43 times after introducing a defect of 2 mm, 1,51 times
from 1250 to 2500 Hz (d2) after introducing a defect of 1 mm and 1.85 times after
introducing a defect of 2 mm in frequency interval d2.

The X2 parameter has increased by 1.14 times from 2500 to 5000 Hz (d1) after
introducing a defect of 1 mm, 1.28 times after introducing a defect of 2 mm, 1.45 times
from 1250 to 2500 Hz (d2) after introducing a defect of 1 mm and 1.80 times after
introducing a defect of 2 mm in frequency interval d2. The increase of X3 parameter
from 1250 to 5000 Hz wasn’t significant. The other mathematical model allowed
assessing the deformations of the gear tooth and the profile of the tooth. Backlashes
between gear teeth are not considered.

Figure S13 provides modelling results. The length of the test is 0.015 s, which is

the time when meshing involved 11 pairs of gear teeth. The diagrams clearly indicate
11 thrusts appearing when the number of the teeth involved in the coupling varies from 2
to 4. Figure S13 also shows the results when the tooth is simulated using simple beam
elements usually employed when the length and width ratio of the finite element is
higher than 5. In the investigated case, the ratio is lower, and therefore the situation may
result in measurement error, to identify which, Tymoshenko beam element is applied.
Mass, stiffness and damping matrices will change in the mathematical model, the
matrices used in the thesis are not provided, more information is available in Gavin
(2014). Investigation into the decomposed signal (displayed in Annex D Fig. D10)
reveals that vibration processes take place under high frequencies in the intervals
between 780 and 50 000 Hz. Having specified the mode applying Tymoshenko beam
elements, quantitative variations in dynamic parameters are observed: parameter X1
decreased by 22.95 %, parameter X2 — by 7.99 % and parameter X3 — by 2.08 %. These
values are significant for investigation, and therefore shear in finite elements must be
assessed for researching the dynamic parameters of the gear drive.
During experimental research drive vibrations at three different conditions have been
measured. The received data are processed by decomposing the signal into frequency
intervals. VS signal is divided into 6 intervals (0—5000 Hz), AE signal — into 9
(0-50 000 Hz).

On the basis of the results of mathematical modelling, two basic diagnostic
parameters X1, X2 that mostly change having introduced a defect have been chosen.
Also, X3 is checked. The use of RMS has not been approved. The results and research
on mathematical modelling applying the AE method demonstrated it was a fault of a
measuring devise, and 10 bit resolution was not enough.

Defects are best fixed under high frequencies. Variations in parameter X1 are
observed within the intervals of 1250-2500 Hz and 2500-5000 Hz (Fig. S14).

The X1 parameter has increased by 2.15 times from 1250 to 2500 Hz (d2) after
introducing a defect of 1 mm, 2.40 times after introducing a defect of 2 mm, 1.53 times
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from 2500 to 5000 Hz (d1) after introducing a defect of 1 mm and 1.67 times after
introducing a defect of 2 mm in frequency interval d1.

a
d5
d4
d3
d2
d1l

Frequency intervals

=

0 50 100
Acceleration, m/s?

150

H2mm
1mm

H without defect

Fig. S14. Results of the experiment on the gear, diagnostic parameter X1 (Peak)
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Fig. S15. Results of the experiment on the gear, diagnostic parameter X2 (Peak to Peak)
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Fig. S16. Results of the experiment on the gear, diagnostic parameter X3 (RMS)
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The X2 parameter has increased by 2.19 times from 1250 to 2500 Hz (d2) after
introducing a defect of 1 mm, 2.38 times after introducing a defect of 2 mm, 1.56 times
from 2500 to 5000 Hz (d1) after introducing a defect of 1 mm and 1.71 times after
introducing a defect of 2 mm in frequency interval d1 (Fig. S15).

In parallel with measuring the VS, AS was assessed. For interpreting data in
different frequency intervals, the same diagnostic parameters, as in the case of VS, are
invoked.

The X1 parameter (Fig. S17) has increased by 1.20 times in 3125-6250 Hz (d4)
frequency range, after introducing a defect of 1 mm, by 1.11 times in 1562-3125 Hz
(d5) frequency range, by 1.08 times in 781-1562 Hz (d6) frequency range, by 3.88 times
in 12 500-25 000 Hz (d2) frequency range, by 2.64 times in 25 000-50 000 Hz (d1)
frequency range. After introducing a defect of 2 mm, X1 parameter has increased by
1,36 times in d4 frequency range, by 1.36 times in d5 frequency range, by 1.16 times in
d6 frequency range. In d1 and d2 parameter X1 decreased.

The X2 parameter (Fig. S18) has increased by 1.02 times in 6250-12 500 Hz (d3)
frequency range, after introducing a defect of 1 mm, by 1.19 times in d4 frequency
range, by 1.09 times in d5 frequency range, by 1.11 times in d6 frequency range, by 3.57
times in d2 frequency range, by 2.41 times in d1 frequency range. After introducing a
defect of 2 mm, X2 parameter has increased by 1.79 times in d3 frequency range, by
1.30 times in d4 frequency range, by 1.39 times in d5 frequency range, by 1.18 times in
d6 frequency range. In d1 and d2 parameter X2 decreased.

The X3 parameter (Fig. S19) has increased by 1.09 times in d4 frequency range,
after introducing a defect of 1 mm, by 1.13 times in d5 frequency range, by 1.03 times in
dé6 frequency range, by 1.18 times in d2 frequency range, by 2.49 times in d1 frequency
range. After introducing a defect of 2 mm, X3 parameter has increased by 1.19 times in
d5 frequency range, by 1.32 times in d5 frequency range, by 1.15 times in d6 frequency
range, by 1.69 times in d1 frequency range, by 1.64 times in d2 frequency range.
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Fig. S17. The acoustic emission signal of the gear, diagnostic parameter X1 (peak)
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Fig. S18. The acoustic emission signal of the gear, diagnostic parameter X2 (Peak to Peak)
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Fig. S19. The acoustic emission signal of the gear, diagnostic parameter X3 (RMS)

The analysis of the obtained results indicates that defects are observed in the same
frequency intervals as with the VS. However, RMS parameter, on the contrary to the VS,
has increased. The parameter has also risen having processed data, and the same results
have been received within mathematical modelling. While measuring the VS, 10 bit
equipment resolution was not enough, and therefore data have been distorted. Also, the
application of the AE method shows that the highest signal gain can be noticed under
high frequencies starting from 12 500 Hz and higher. Nevertheless, confidence intervals
of parameters X1 and X2 vary widely in these frequency intervals. The received data do
not point to an increase in a defect; however, when the defect occurs, the signal changes
considerably, and therefore this parameter can be used for detecting the defect for the
increase of which the same parameters at lower frequencies can be employed.
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Numerical values of diagnostic parameters determined in the course of
mathematical modelling and in the run of natural experiments vary. To reach minimum
differences, further investigated transmission measurements are required. Also,
backlashes between gears in bearings must be established. However, this is not the focus
of this paper. For diagnostic purposes, the amount of input data is minimal. The system
is introduced the most common defects, and investigation into the frequency interval
where DP changes most is carried out. The proposed model allows assessing the
obtained material, and the collected findings only prove that.

During experimental research on the hypoid gear under the application of Xi
parameters, the least number of errors was found in the second frequency interval from
6.4 to 12.8 kHz. The number of errors increases considerably in the first and second
frequency intervals at a rotational speed of 5000 RPM. When VS and AE methods were
used in the frequency interval from 6.4 to 12.8 kHz, the least number of errors was
identified using RMS parameter, the number of errors is equal to 3. When investigating
the AE signal, the best results are obtained under deviation, RMS and SRV, and each
time 5 errors are found. As regards further investigation, the RMS parameter is
normalized, and the selected normalization factor is RMS at 1000 RPM and 25 Nm. The
obtained parameter is marked NRMS, and the values of this parameter are shown in Fig.
S20 when the used frequency interval ranges from 6.4 to 12.8 kHz.
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Fig. S20. Normalized RMS parameter, revolutions 3000 RPM a) vibration signal, b) acoustic
emission
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Fig. S21. Comparison of method sensitivity

When the AE method was used at 3000 RPM (Fig. S20), all defects were detected
correctly, and in case of the VS, one error was found (VS 100 Nm, 3000 RPM, 6
condition). An increase in NRMS parameter remains stable at all rotational speeds. The
parameter increases more in the case of the AE method rather than in the case of the VS
method. An extremely significant increase in the parameter is observed when the first
defect is introduced (condition 1). To find out which of the methods is more sensitive to
detecting defects, examining Figure S21 is enough. The value of the measured signal,
under condition equivalent to 0, is equal to 1 in both AE and VS cases. Figure S21 also
indicates that, under the appearance of a defect (condition 1), the AE signal increases up
to 1.97 and VS up to 1.35, which indicates that the AE method is more sensitive.
However, an increasing failure causes uniform changes in the curves and difference
remains constant, which means the sensitivity of both methods is the same.

General Conclusions

1. Testing methodology for transmission elements of vehicles (rolling bearings
and gear drives) has been developed. The methodology is based on the
mathematical models of the produced transmission elements, measurements of
acoustic emission and the vibration signal as well as on data processing using
wavelet transform.

2. The mathematical model of the roller ball bearing has been created. The model
includes the evaluated backlashes between rolling elements and bearing races,
varying stiffness, the waviness of races and shaft imbalance. With the help of
the designed model, the dynamics of the bearing having defective inner and
outer races has been investigated. The application of the model involved the
selected diagnostic parameters (X1 — Peak, X2 — Peak to Peak, X3 — RMS)
most sensitive to the occurrence of the defect. Frequency intervals where the
most significant increase in the values of diagnostic parameters can be seen
have been identified. For investigating the dynamic parameters of defective
inspected bearing, frequency intervals from 780 Hz to 3125 Hz have been
applied. The results of mathematical modelling matched with those of
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experimental research. The suggested model of the defective rolling bearing is
appropriate for defining the condition of the real bearing.

The mathematical model of the spur gear has been developed. The model
contains the evaluated backlashes between teeth, time-varying stiffness,
variations in the centre distance under the working gear and shaft imbalance.
The employment of the presented model assisted in analysing the dynamics of
the gear with the cracked top-part of the tooth. For employing the above
introduced model, diagnostic parameters (X1 — Peak, X2 — Peak to Peak) are
most sensitive to the occurrence and expansion of the defect. Frequency
intervals where the most significant increase in the values of diagnostic
parameters can be seen have been identified. For examining the dynamic
parameters of inspected defective gears, frequency intervals from 1250 Hz to
5000 Hz have been applied. The measurement of the vibration signal and
created diagnostic methodology demonstrate that the most sensitive interval is
the one between 1250 and 2500 Hz, and an increase in parameter X1 in this
particular interval was by 65 % larger than that in the same parameter not
referring to the adopted methodology. As regards parameter X2, an increase in
this particular interval made 50 % and was larger than that in the same
parameter without the application of the worked out methodology. The AE
method helps with receiving good results (no errors in detecting defects are
observed) within frequency intervals from 780 to 6250 Hz.

The specified mathematical model for a spur gear has been produced evaluating
tooth deformation. Every tooth of the model can be separately described posing
tooth roughness. For modelling a tooth, FEM needs applying to Tymoshenko
elements instead of simple beam elements, i.e. due to the geometry of elements
(ratio of length to width), the impact of transverse forces must be assessed.
Experimental investigation into the dynamics of the hypoid gear has suggested
frequency intervals, and for testing purposes, diagnostic parameter NRMS has
been chosen. The appropriateness of vibration measurement and acoustic
emission methods and the application of transmission elements of vehicles for
testing purposes have been examined. The acoustic emission method has been
found to be more sensitive to detecting defects. An increase in the defect in the
hypoid gear shows the same results in the VS and AE.
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A priedas. Diagnostikoje naudojami tarptautiniai ISO
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matematinis modelis
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medZiaga disertacijoje

F priedas. Autoriaus moksliniy publikacijy disertacijos
tema kopijos
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