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i .  w st ę p

t Bardzo istotnym zagadnieniem występującym w procesie produkcji szczenią odpowiedzialnych maszyn górniczych, takich jak np. głowice ramie
niowe kombajnów ścianowych, jest ocena kompleksowa ich poprawnego funkcjo 
nowania, a w szczególności wykrywania, lokalizowania oraz klasyfikowania 
powstałych niesprawności, jak również optymalizacja konstrukcji badanych 
układów mechanicznych. Z tego względu szczególną wagę w procesie kontroli 
jakości maszyn nabierają obecnie metody zmierzające do określenia stanu 
technicznego maszyny bez jej demontażu, jak również ciągła ich modyfika
cja prowadząca do poprawy ich efektywności i skuteczności.

W ogólnym senaie sam proces diagnostyczny sprowadza się do trzech pod

stawowych czynności, a mianowicie:

a) pomiarów wartości określonych parametrów diagnostycznych i ich porówna 
nia z ustalonymi uprzednio wartościami granicznymi;

b) analizy przyczyn i charakteru powstałych odchyleń od wartości granicz

nych;
c) wyznaczania prawdopodobnej miary sprawności technicznej maszyny.

iftównież bardzo istotnym elementem w procesie kontroli stanu dynamicz

nego maszyny jest zbieranie, analizowanie i statystyczne opracowanie in
formacji o charakterystycznych niesprawnościach, na podstawie których moż 
na sformułować zalecenia do poprawy skuteczności stosowanej metody. Jak 
również określić kierunki modernizacji i doskonalenia wyrobu finalnego. 
Istotne znaczenie ma także sam proces określenia przyszłych stanów obiek
tu, które wystąpią w chwilach późniejszych, na podstawie których może być 
przewidywany resurs poprawnej pracy.

W procesie kontroli stanu bardzo ważnym zagadnieniem Jest -ównież ana
liza dynamiczna układu napędowego maszyny, zmierzająca do jego identyfi

kacji, a uwzględniająca następujące zjawiska fizyczne:

- względny ruch elementów,
- wzajemna wymiana energii,
- pokonywanie dysypacyJnych i technologicznych oporów ruchu.

Wymienionym zjawiskom towarzyszą wzajemne mechaniczne oddziaływania 
elementów par kinematycznych, które powodują ciągłą zmianę cech geome
trycznych węzłów wskutek oddziaływań sprężystych oraz luzów powstałych 
w wyniku nieprawidłowego montażu i uszkodzeń losowych powierzchni styku. 
Określenie wielkości i rodzaju tych oddziaływań ma szczególne znaczenie, 
bowiem pojawienie się nadmiernych luzów wprowadza do układu dodatkową
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liczbę stopni swobody, a tym samym zmianę podstawowych parametrów dyna

micznych układu napędowego. Siły wzajemnego oddziaływania w parach kine
matycznych łańcucha kinematycznego można podzielić na:

- siły oddziaływania o wolnozmleniajęcych się przebiegach czasowych,
- siły tarcia,
- siły oddziaływania o charakterze Impulsowym.

Siły oddziaływania o wolnozmleniajęcych się przebiegach czasowych,jak 
również siły tarcia występujące w parach kinematycznych w czasie ruchu 
ustalonego, nie mają decydującego wpływu na niezawodność układu napędowe
go. Istotne znaczenie mają natomiast siły spowodowane skokową zmianą opo
rów technologicznych oraz aiły uderzenia w węzłach łańcucha w przypadku 
występowania nadmiernych luzów lub uszkodzeń mechanicznych. Siły te od
grywają decydującą rolę w procesie generowania drgań, przenoszonych na
stępnie przez ruchome elementy łańcucha napędu na korpus głowicy kombajnu 
ścianowego. Wartość impulsu sił uderzenia Jest przede wszystkim zależna 
od sił warunkujących względne przemieszczenie elementów par kinematycz
nych w czasie ruchu nieustalonego oraz wielkości luzów w węzłach. Z tego 
względu szczególnego znaczenia nabiera oszacowanie wartości sił w parach 
kinematycznych, które występują w czasie ruchu nieustalonego, uwarunkowa
nego głównie:

- rozruchem układu,
- ekokową zmianą technologicznych sił oporu.

Całościowe więc rozwiązanie zagadnienia identyfikacji dynamicznej po- 
szczsgólnych elementów kinematycznych układu wymaga zastosowania specjal
nych metod teoretycznej analizy, obejmujących:

- modelowanie łańcucha kinematycznego układu napędowego głowicy kombajnu 
ścianowego,

- analizę amplitudowo-częstotllwośclowę,
- modelowanie wymuszeń drgań,
- całkowanie dynamicznych równań ruchu,
- określenie sił wzajemnego oddziaływania w parach kinematycznych,
- opracowanie algorytmów analizy numerycznej rejestrowanych sygnałów 

diagnostycznych.

W procesie realizacji zadań diagnostyki wykorzystywane są dwie charak
terystyczne cechy urządzeń technicznych, a mianowicie:

1 ) struktura urządzenia, wyznaczająca jego właściwości użytkowe,
2 ) procesy wyjśclowe, -realizowane podczas funkcjonowania urządzenia, 

które obejmują ezereg zjawisk fizycznych i chemicznych.

Struktura urządzania wyznacza całokształt jego właściwości techniczno^ 
użytkowych założonych podczas konstruowania, określa zatem stopień przy
datności do Wypełnienia założonych zadań. Może być one opisana zbiorem 
mierzalnych wielkości, takich jak) wymiary i odległości części, kątowe
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•lary wzajemnego ich położenia, luzy między współpracującymi elementami, 
apręZyatość elementów itp., które tworzę zbiór parametrów struktury.
Z uwagi Jednak na przypadkowa rozrzuty między różnymi elementami wchodzą
cymi w ekład tego samego wyrobu, jak również zróżnicowanie ich własności 
aakro- i mikrostrukturalnych, rozkład ich własności geometryczno-mecha- 
nlcznych będzie zróżnicowany już w fazie wytwarzania. Wynika stęd, że 
procesy dynamiczne zachodzęce podczas ruchu tych maszyn, nawet na biegu 
luzem będę różne, natomlaet stopień ich wzajemnego zróżnicowania będzie 
zależny od wielkości przypadkowości na etapie wytwarzania. Różnice we 
własnościach geometryczno-mechanlcznych i wynikajęcy stęd rozrzut w cha
rakterze procesów dynamicznych poszczególnych egzemplarzy, spowoduję 
ostatecznie zmianę wartości parametrów struktury, których Intensywność 
zmian zależy głównie od doskonałości konstrukcji łańcucha kinematycznego, 
jakości wykonania, stosowanych materiałów itp. w praktyce Jednak, na 
ogół nie można wykorzystać parametrów struktury do bezpośredniej oceny 
stanu technicznego, gdyż nie ma możliwości zmierzenia ich wartości bez 
demontażu obiektu.

Podczas pracy, urzędzenia realizuję różne procesy wyjściowe, które 
możne podzielić n a :

- robocze, zwięzane bezpośrednio z własnościami użytkowymi funkcji celu 
danego urzędzenia (przemiany energetyczne, wymiana ciepła, tarcie przy 
współpracy elementów mechanizmów),

- towarzyszęce (szumy, drgania, obciężenia dynamiczne występujęce w ło
żyskach, zazębieniach itp.).

Procesy towarzyszęce sę dobrym nośnikiem informacji i mogę być opisane 
wielkościami stanowlęcymi tzw. pbrametry wyjściowe.

Ze względu na to, że stan techniczny urzędzenia mechanicznego zależy 
od wartości parametrów struktury, a z kolei ich zmiany powoduję zmiany 
wartości parametrów wyjściowych, zatem parametry wyjściowe odzwierciedla- 
ję charakter współpracy elementów danego urzędzenia, tzn. jego stan tech
niczny. Wzajemny zwięzek parametrów strukrury i wyjściowych pozwala trak
tować, przy zachowaniu odpowiednich warunków, również parametry wyjścio
we, Jako parametry stanu dynamicznego urzędzenia.

Wśród zjawisk towarzyszęcych, istotne miejsce zajmuję procesy wibra
cyjne, termiczne oraz zjawisko emisji akustycznej. Wybór procesów wibra
cyjnych, Jako źródło informacji o stanie technicznym maszyny, wynika
głównie z następujęcych faktów:

«
- drgania stanowię najistotniejsze odzwierciedlenie procesów fizycznych 

zachodzęcych w maszynie, natomiast parametry drgań charakreryzuję za
równo ogólne właściwości maszyny. Jak również poszczególnych jej ele- 
msntówi

- drgania będęce nośnikiem informacji wyróżnlaję się dużę pojemnościę 
informacyjnę, maję szerokie widmo, a ich parametry tworzę wektor
w wielowymiarowej przestrzeni sygnałówt
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- sposób rejestracji drgań umożliwia wykonanie szybkich pomiarów i tch 
analizę 3kutkowo-przyczynową,

Do zasadniczych problemów diagnostyki wibracyjnej nalaży zaliczyć 
znalezienie sposobu rozdzielenia sygnału użytecznego oraz tworzenie ta
kiej jego miary, która by w sposób najpełniejszy odzwierciedlała stan dy
namiczny okraślonej pary kinematycznej badanego układu.

Również istotnym parametrem w procesie kontroli stanu jest temperatura 
obiektów technicznych i ich elementów, świadczęca o prawidłowości tetn- 
nicznej konstrukcji obiektu, jego wykonania i pracy, ici luj mówięc, 
istotne znaczenie ma nie temperatura, lecz różnica temperatur między ie»- 
peraturę, jakę powinien mieć obiekt lub jego element, a temperaturę jakę 
aktualnie ma w danej chwili, ./ięcej informacji zawiera rozkład temps^atur 
obiektu, a jeszcze więcej obraz cieplny obiektu, zwany termogramem. 
Zagadnieniem zobrazowania stanu cieplnego ciał zajmuje się gałęź nauki i 
techniki, zwsna tomografię, i jaj najnowsza odmiana zobrazowana w cza
sie rzeczywistym - termowizja. Termowizory mogę być wykorzystywane we 
wszystkich dziedzinach nauki i techniki, w których występuje przocływ 
ciepła. Umozliwiaję obserwacjo przebiegów termostatycznych i termokine- 
tycznych, prowadzenio wielu nieniszczęcych badaó diagnostycznych i eks
ploatacyjnych, ułatwiajęcych sprawdzenie pod względem cieplnym nowych 
konstrukcji, ich ocenę i optymalizację, wykrywanie błędów i nieprawidło
wości, ocenę stopnia zużycia, wykrywanie mostów cieplnych, czy uszkodzeń. 
Obszar zjawisk wibroakustycznych możliwy do obserwacji sięga zasadniczo 
od dziesiętych części Hz do częstotliwości rzędu MHz, natomiast w trady- 
cyjnej diagnostyce drganiowej wykorzystuje się zasadniczo pasmo aku
styczne, pozostały zakres częstotliwości, szczególnie zakres 80 kHz - 
0,5 MHz zwięzany Jest ze zjawiskiem emisji akustycznej, którego wykorzy
stanie w technice stwarza olbrzymie możliwości w dziedzinie kontroli bez
pieczeństwa, jakości i niezawodności działania maszyn i urzędzeń.

Emisję akustycznę definiuje się Jako zanikajęcę falę 3prężystę, pow- 
stałę w wyniku gwałtownego wyzwolenia energii sprężystej nagromadzonej 
w materiale. Przy czym pod pojęciem materiału należy rozumieć zarówno ma
teriały w postaci gruntu, betonu, ceramiki, czy taż same metale lub też 
kompozycje wykonane z różnych metali. Każdy z materiałów tak rozumianych 
ma pierwotny lub też nabyty w trakcia obróbki czy eksploatacji, niejedno
rodny rozkład wewnętrznej energii sprężystej. Oeśli w pewnej chwili poja
wi się zewnętrzna przyczyna zmieniajęca rozkład energii wewnętrznej, to 
wówczas w pewnych obszarach materiału następ! wyzwolenie porcji energii 
sprężystej, a zatem emisja zanikajęcej fali sprężystej. Przyczyny powodu- 
Jęce wyzwolenie energii można scharakteryzować zarówno z punktu widzenia 
makroskopowego. Jak również mikroskopowego zmian w materiale. Z punktu 
widzenia makroskopowego będę to przyczyny natury mechanicznej, zmiana na
prężenia, termicznej - zmiana temperatury, chemicznej - korozja. Z kolai



patrząc z punktu widzeniu mikroskopowego do przyczyn wywołujących emisję 
akustycznę należy zaliczyć:

- ruch wakansów i dyslokacji, poślizgi na granicach ziarn, występujące 
głównie w mikroobszarach o dużych naprężeniach w pobliżu granicy pla 
styczności materiału;

- łączenie się dyslokacji, powstawanie szczelin i ich rozwój;
- przemiany fazowe w strukturze krystalicznej materiału.

Wynika stąd, Ze emisja akustyczna noże być dobrym narzędziem uzupeł
niającym inna metody w badaniach diagnostycznych maszyn.

Podstawowym problemem jaki należy tu r. wiązać., to opracowanie met o d y  
obróbki sygnału emisji akustycznej, umożllwiajęcej wyselakcjowanie takiujs 
miary, która byłaoy proporcjonalna do intensywności występującego uszko
dzenia.

Wyodrębnione, trzy dziedziny diagnozowania technicznego maszyn górni
czych, wykorzystujących.

1° procesy wibracyjne w paśmie częstotliwości akustycznych,
2° zjawisko emisji akustycznej,
3° procesy termiczne odzwierciedlające intensywność przemian cieplnych 

w układzie napędowym głowicy,

będą przedmiotem systemowych badań dcświadczalno-analitycznych, prowadzą
cych do ustalenia stopnia ich przydatności w procesie kontroli stanu ja
kości głowic ramieniowych.

2 . CEL I ZAKREii PRACY

Podstawowym celem pracy jest opracowanie optymalnych metod kontroli 
stanu dynamicznego złożonych układów mechanicznych na podstawie obserwa
cji i rejestracji sygnałów diagnostycznych obejmujących trzy dziedziny 
reprezentowane przez procesy wibracyjne, zjawisko emisji akustycznej oraz 
procesy termiczna. Badaniami objęto głównie głowice kombajnów ścianowych. 
Jako podstawowych organów urabiających o złożonej strukturze konstrukcyj

nej.
Drgania generowane podczas pracy maszyn przez różne jej elementy kine

matyczne, są następnie przenoszone na korpus maszyny i tworzą zbiór syg
nałów wibracyjnych. .V oparciu o analizę rejestrowanych sygnałów wibracyj
nych, utworzono szereg nowych estymat wymiarowych i bezwymiarowych, przed
stawiając dynamikę ich zmian w różnych punktach korpusu w zależności od 
obciążenia oraz kierunku obrotu układu. Wskazano na złożoność procesu 
diagnozowania wibracyjnego w odniesieniu do maszyn o złożonej strukturze
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kinematycznej, jak również na istotną rolę zniekształceń i zakłóceń, za
leżnych od miejsca odbioru drgań na korpusie.

Opierając się na przyjętym przez Autora modelu fizycznym przeanalizowa
no teoretycznie wpływ transmitancji układu na Jednoznaczność informacji 
zawartych w rejestrowanych sygnałach wibracyjnych. Utworzone estymaty 
umożliwiły przeprowadzenie względnej klasyfikacji globalnych stanów dyna
micznych badanych głowic, Jak również niektórych jej elementów kinema
tycznych układu napędowego. Przyjęty model fizyczny łańcucha kinematycz
nego napędu głowicy umożliwił identyfikację drgań o częstotliwościach 
zdeterminowanych, odpowiadających określonym węzłom kinematycznym.

Oruge dziedzina badań dotyczyła wykorzystania zjawiska emisji akustycz
nej (EA) w  procesie kontrolnego diagnozowania, zarówno całego obiektu,
Jak również niektórych jego elementów, odpowiednio uformowanych i defor- 
macyjnie symulowanych podczas jednoosiowego naprężenia ściskającego. Za
projektowana w tym celu aparatura pomiarowa umożliwiała pomiar 1 reje
strację graficzną określonych estymat, odzwierciedlających głównie te ce
chy sygnałów (EA), które są odpowiedzialne za odkształcenia naprężeniowo- 
postaciowe, związane ze stanem dynamicznym zazębienia niektórych kół zę
batych badanego układu. Wprowadzone przez autora estymaty rejestrowanych 
sygnałów (EA) stanowią oryginalne uzupełnienie stosowanych dotychczas 
zdeterminowanych miar opisujących własności generowanych faL (EA). Wyko
rzystując wprowadzone estymaty, uzyskano istotną korelację między sygna
łami (EA) generowanymi w procesie obciążenia Jednoosiowego próbek elemen
tów kół zębatych i wału wyjściowego a sygnałami obciążonymi transmltancją 
w procesie pełnego obciążenia statycznego niektórych kół zębatych łańcu
cha kinematycznego głowicy. Fakt ten stanowi istotną informację, ważną 
z punktu widzenia metcdy projektowania układów diagnostycznych przeznaczo
nych głównie, do rozpoznawania klas zdatności stanów maszyny, obejmują
cych ultradźwiękowy przedział częstotliwości 1 stanowi nowość w świato
wych badaniach dynamicznych złożonych układów mechanicznych.

Trzecia dziadzina badań obejmowała wyznaczenie cieplnego obrazu obiek
tu w czasie rzeczywistym za pomocą aparatury termowizyjnej. Otrzymane 
termogramy umożliwiły przeprowadzenie oceny przebiegów termostatycznych i 
termokinetycznych określonych węzłów układu kinematycznego badanych gło
wic. Pozwoliło to na przeprowadzenie dokładnej analizy termicznej, umożli
wiającej rejestrację mlsjsc przegrzania, a pośrednio również ocenę inten
sywności tarcia określonych węzłów napędowych głowicy.

Głównym celem przedstawionej pracy jest określenie zmiany stanu dyna
micznego spowodowanej błędami wykonawczymi, zróżnicowaniem struktury we
wnętrznej (niejednorodność materiałowa elementów), czy też błędami monta
żowymi elementów kinematycznych, przekraczającymi dopuszczalne poziomy 
tolerancji wykonawczo-montażowej. Przedstawione metody kompleksowego dia
gnozowania mogą być zastosowane zasadniczo do dowolnego układu dynamicz
nego, w którym występują koła zębate, wały oraz łożyska.
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Wstępna faza badań dotyczyła modelowego przedstawienia układu napędo
wego głowicy KGS-320, w oparciu o który wyznaczono wzajemne oddziaływa
nia siłowe i reakcje w parach kinematycznych oraz obliczono częstotliwo
ści rezonansowe określonych elementów układu. Zamiarem autora było zwró
cenie szczególnej uwagi na ujawnienie związku przyczynowego pomiędzy 
wielkościę oddziaływań dynamicznych w poszczególnych parach kinematycz
nych a intensywnością generowanych sygnałów zarówno wibracyjnych, jak 
również w paśmie częstotliwości ultradźwiękowych.

W pierwszej części pracy, poświęconej zagadnieniom diagnostyki wibro- 
akustycznej, wskazano na złożoność procesu identyfikacji dynamicznej, wy
kazując jednocześnie. Ze realizacja proóesu diagnostycznego winna być 
prowadzona przy uwzględnieniu całej złożoności procesów stochastycznych, 
generowanych przez maszynę. Pokazano następnie szereg nowych modyfikacji 
wykorzystania dla celów diagnostycznych ogólnie znanych estymat, takich 
Jak: funkcja gęstości widmowej mocy, funkcje cepstrum i innych. Utworzone 
na ich podstawie miary, zarówno wymiarowe jak i bezwymiarowe w postaci' 
współczynników pasmowych gęstości i widmowej mocy, czy współczynników 
Rice'a, stanowiły oryginalny wkład Autora w dziedzinę diagnozowania zło
żonych układów mechanicznych. Nowo wprowadzone estymaty umożliwiają poda
nie kryteriów klasyfikacyjnych, zarówno w odniesieniu do globalnego stanu 
dynamicznego. Jak również umożliwiają identyfikacje stanu niektórych ele
mentów kinematycznych głowic, których częstotliwości charakterystyczne 
zostały ujawniona w widmach rejestrowanych sygnałów.

W części drugiej przedstawiono wyniki badań zastosowanej po raz pier
wszy przez Autora metody (EA), służącej głównie do oceny stanu zmian kon
centracji naprężeń w elementach głowicy w procesie badań stanowiskowo-la- 
boratoryjnych. Otrzymane wyniki badań metodą (EA) stanowią ważne uzupełr 
nlenle stosowanych metod diagnostycznych, opisując głównie zmiany struktu
ralne niektórych elementów, zarówno w skali mikro-, jak również makrosko

powej .
w trzeciej części, uzupełniającej niejako. Autor wskazał na istotną 

rolę zjawisk cieplnych często niedocenianych w procesie diagnozowania 
obiektów mechanicznych. Temperatura Jako parametr fizyczny, a w szczegól
ności Jej zmiany w czasie, wyznaczone np. przez rozkłady temperaturowe na 
powierzchni korpusu w określonych punktach węzłowych, stanowią również 
źródło istotnych informacji o przebiegu procesów cieplnych zachodzących 
w maszynach. Przeprowadzone badania stanowiskowe potwierdziły przydatność 
pomiaru promieniowania podczerwonego do określenia rozkładów termicznych 
badanych głowic ramieniowych.
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3. ZAGADNIENIA WSPÓŁCZESNEJ DIAGNOSTYKI WIBRACYJNEJ

Podczas pracy maszyn, zachodząca w nich procesy robocze wzbudzają drga
nia, które następnie przenoszone są przez elementy samej maszyny i otacza
jące ją środowisko. Każdemu z tych procesów w dowolnej chwili czasu odpo
wiada pewien stan urządzenia, czyli ogół cech wewnętrznych obiektywnie 
charakteryzujących dane urządzenie. Dokładne rozpoznanie stanów, odpowia
dających generowanym procesom, jakie urządzenie może przyjmować w różnych 
warunkach pracy, stanowi przedmiot badań diagnostycznych [7, 19] omawia
nych w niniejszej publikacji.

Badania diagnostyczne mogą być prowadzone w sposób teoretyczny lub do
świadczalny. w przypadku badań teoretycznych "buduje się" model fizyczny 
urządzenia, uwzględniając badany proces a następnie opisuje się go za po
mocą równań matematycznych [44] , których rozwiązania pozwalają wyciągnąć 
szereg istotnych wniosków, przydatnych następnie w badaniach doświadczal
nych ¡8] .

Duże i skomplikowane urządzenia mechaniczne, które coraz częściej sto
sowane są w górnictwie, modeluje się nie jako jeden system, lecz jako 
zbiór mniejszych systemów (posystemów), reprezentujących Jego podzespoły 
lub niektóre nawet elementy. Podział taki jest uwarunkowany z jednej stro
ny konstrukcją rozpatrywanego urządzenia, zaś z drugiej strony celem i 
sposobem prowadzenia badań. W takim zbiorze poszczególne systemy mogą po
przez swoje wyjścia oddziaływać na inne podsystemy, natomiast poprzez 
wejścia podlegać mogą oddziaływaniu innych systemów. Mogę tu wystąpić od
działywania Jednostronne, obustronne, czyli ze sprzężeniem zwrotnym lub 
też może się zdarzyć, że określone systemy nie oddziaływają na siebie, co 
oznacza, że są one od siebie niezależne. Przyjmując np., że urządzenie 
dało się podzielić na szereg podsystemów P1 ,Pg,•••,P^» które następnie 
udało się dokładnie przebadać, znajdując dla każdego z nich transformację 
stanów i wykres kinematyczny, a ponadto zostały dodatkowo rozpoznane i 
przebadane sprzężenia, jakie występują w tym zbiorze, to taki zbiór bę
dzie wówczas znany. Oznacza to, że na podstawie znajomości stanów podsy
stemów, jak również sposobów sprzęgania, można przewidzieć stany przyszło
ściowe całego urządzenia.

W analogiczny sposób jak podsystemy modelu, w urządzeniach rzeczywi
stych sprzężone są procesy wyjściowe, zachodzące w badanym urządzeniu.
Ma to istotne znaczenie dla samych badań diagnostycznych ze względu na 
fakt, że stany, które zaistniały przy znanych wartościach parametrów wej
ścia, zawierają w sobie wiele istotnych informacji dotyczących badanego 
urządzenia, wynika stąd np. to, że stany procesu ruchu drgającego głowic 
kombajnowych występujące przy różnych warunkach pracy, odzwierciedlają 

m.in własności dynamiczne układu napędowego, jak równi6ż obciążenia sto
chastyczne, występujące na zębach organu urabiającego w warunkach eksploa
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tacji. Z kolei obciążenia dynamiczne na zębach przekładni zębatej zawie
raj? również m.in. informacje o sztywnościach zazębienia [27] . Informacje 
te nie s? jednak podawane bezpośrednio, lecz występuję one w postaci za
kodowanej. Podstawowym celem identyfikacji dynamicznej maszyny jest roz
szyfrowanie takiej zakodowanej w sygnale informacji, co stanowi zagadnie
nie równie trudne, co ważne. Podstawowe własności obiektu badań uwidocz
niaj? się podczas jego funkcjonowania, w określonych ściśle ustalonych 
warunkach laboratoryjnych. Z tego względu istotnym zagadnieniem jest po
danie takiego sposobu postępowania diagnostycznego, aby było ono możliwie 
najefektywniejsze, zarówno w sensie prakseologicznym, jak i ekonomicznym. 
Ogólny schemat powstawania diagnostycznego sygnału wibroakustycznego w o- 
biekcle mechanicznym przedstawiono na ry?. 3.1 [ló] . Podstawowymi źródła
mi generacji sygnału s? pary kinematyczne układu dynamicznego 3, które

Obiekt Urcądiente diagnostyczne

Rys. 3.1. Schemat powstawania sygnału wibroakustycznego
1 - ci?g Impulsów uderzeniowych, 2 - sygnał odniesienia, 3 - źródło syg
nału (elementu maszyny), 4 - kodowanie sygnału, 5 - kadłub maszyny, 6 - 
zakłócenia, 7 - czujnik drgań, 8 - mikrofon, 9 - układ rozdzielenia syg
nału, 10 - układ pomiaru parametrów sygnału, x1 ,x2 ,...,xn - rzeczywiste
wartości parametrów struktury par kinematycznych, s1 ,s2 ,...,sn - sygnały
par kinematycznych, s (t ) - diagnostyczny sygnał drganiowy, s(t)- diagno
styczny sygnał hałasowy, 8 '̂ ,s2 ,

nego, x1 <x^,

,,8^ - składowa sygnału wibroakustycz-
, ,xn - zmierzone wartości parametrów struktury

Fig. 3.1. Diagram of formation of vibro-acoustic signal
1 - Impact pulse train, 2 - reference signal, 3 - signal source (of ma
chine element), 4 - signal coding, 5 - machine frame, 6 - interferences,
7 - vibration gauge, 8 - microphone, 9 - signal separation system, 10 - 
signal parameters measuring system, x1 ,x2 ,...,xn - real values of kinema
tic couples structure parameters, s1(s2 ,...,sn - kinematic couples signals, 
s(t)- diagnostic noise signal, s^,s2 .....s^- vibro-acoustic signal compo

nents, x^.Xg,....x^ - measured values of structur parameters
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w wyniku zderzeń części wytwarzają ciąg periodycznych impulsów uderzenio

wych 1. Wszystkie elementy obiektu pracują w określonej kolejności, gene
rując zdarzenia w parach kinematycznych. Rozpatrując zatem położenie im
pulsu uderzeniowego względem sygnału odniesienia 2 , można określić parę 
kinematyczną, która go wytworzyła, W wyniku zderzenia określonych elemen
tów kinematycznych powstają drgania, w których eą zakodowane informacje 
o stanie określonej pary kinematycznej. Informacje te są określone przez 
czasowe położenie impulsu tQ , długość Jego trwania tz , amplirudę A oraz 
Jego kształt. Generowane drgania rozprzestrzeniają się w ośrodku 5, sta
nowiącym zabudowany układ dynamiczny maszyny i docierają do przetworników 
energii 7, 8 , przekazując informacje o charakterze wzajemnego oddziaływa
nia części, a tym samym o ich stanie technicznym. Przetwornik 7 słuZy do 
percepcji drgań i jest z reguły czujnikiem piezoelektrycznym. W zewnę
trznym obwodzie czujnika można wykonywać kolejne całkowania i uzyskać 
w ten sposób sygnał proporcjonalny do prędkości lub przemieszczenia drgań. 
Równolegle można również stosować przetwornik 8 , będący mikrofonem kon
densatorowym, który przetwarza zmiany ciśnienia akustycznego na sygnał 
elektryczny. Wynika stąd. Ze istnieje możliwość oceny stanu par kinema
tycznych maszyny poprzez pomiar odpowiednich parametrów drgań lub hałasu. 
Oednak należy tu zwrócić uwagę na fakt, ża drgania rejestrowane są z re
guły na korpusie maszyny i z tego względu należy uwzględnić wpływ trans- 
mitancji sygnałów na efektywność diagnostyczną jednoznaczności niektó
rych estyaat, odzwierciedlających stan dynamiczny określonych węzłów kine

matycznych. Zagadnienie to będzie przedmiotem szczegółowej analizy teore
tycznej. Z przetworników 7, 8 sygnał elektryczny Jest podawany do urzą

dzeń 9 1 10 rozdzielania, przetwarzania i pomiaru określonych parametrów. 
Wyjściowy sygnał wibroakustyczny e(t) stanowi sumaryczny zbiór oddziały
wania wszystkich elementów kinematycznych. Z zagadnieniem tym wiążą się 
dwa podstawowe problemy, których rozwiązanie etanowi przedmiot badań wie
lu prac z tej dziedziny. Pierwszy problem jest związany ze znalezieniem 
skutecznych sposobów rozdzielenia sygnału wyjściowego s(t) na składowe 
s1 ,s2 ,...,sn . z których każda winna odzwierciedlać stan dynamiczny okre
ślonej pary kinematycznej. Natomiast drugi problem dotyczy zagadnienia 
pomiarów wartości określonych parametrów oraz przeprowadzenia na ich pod
stawie oceny wartości parametrów struktury. Zagadnienia te będą przedmio
tem szczegółowej analizy w odniesieniu do głowic kombajnowych w przedło
żonej rozprawia.
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4. OPIS TECHNICZNY OBIEKTU BADAŃ

Przedmiotem badań i szczegółowej analizy diagnostycznej były głowice 
ramieniowe kombajnów ścianowych KGS-320, które prowadzono na specjalnym 
stanowisku pomiarowym w ramach odbioru technicznego nowych wyrobów. Kom
bajn węglowy KGS-320 z bezclęgnowym systemem posuwu POLTRAK II jest 
płytkozabiorczym dwuramieniowym kombajnem średniej mocy. Przeznaczony 
jest do dwukierunkowego mechanicznego urabiania i ładowania węgla w ścia
nowym systemie eksploatacji bezwnękowej na przenośniku zgrzebłowym 
RYBNIK 73 w pokładach grubych o wysokości do 3,4 m.

Kombajny węglowe, Jako główne urządzenia urabiające, produkowana są 
w kilku odmianach, które wynikają z zakresu wysokości urabiania, zainsta
lowanej mocy, siły pociągowej oraz prędkości posuwu, które decydują o wy
dajności kombajnu. Kombajny typu KWB mają napędowe silniki elektryczne 
w korpusie maszyny, przy czym Jeden z silników napędza organ urabiający 
oraz mechanizm posuwu, a drugi tylko organ urabiający. Taki układ obcią
żania silników stwarza niekorzystny podział mocy między organ urabiający 
a mechanizm posuwu, co w konsekwencji odbija się niekorzystnie na prędko
ści posuwu, a więc wydajności kombajnu [43] . Dla uniknięcia tych niedo
godności skonstruowano w CMG-KOMAG kombajn typu KGS-320, w którym silniki 
napędzające bębny urabiające zlokalizowano w ramionach, a silnik napędza
jący mechanizm posuwu o mocy 60 kw znajduje się w korpusie. W skład kom
bajnu wchodzą dwie głowice. Jedna zamontowana na zabiór prawy, druga na 
zabiór lewy. Do napędu głowicy zastosowano silnik elektryczny typu SKKB 
315-4, o mocy 132 kw. Głowica kombajnowa stanowi ruchome ramię, spełnia
jące rolę przekładni przenoszącej napęd z silnika elektrycznego, zainsta
lowanego bezpośrednio w ramieniu, na wał główny kombajnu z osadzonym na 
nim organem urabiającym. Schemat kinematyczny głowicy kombajnu KGS-320 
wraz z wyszczególnieniem wałów (II-VII), kół zębatych oraz łoZysk
tocznych (1-15) przedstawiono na rys. 4.1. Ramię stanowi jednolitą komorę, 
w której smarowanie kół zębatych i łoZysk jest zanurzeniowo-rozbryzgowe. 
Schśmat złożeniowy układu napędowego głowicy ramieniowej KGS-320 podano 
na rys. 4.2.
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Rys. 4.1. Schemat kinematyczny układu napędowego głowicy KGS-320
Fig. 4.1. Kinematic diagram of the power transmission system of the head

KGS-320



Rys. 4.2. Schemat złożeniowy przekładni ramienia kombajnu KGS-320

rig. 4.2. Assembly diagram of rocker transmission gear of the combine
KGS-320
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5. FIZYCZNE PRZYCZYNY DRGAŃ GENEROWANYCH 
W UKŁADACH MECHANICZNYCH

Podstawowymi elementami każdego urządzenia mechanicznego aą wały, ło
żyska i koła zębate, które odpowiednio ze sobą połączone tworzą złożone 
konstrukcje, cechujące się praktycznie nieograniczoną liczbą stopni swo
body. Do zasadniczych mechanicznych przyczyn drgań należy zaliczyć wystę
powanie sił bezwzładności podczas ruchu elementów ze zmiennymi przyspie
szeniami, sił tarcia oraz eił impulsowych, spowodowanych zderzeniami 
współpracujących części na skutek istnienia luzów. Istnienie luzów w pa
rach kinematycznych maszyny stanowi główną przyczynę występowania zderzeń, 
w wyniku których powstają siły impulsowe o znacznej intensywności i krót
kim czasie trwania. Z uwagi na występujące sprzężenia zwrotne w elemen
tach dynamicznych układu napędowego. Jak również częstotliwości charakte
rystyczne, odzwierciedlające pasma wzmożonej emisji drgań tych elementów 
główne przyczyny drgań podstawowych elementów kinematycznych układu napę
dowego głowicy przeanalizowane zostaną niżsj.

5.1. Drgania wymuszone wałów

Pomimo Ze wały w swej konstrukcji stanowią bardzo proste elementy ma
szyn, spełniają jednak dość liczne 1 ważne zadania dynamiczne. Wały, łą
cząc z reguły między sobą magazyny energii kinetycznej, wprowadzają rów
nież do układów magazyn energii potencjalnej wynikającej ze sprężystości 
samego wału. Układy zawierające te dwa rodzaje magazynów energii charak
teryzują się możliwościami występowania zjawisk rezonansowych, wynikają
cych ze sposobu przepływu energii, których amplitudy drgań mogą osiągać 
znaczne wartości ze względu na małe rozproszenie energii, Jakie ma miej
sce w elementach dysypacyjnych. Ze względu na znaczną moc przenoszoną 
przez wały, znajomość właściwości dynamicznych wału i mas wirujących od
grywa decydującą rolę przy prawidłowym konetrułowaniu i eksploatacji każ
dego urządzenia mechanicznego. Przenoszenie momentów zginających 1 skręca
jących przez wał w określonych zmiennych warunkach obciążeń może powodo
wać drgania wymuszone giętne i skrętne. Ponadto, równoczesne współistnie
nie magazynów energii kinetycznej i potencjalnej w układach mechanicznych 
umożliwia występowanie samowzbudnych drgań giętnych i skrętnych. Znane są 
z praktyki przypadki, że wały wirujące niektórych urządzeń mogą, przy 
pewnych częstotliwościach obrotów, przechodzić w stan dynamicznie niesta
bilny i wykonywać drgania o dużych amplitudach [2l] . Zjawisko to jest 
wyjątkowo niebezpieczne, prowadzi ono bowiem do szybkiego pogorszenia 
stanu technicznego całego urządzenia, a w konsekwencji do jego awarii.

Do podstawowych przyczyn drgań wałów należy zaliczyć niewyważenle, 
nleosiowość oraz zgięcie wału. Zarówno czas wyważenia, jak również Jego
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dokładność zależę istotnie od niewyważenia początkowego, tzn. od niewy- 
ważenia, jakie posiadał wirnik przed korekcję masy. Im mniejsze jest nie- 
wyważenie początkowe, tym krótszy jest czas wyważenia oraz większa jego 
dokładność. W przypadku dużego niewyważenia początkowego, masa korekcyjna 
może być tak duża, że jej zlokalizowanie lub dodanie może być bardzo 
utrudnione, a w niektórych przypadkach nawet niemożliwe. Z tego względu 
stosowane metody konstruowania, oraz wytwarzania powinny w dużmy stopniu 
uwzględniać minimalizację niewyważenia początkowego [22] .

Przyjęcie w fazie projektowania i konstruowania zbyt luźnego pasowania 
elementów może być przyczynę wyetępienia bicia promieniowego i osiowego, 
prowadzącego do zwiększenia niewyważenia początkowego wirnika. Może rów
nież wystąpić przesunięcie środka ciężkości wirnika względem osi symetrii, 
wywołane niejednorodnością materiału. Występuje ono głównie w elementach 
odlewanych w postaci jam skurczowych. -

Znacznie mniejeze niewyważenle początkowe wykazują elementy obrabiane 
skrawaniem, a Jego wielkość zależy głównie od błędów mocowania elementu 
na obrabiarce. Oeżeli w określonym miejscu wału promień precesji jest 
większy, niż luz promieniowy, to w miejscu styku następuje przytarcie wa
łu do nieruchomej części maszyny, co schematycznie zostało zobrazowane na 
rys. 5.1. Przytarcie wirnika może także wystąpić w wyniku nieprawidłowego

promieniowego położenia wału i kadłuba lub niedopuszczalnego osiowego 
przesunięcia wirnika. W obu przypadkach generowane sę drgania o dość zło
żonym charakterze. Należy tu również podkreślić, że drgania maszyny wywo
łane przytarclem związane sę z hałasem o znacznym poziomie, którego ana
liza umożliwia wczesne wykrycie i zlokalizowanie powstałych przytarć.

Stan dynamiczny maszyny zależy również od względnych promieniowych po
łożeń łączonych wałów. Oeżeli przemieszczenia obu wałów mają takie same 
kierunki i wartości, to wówczas ich wepółosiowość zostaje zachowana.. Na
tomiast przy kierunkach przeciwnych, wartości względnych przemieszczeń 
będą równe sumie odchyłek od położenia równowagi. W praktyce rozróżnia 
się przemieszczenia promieniowe, kątowe, osiowe oraz styczne, które zo

stały przedstawione obrazowo na rys. 5.2.

Dławica ślad, pnutarcta.

Rys. 5.1. Skrzywienie sprężyste i plastyczne wału 
Fig. 5.1. Elastic and plastic deviation of shaft
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Rys. 5.2. Przypadki rozosiowania wirników 
a) promieniowe, b) kątowe, c) promieniowo-kątowe, d) skośne 

Fig. 5.2. Cases of disalignement of impellcrs 
a) radial, b) angular, c) radial-angular, d) oblique

Podczas przemieszczenia promieniowego osie wałów są przesunięte równo
legle o wartość mimośrodowości £ (rys. 5.2a), przy czym kierunek iph prze
sunięcia może być w zasadzie dowolny. W przypadku przemieszczenia kątowe
go, osie wałów leżą w jednej płaszczyźnie, lecz są nachylone pod kątem/> 
(rys. 5.2b). Często występują równocześnie przemieszczenia promieniowe i 
kątowe, przy czym osie wałów mogą leżeć w jednej płaszczyźnie (rys.5.2c) 
lub też tworzyć proste skośne (ry3. 5.2d'. IV tym ostatnim przypadku roz- 
osiowanie wałów jest określone przez trzy parametry: mimośrodowość £ , 
przemieszczenie kątowej oraz kąt zawarty między płaszczyznami, w których 
wystąpiły przemieszczenia promieniowe i kątowe.

Wymienione rodzaje rozosiowania wywołują drgania osiowe i promieniowe 
wałów, przy czym podczas równoległego przesunięcia osi, drgania osiowe 
łożysk 3ą nieznaczne, natomiast amplitudy drgań promieniowych mają duże 
wartości. W przypadku niewyważenia elementów obrotowych, dominującą czę
stotliwością w widmie przemieszczenia drgań będzie częstotliwość charak
terystyczna f obracającego się wirnika, przy czym maksimum amplitudy 
wystąpi na kierunku promieniowym osi wału. Natomiast nieosiowość lub zgię
cie wału może spowodować występowanie w widmie przemieszczenia drgań dys
kretnych o częstotliwościach dominujących, odpowiadających pewnej często
tliwości charakterystycznej f lub też jej wielokrotności, najczęściej 
2f0 , a niekiedy 3fQ , 4fQ , które mogą zostać ujawione zarówno na kierunku 
osiowym, jak również radialnym [49] .
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5.2. Fenomenologiczne ujęcie przyczyn drgań łożysk tocznych

Własności generujące łożyska tocznego są głównie związane z chwilową 
zmianą liczby elementów przenoszących obciążenia oraz z nieidealnym za
rysem bieżni. Występowanie tych dwu niekorzystnych cech wraz z nadmiernym 
luzem powoduje konieczność kontroli własności łożysk, zarówno w fazie 
produkcji. Jak również eksploatacji'. Poniżej zostaną opisane głównie tech
nologiczne przyczyny drgań łożysk tocznych jako elementu samodzielnego, 
niezabudowanego w konstrukcję maszyny. Z badań opublikowanych przez uczo
nych radzieckich [i8] wynika, że o jakości łożyska, jako elementu samo
dzielnego, decyduje poziom drgań, im drgania mniejsze tym łożysko lepsze 
i odwrotnie. Powstaje pytanie co determinuje poziom drgań łożyska nowe
go? W przypadku określonego typu łożyska, będą to głównie technologiczne 
przyczyny drgań, na które składają się trzy podstawowe rodzaje błędów, a 
mianowicie:

1. Błędy kształtu (BK) - mikro- i mskrofalistość, odchyłka profilu 
bieżni, chropowatość;

2. Błędy geometrii (BG) - bicie poprzeczne i bicie wzdłużne;
3. Luz (L) - poprzeczny i wzdłużny.

Uwzględniając przy tym jeszcze kinematykę łożysk tocznych, można dojść 
do wniosku, że środek wirującego czopa porusza się po krzywej o bardzo 
złożonym charakterze. Podczas każdego obrotu wału postać tej trajektorii 
znacznie się zmienia, ponieważ wzajemne oddziaływania wymienionych przy
czyn są dość przypadkowe i nieregularne. Obecny poziom wiedzy o techno
logicznych przyczynach drgań łożysk tocznych jest jeszcze na tyle nie
doskonały, że nie pozwala napisać ilościowego związku między poziomem 
drgań, a wyszczególnionymi wyżej przyczynami technologicznymi. Można je
dynie napisać ogólny związek typu Jakościowego [7] :

Lx «= f(BK,BG,L). (5.1)

W celu więc oceny Jakości konieczne są badania całego łożyska za pomo
cą odpowiednio opracowanego testu i urządzenia oraz poszukiwanie takiej 
miary wyselekcjonowanego sygnału wibracyjnego, która umożliwiłaby jego 
identyfikację dynamiczną w warunkach zabudowy łożyska w układ badanej ma
szyny.

5.2.1. Wpływ błędów kształtu na poziom drgań łożysk tocznych

Nierówności współpracujących ze sobą powierzchni tocznych stanowią 
Jedną z przyczyn drgań łożysk tocznych. Makro- i mikrogeometria tych po
wierzchni zależy od procesów wykańczających. Nałożenia się szeregu zja
wisk w czasie obróbki elementów łożyska warunkuje różnorodność uzyskanych 

chropowatości powierzchni, co powoduje, że kształt i rozmiary mikronie-
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równości są zmiennymi losowymi. 2 tego względu w procesie projektowania 
układu wirnikowego nie można ocenić Jednoznacznie amplitudy drgań łożyska 
tocznego. Szczególnie duży wpływ na stan wibroakustyczny łożysk tocznych 
maję wszelkiego typu uszkodzenia powierzchni bieżni. Ze względu na tocze
nie się części tocznych pomiędzy powierzchniami o krzywoliniowych tworzą
cych, jak już wspomniano wyżej, rzeczywisty ruch jest bardzo złożony.
Na złożoność tę wpływają dodatkowo siły tarcia i bezwładności działające 
na części toczne. Nieuwzględnienie jednak tych wszystkich czynników nie 
ma istotnego znaczenia na dokładność oceny rzeczywistego ruchu elementów 
łożyska. Jednak w zależności od umiejscowienia pewnych uszkodzeń mecha
nicznych w czasie ruchu, stanowią one źródło drgań o amplitudach mieszczą
cych się w różnych pasmach częstotliwości [46] . Zakładając, że pierścień 
wewnętrzny obraca się z prędkością obrotową nw , a zewnętrzny z prędko
ścią n2 (zgodnie z rys. 5.3), wówczas prędkość obrotową koszyka łożyska 
tocznego można obliczyć wykorzystując zależność [l4]

Rys. 5.3. Parametry ruchu części tocznych w łożysku 
Fig. 5.3. Motion parameters of roller parte in bearing

d - średnica elementu tocznego,
D - średnica podziałowa koszyka, 
jb - kąt przyporu.

g d z i e :
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W przypadku gdy uszkodzona bieżnia nie wiruje nw = O lub n^ « O, to 
z zależności (5.2) wynika, że częstotliwość sił wymuszajęcych drgania ło
żyska wynosi

f - częstotliwość obrotów pierścienia,

n - liczba elementów tocznych.

Znak plus przyjmuje się wówczas, gdy obraca się pierścień zewnętrzny a 
minus, gdy obraca się pierścień wewnętrzny.

Siły wymuszające, wywołane uszkodzeniem bieżni pierścienia nierucho
mego, wzbudzają również drgania pierścienia wirującego.

Prędkość obrotowa samego tylko elementu tocznego wokół własnej osi 
wynosi

W przypadku gdy wiruje tylko jeden pierścień z prędkością obrotową nQ , 
to wówczas ostatnia zależność przyjmie postać

Podczas np. uszkodzenia elementu tocznego poruszającego się wokół 
własnej osi, w czasie każdego obrotu uderza on raz o bieżnię pierścienia 
zewnętrznego i raz o bieżnię pierścienia wewnętrznego. W wyniku tego czę
stotliwość powstałych Wymuszeń impulsowych wynosi

W przypadku zrównania częstotliwości drgań impulsowych łożyska z czę
stotliwością własną Jakiegoś elementu maszyny, może wystąpić gwłatowne 
zwiększenie amplitudy drgań. Oeżeli wewnętrzny pierścień łożyska tocznego 
posiada bieżnię falistą, to wówczas podczas wirowania elementy toczne 
drgają bardziej intensywnie w kierunku promieniowym. Falistość profilu 
bieżni można opisać w układzie biegunowym, wykorzystując harmoniczną sze

regu Fouriera, określoną zależnością

(5.3)

gdzie :

(5.4)

(5.5)

(5.6)

R ■ Rw + A . sinZf . ¥  . (5.7)
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gdzie :

R - długość wektora wodzącego,

Rw - nominalny promień bieżni pierścienia wewnętrznego,

A - amplituda pierwszej harmonicznej,

Zj - liczba fal na obwodzie bieżni,

- zmienny kąt fazowy.

Częstotliwość drgań spowodowanych przez falistość bieżni łożysk tocznych 
można w przybliżeniu obliczyć wykorzystując wyrażenie

q - oznacza największy podzielnik Z^ i n.

Również częstotliwość drgań wywołanych owalizację elementów tocznych moż
na obliczyć wykorzystujęc przybliżoną zależność

Częstotliwość drgań, wywołanych przez falistość bieżni jak również 
owalizację elementów tocznych, zawarta jest w przedziale 500-3000 Hz.

5.Z.2. Wpływ luzów łożyskowych na poziom drgań łożysk

Na drgania łożysk tocznych bardzo istotny wpływ maję luzy łożyskowe, 
zależne od technicznego wykonania, typu, wielkości łożyska i sztywności 
podpory łożyskowej. Częstotliwość drgań wywołanych luzami łożyskowymi moż
na także w przybliżeniu wyznaczyć stosując wyrażenie

Również w przypadku zniekształcenia samego koszyka łożyska,. wzbudzane 
są drgania o częstotliwości

Należy tu podkreślić, że nawet gdyby łożysko udało się wykonać w spo
sób idealnie dokładny, to również wtedy stanowiłoby źródło drgań i hała
sów, wywołanych sprężystymi odkształceniami, poślizgami obtaczających się 
elementów oraz zawirowaniami powietrza porwanego przez układ toczny.

(5.8)

gdzie:

(5.9)

fL “ f  i  g- • cosjb). (5.10)

(5.11)
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Każda 2 wyszczególnionych wyżej częstotliwości opisujęcych określony 
typ uszkodzenia leży w określonym paśmie częstotliwości i z tego względu 
w oparciu o podział widmowy drgań łożyska można zdefiniować cztery pra
wie niezależne czynniki jakości drganiowej łożyska:

I - defekty koszyka (bicie, luzy),
II - błędy kształtu bieżni ruchomej (bicie),

III - defekty punktowe bieżni ruchomej, jak również nieruchomej łącz- 
nie z falistościę,

IV - chropowatość.

Aby zatem wyznaczyć określony rodzaj występujących nieprawidłowości, 
należy w zbiorze określonych estymat drganiowych utworzyć takie, które 
najlepiej odzwierciedlają dany rodzaj defektu, przy określonym typie 
łożyska [7l] .

5.3. Drgania przekładni zębatych

Przekładnie zębate stanowią Jeden z najbardziej rozpowszechnionych me
chanizmów stosowanych we współczesnej budowie maszyn. Dako urządzenia na
pędowe służą do przenoszenia ruchu obrotowego i momentu z jednego elemen
tu mechanicznego do drugiego. Prawidłowo zaprojektowana i wykonana prze
kładnia zębata ma szereg zalet niepowtarzalnych w innych rozwiązaniach. 
Należą do nich głównie:

- duża sprawność,
- możliwość przenoszenia napędu w szerokim zakresie mocy i prędkości ob

rotowej ,
- wysoka dokładność przełożenia,
- wysoka niezawodność i inne.

Dla przekładni zębatych stawia się specjalne wymagania odnośnie do 
pewności i długotrwałości działania. Wymiana zużytej bądź uszkodzonej 
przekładni je3t bardzo kosztowna, dodatkowo kosztuje również przerwa 
w funkcjonowaniu maszyny. Z tego względu istotnym zagadnieniem jest spra
wa kontroli stanu technicznego całej przekładni, jak też jej elementów.

5.3.1. Dynamika stanu zazębienia na szerokości koła

Nierównomierny rozkład obciążenia na szerokości koła może dawać impul
sy wibracyjne w określonym paśmie częstotliwości i jest zasadniczo uwa
runkowany trzema przyczynami [24, 26] :

1°) Wadliwą obróbką mechaniczną prowadzącą między innymi do powstania błę
dów mających bezpośredni wpływ na ślad przylegania, takich jak: nie- 
równoległośę osi, wichrowatość osi i błąd kierunku linii zęba. W wy
niku istnienia tych błędów, zęby nie stykają się ze sobą na całej 
szerokości koła, lecz najczęściej z jednej tylko strony;
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2°) Koła wykazujące prawidłowy ślad przylegania zębów podczas pracy na 
biegu jałowym, w warunkach pełnego obciążenia wykazują ślad niepra
widłowy, również najczęściej jednostronny. Wynika to głównie z wpływu 
odkształceń wałów i korpusów kół, powstałych pod działaniem przeno
szonego obciążenia i 

3°) W kołach o zębach prostych, zęb wchodzi w zazębienie jednocześnie na 
całej szerokości koła. Pomimo że sztywność zmienia się wzdłuż drogi 
zazębienia, to jednak zmiany te, powstające na całej szerokości koła, 
nie wywołują nierównomiernego rozkładu obciążenia.

Przyjmując, że na skutek działania różnych błędów technologicznych, 
w przypadku zębów prostych między zębami tworzy się pewien kąt i , jak to 
pokazano na rys. 5.4. Kąt ten jest najczęściej mniejszy od 1' i z tego 
względu wygodniej jest określać wzajemne położenie zębów przez podanie 
różnicy A  lub stosunku ĵ , będącego tangensem kąta , jak przedstawia 
to rys. 5.5.

!"■-------
(— -b'__-

m m

Rys. 5.4. Schematyczny obraz sprę
żystości zazębienia

Fig. 5.4. Schematic picture of mesh 
elasticity

Rys. 5.5. Rozkład obciążenia na zę
bach o dużych błędach przylegania
Fig. 5.5. Load, distribution on 
teeth with great adhesion errors

Na skutek obciążenia zęby ulegają odkształceniu, co zostało na rys.5.5 
przedstawione jako ugięcie sprężeń, a ich linia styku osiągnie długość b' 
[25] . Przy odpowiednio dużym obciążeniu, wszyskie sprężyny wejdą w kon
takt 1 wówczas odcinek b ’ osiągnie długość b, tj. ząb rozpocznie pracę 
na całej szerokości koła. Mimo to Jednak, długość przylegania (widoczna 
na śladzie) jest zależna z jednej strony od wielkości błędu, natomiast 
z drugiej od wielkości obciążenia.

W przypadku małych błędów, w porównaniu z odkształceniami, wytwarza 
się sytuacja przedstawiona na rys. 5.6, na którym wykreślono linie zębów 
przed i po obciążeniu, określając tym samym maksymalne fnax 1 średnie 
f odkształcenie. Położenie linii 0-0 po obciążeniu można wyznaczyć 
z zależności
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Rys. 5.6. Graficzny sposób określenia współczynnika rozkładu obciążenia 
K_, w przypadku małych błędów przylegania

Fig. 5.6. Graphic method of determining the coefficient of load distribu
tion Kr> in the case of small adhesion errors

P/kPo/

Rye 5.7. Obciążenie pojedynczego zęba przekładni jako funkcja prędkości
obrotowej

Fig, 5.7. Load of a single tooth of transmission gear as a function of
rotational speed
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gdzie:

P - obciążenie całkowite,
k - sztywność zazębienia.

Następnie można wyznaczyć fm0x oraz współczynnik Kp charakteryzujący 
skutki błędów technologicznych.

Należy tu podkreślić, że charakter obciążenia pojedynczego zęba zależy 
również od prędkości kątowej przekładni, co potwierdza analiza oddziały
wań w strefie zazębienia, przedstawiona na rys. 5.7 [28] . Obciążenie ta
kie jest zdarzeniem elementarnym, które w wyniku transformacji kinema
tycznej (obroty) daje ciąg zdarzeń pobudzających do drgań całą konstruk
cję. Należy Jednak stwierdzić, że transformacja ta nie jest wiernym pow
tórzeniem historii obciążenia, co byłoby możliwe tylko w przypadku prze
kładni idealnej, tzn. bez błędów produkcyjnych, montażowych oraz dla cza
su eksploatacji t*0. W szczególności otrzymuje aię okresowy ciąg zdarzeń 
o okresie wynikającym z konstrukcji przekładni, natomiast stopień rozrzu
tu między poszczególnymi zdarzeniami elementarnymi w okresie będzie świa
dectwem stanu technicznego przekładni.

5.3.2. Źródła wymuszeń procesów drgających w przekładni zębatej

Błędy wykonania kół zębatych mają decydujący wpływ na dynamikę prze
kładni, a w związku z tym na rozkład obciążenia na szerokości koła. Jak 
również stanowią one źródła drgań generowanych w proceele eksploatacji.
W szczególności błędy technologiczne można podzielić na [26] :

J*l) błędy korpusu koła zębatego - bicie promieniowe powierzchni odniesie
nia (1*1 ), bicie czołowe powierzchni odniesienia (i*2 ), bicie pro
mieniowe powierzchni łożyskowania (i*3), bicie osiowe łożyska (1*4), 
błąd średnicy koła wierzchołków (i*5), bicie promieniowe walca 
wierzchołków (i*6 ){ 

j*2 ) błędy zazębienia - błędy podziału (w płaszczyźnie czołowej, w pła
szczyźnie normalnej, na kole zasadniczym) pojedyncze (i*l) i suma
ryczne (1*2), błędy zarysu (1*3), mimośrodowość (i»4) i bicie (i»5), 
błędy współpracy jedno- i dwustronnej (i*6 ), błąd kierunku zęba 
(i-7 )i

J*3) błędy montażu pary kół - błąd odległości osi (1*1), błąd nierówno
wag łoś cl osi (1*2), błąd wichrowatości osi (i*3).

Sama produkcja obiektów technicznych wymaga obecnie procesów technolo
gicznych obejmujących dziesiątki, a nawet setki różnych operacji. W wy
niku tego dwa tego samego typu obiekty o kolejnych numerach fabrycznych 
mogą się różnić własnościami, pomimo zachowania podstawowych warunków 
technologicznych. Oeżeli ponadto wystąpiły jeszcze odchylenia od normal
nego przebiegu produkcji, to prawdopodobieństwo wyprodukowania obiektów 
o niedopuszczalnych własnościach początkowych szybko wzrasta, odgrywa to 
istotną rolę w procesie analizy uszkodzeń, prowadząc do szybkiej awarii

\



obiektu. Z uwagi na przejrzystość dalszych rozważań, można dokonać for
malnego zapisu własności początkowych przekładni w postaci wielowymiaro
wej tablicy prostokątnej:

x -  Lxj i ]  -

X.

X.

X.‘2n

'3n

ln

W zależności od rodzaju i przeznaczenia przekładni, wyznacza się zbiór 
własności początkowych, istotnych dla prawidłowego funkcjonowania prze
kładni i jej niezawodności, które mogę być jednoznacznie odzwierciedlone 
przez określone estymaty sygnałów wyjściowych, również wibracyjnych.
Każdy element przekłsdni stanowi ciało sprężyste, a zatem da się pobudzić 
do drgań, przy czym generowany jest wówczas nie pojedynczy impuls o okre
ślonej częstotliwości drgań, lecz całe widmo o dość szerokim paśmie.
Jednak okazuje się, że w niektórych pasmach częstotliwości poziom drgań 
jest szczególnie wysoki, głównie w pobliżu częstotliwości stanowięcych 
całkowitę wielokrotność częstotliwości pobudzania. W przeważaJęcej więk
szości przypadków, drgania o częstotliwości podstawowej zawieraJę tylko 
kilka procent mocy całkowitej. Przeważajęca część mocy akustycznej pocho
dzi od wyższych harmonicznych. Charakter drgań generowanych przez prze
kładnie istotnie zależy od ich rodzaju. Można przyjęć, że prawidłowo pra- 
cujęca przekładnia zębata winna mieć koła, których zęby powinny się sty
kać na około 1/3 szerokości zęba, natomiast powierzchnia zetknięcia winna 
być zlokalizowana w środku powierzchni zęba [śl] .

5.3.3. Częstotliwości charakterystyczne drgań przekładni zębatych

Niewyważenle kół oraz mimośrodowe osadzenie na wale, a także odchyłka 
kinematyczna zazębienia stanowię źródła drgań o niskiej częstotliwości.
W większości przypadków liczby zębów z1 i z2 sę względem siebie liczba

mi pierwszymi, z tego względu koło małe o liczbie zębów z1 musi wykony
wać Z£ pełnych obrotów, celem powtórzenia się analogicznej sytuacji 
w obu kołach.

Mimośrodowe osadzenie koła wywoła sygnały o częstotliwości:

fl “ 5ff* * (5.13)

ni - prędkość obrotowa koła zębatego.

g d z i e :
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Częstotliwość obrotowa koła małego leży najczęściej w paśmie infraaku- 
stycznym, tj. poniżaj 16 Hz. Natomiast częstotliwość zazębiania się tych 
samych zębów, czyli powtórzenia się pełnego cyklu transmisji, wynosi:

fi,2 * 5 Ć T T V  W  <5 -1 4 >

1 najczęściej leży poniżej pasma akustycznego, wyższe harmoniczne mogę 
już pokrywać pasmo akustyczne. Moc akustyczna wytworzona na tych często
tliwościach Jest mała w porównaniu do całkowitej mocy wytwarzanej przez 
przekładnie i z tego względu ten typ drgań odgrywa istotne znaczenie 
w diagnostyce przekładni, w przypadku wyznaczania zmian rozkładów błędów 
podziału, mimośrodowości itp. [27] .

W analogiczny spoeób można wyznaczyć częstotliwości wywołane obraca
niem się drugiego koła

ho f.
f2 - 5ff ■ TT- (5*15>

Istotne znaczenie w procesie wytwarzania sygnałów wibroakustycznych 
posiadaję częetotliwości zwięzane z zazębieniem się zębów

fz “ “Btr “ “BO”  " fi • *1* (5.16)

Niezależnie od częstotliwości podstawowych, określonych powyższymi rów
naniami, występuję często również częstotliwości harmoniczne:

fk “ k * fl' fk “ k * fl,2* fk,z “ k * fz (5.17)

gdzie: k « 1,2,3,...

Liczba harmonicznych i ich amplitudy zależę zarówno od rodzaju zazębie
nia, Jak również występowania błędów kinematycznych oraz właściwości 
sprężystych kół i obudowy.

W przypadku przekładni planetarnej jednostopniowsj mogę zostać uja
wnione częstotliwości zwięzane z prędkościę obrotowę jarzma n^ i liczbę 
kół obiegowych s:

fj ■ b • “ b • 8 §5» [h*] • (5.18)

Ponadto, również mogę występować sygnały, których częstotliwości cha
rakterystyczna zwięzane eę z zazębieniami się zębów odpowiednich kół 
układu aatelitarnego:
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Z2fjjg ■ k • . Dji ■ k • rij « (5.19)

gdzie:

zz - liczba zębów koła z uzębieniem zewnętrznym, 

z8 - liczba zębów koła obiegowego.

W okresie zazębiania się zębów występuje kilkekrotne pobudzanie do 
drgaó, odpowiednio do samej fezy zazębiania, co schematycznie przedsta

wiono na rys. 5.8. Gdy koło 2 na
pędza koło 1 , kolejne fazy zazę

bienia przedstawić moZna następu- 
jęco. W punkcie l<2 stopa zęba 
koła napędzającego wchodzi w zazę
bienie i spotyka się z głowę zęba 
napędzanego. W tym m^a^cie po

przednia para zębów pozostaje je
szcze w zazębieniu. Wejście na
stępnej pary zębów wywołuje pew
nego rodzaju uderzenie spowodowa
ne m.in. odkształceniami elastycz

nymi poprzednio obcięZonej pary 
2 zębów. RównieZ same błędy podzia

łu powoduję uderzeniowe wejście 
w zazębienie. W przypadku gdy roz
patrywany zęb wyjdzie z zazębie
nia, co prowadzi do pełnego ob- 
cięZenla rozpatrywanej pary zębów 
i warunkuje ponowne pojawienie 
się impulsu siły. Z kolei dalszy 
impuls powstaje w punkcie C, 
w którym zmienia się kierunek 
działania siły tarcia. Gdy zęb 
znsjdzle się w punkcie 0 , to 
w punkcie IC, następl obcięie- 
nie następnego zęba. Natomiast 
w punkcie Kj zęb zostaje całko
wicie odcięZony i wychodzi z za
zębienia. Wielkość impulsu ude- 

H2 rzenlowego odpowiadajęcego zet-

Rys. 5.8. Schematyczne przedstawię- knięciu się zębów określa się
nie kolejnych raz zazębienia wzorem:

Fig. 5.8. Schematic presentation of 
the succasslve phasae of msshing
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z . CO 1 * 1
~s~
Z2 * I2

. At. (5.20)

gdzia:

I1'I2 ” <nocnsnty bezwładności koła napędzającego i napędzanego,

m - moduł koła zębatego,

z^.Zj - liczba zębów kół,

cô  - prędkość kętowa koła,

At - błęd podziałki.

Wszyatkle wyszczególnione czynniki komplikuję w sposób zasadniczy po
stać drgań mechanicznych. Należy tu jeszcze podkreślić, że pewne uszkodze
nia przekładni mogę pobudzać do drgań rezonansowych niektóre elementy 
konstrukcyjne przekładni i w pewnych przypadkach takie symptomy uszko
dzeń mogę być bardziej informatyczne, niż składowe obrotowe i składowe 
zazębień. Również ze względu na obecność łożysk, widmo drgań obudowy może 
być na tyle skomplikowane, ża nie wszystkie składowe dyskretne związane 
z obrotami i zazębieniami kół zębatych mogę zostać ujawnione, pomimo sto
sowania wąskopasmowych analizatorów widma [4] .

Na rys. 5.9 przedstawiono schemat blokowy przekładni zębatej zbudowa
nej pod kątem jego przydatności do celów diagnostyki technicznej. Prze
kładnia posiada dwa zbiory wielkości wejścia. Pierwszy z nich dotyczy pa
rametrów wejście zewnętrznego, a zatem określa czynniki, które oddziały
wają na przekładnie w wyniku realizowanej przez nią funkcji. Należy tu 
głównie wymienić własności dynamiczne silnika napędzającego oraz prze
kładni odbierającej przekazywaną moc, tzn.:

- rodzaj ruchu obrotowego (jednostajny, przyspieszony) silnika i prze
kładni«

- rodzaj ruchu drgającego (periodyczny, szum silnika i przekładni)«
- moment przenoszony (etały, pulsujący);
- własności dynamiczne silnika i przekładni (bezwładności stałe lub 

zmienne).

Orugi zbiór wielkości, szczególnie istotny z punktu widzenia konstruk
tora jak i technologa, to parametry wejścia wewnętrznego. Określają one 
strukturę wewnętrzną konstrukcji oraz jakość wykonania przekładni.
W skład tego zbioru należy zaliczyć następujące parametry konstrukcyjno- 
technologiczne :

- geometria i kinematyka zazębienia (rodzaj zazębienia, moduł, liczba 
zębów, kąt przyporu)«
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Ruch
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Mom. maszyny
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Btędy obróbki
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zazębienia
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Bezwładności

Tłumienie
materiałowe

Tłumienie
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Defekty
mechaniczne

Efekty cieplne

Ruch
oscylacyjny
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I__

Obciążenia
dynamiczne

----------- j---------

 I

Rys. 5.9. Schsast blokowy modelu generacji procesów wejściowych i wyjścio
wych w przekładni zębatej

Fig. 5.9. Block diagram of a model of generation of output and input pro
cesses in toothed gear
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- sprężystość elementów układu napędowego (zazębień, łoZyek, wałów, kor
pusu ltp. );

- tłumienie drgań w materiałach poszczególnych elementów przekładni;
- błędy obróbki elementów przekładni, które szczegółowo omówiono w punk

cie 5.3.2;
- błędy montażowe, również omówione w punkcie 5.3.2.

W wyniku pracy przekładni, realizowany proces przenoszenia mocy spo
woduje generowanie procesów wyjściowych w postaci drgań, hałasu, emisji 
akustycznej oraz temperatury, które zmodelowane w postaci odpowiednich 
transformacji mogę być wskaźnikiem Jakości opisanego zbioru parametrów 
struktury przekładni.

6 . MODELOWE PRZEDSTAWIENIE UKŁADU NAPĘDOWEGO GŁOWICY KGS-320

W ogólnym przypadku modelowanie dynamiczne układu mechanicznego spro
wadza się do ustalenia określonych procesów fizycznych wyetępujęcych w ba
danym układzie, a pozostajęcych w ścisłym zwięzku z załoZonym celem, na 
który składaję się:

- wstępna analiza własności obiektu rzeczywistego i ustalenie na jej pod
stawie najistotniejszych parametrów, ważnych z punktu widzenia diagno
stycznego;

- ustalenie charakterystyki węzłów i ogniw maszyny i przyjęcie na tej 
podstawie liczby stopni swobody;

- wyznaczanie mas zredukowanych oraz więzów wraz z charakterystykami 
obcięźeń testowych;

- zbudowanie schematu strukturalno-funkcjonalnego badanego obiektu;
- zbudowanie modelu matematycznego badanego obiektu.

Zjawiska występujące w przyrodzie z reguły posiadaję charakter losowy 
1 nieliniowy, oznacza to. Ze przebiegi ich sę opisane funkcjami losowymi, 
których roalizacje sę funkcjami nieliniowymi [45] . W przypadku obiektów 
technicznych losowy charakter funkcji opisujących stan obiektu wynika 
z losowego charakteru roboczych i zewnętrznych czynników wymuszających, 
jak również losowego charakteru parametrów obiektu. Składają się na to 
m.in. takie przyczyny, jak niejednoroność obrabianego górotworu, na któ
ry działa organ urabiający, przypadkowe zmiany warunków otoczenia, nie
jednorodność własności materiałów konstrukcyjnych oraz zakłócenia w pro
cesie wytwarzania obiektu. Istota tych zjawisk jest złoZona, a w związku 
z tym sam proces oceny stanu dynamicznego struktur złożonych nie jest 
prosty.
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Analiza teoretyczna procesów dynamicznych zachodzących w głowicy kom

bajnu ścianowego wymaga w pierwszym etapie przyjęcia adekwatnego modelu 
fizycznego, odzwierciedlającego możliwie najwierniej własności układu 
rzeczywistego. Przyjęty model jest zwykle pewnym kompromisem pomiędzy 
możliwie wiernym opisem procesów zachodzących w układzie rzeczywistym, a 
trudnościami analizy matematycznej. Sam model fizyczny moZe być przyjęty, 
albo w postaci ciągłej lub teZ dyskretnej, umożliwiając następnie opraco
wanie właściwego modelu matematycznego.

Ola rozwiązania modelu matematycznego wykorzystuje się najczęściej me
tody numeryczne, umożliwiające szybkie otrzymanie wystarczająco dokład
nych wyników. Zastosowanie metod numerycznych determinuje dyskretyzację 
układu i z tego względu podczas analizy cech konstrukcyjnych układu napędu 
głowicy kombajnu KGS-320 przyjęto model fizyczny w postaci układu dyskret
nego, który opisany następnie został odpowiednim modelem matematycznym.

6.1. Model fizyczny napędu głowicy

Łańcuch kinematyczny napędu głowicy kombajnu KGS-320 Jest złoZonym 
układem o ciągłym rozkładzie masy (wałki) z wyraZnymi jej skupieniami 
w postaci tarcz (kół zębatych). Poszczególna wałki połączone są ze sobą 
szeregowo, za pomocą przekładni zębatych. Ze względu na fakt. Ze wszyst
kie elementy napędu głowicy wykonują ruch obrotowy, a w napędzie dominu
ją pewne postacie drgań o częstotliwościach zdeterminowanych głównie pa
rametrami mas skupionych, model fizyczny przyjęto w postaci dyskretnej 
o 10 etopniach swobody, co obrazowo przedstawiono na rys. 6.1. Model ta-

Rys. 6.1. Model fizyczny układu napędowego głowicy 
Fig. 6.1. Phyeical model of the head tranemlesion system
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ki składa się z tarcz o momentach bezwładności 1  ̂ połączonych elementa
mi o współczynnikach sztywności k± i tłumieniach ct. Przyjmuje się,
Ze tłumienie ma charakter wiskotyczny. Pierwszym elementem, oznaczonym 
indeksem "0 “ jest silnik elektryczny, a ostatnim organ roboczy kombajnu.

W rozważaniach modelowych główny nacisk zostanie połoZony na analizę 
zjawisk bezpośrednio, czy tez pośrednio zwięzanych z ujawnieniem źródeł 
^wszelkiego rodzaju drgań mechanicznych generowanych przez róZne elementy 
układu.

6 .2 . wyznaczenie parametrów modelu

Wyznaczenie parametrów modelu fizycznego obejmuje obliczania masowych 
momentów bezwładności, współczynników sztywności oraz tłumienia w opar
ciu o posiadanę dokumentację technicznę.

6.2.1. Momenty bezwładności

Wyznaczenie momentów bezwładności obejmowało obliczenia momentów bez
władności wałów, łoZysk, kół zębatych, Jarzma 1 innych części zaznaczo
nych na rysunku złożeniowym ramienia (rys. 4.2). Moment bezwładności wału 
przedstawionego schematycznie na rys. 6 .2 , obliczono korzystając ze wzoru:

-----1 i--------

X
(

X
dl d i di dn

li l i  „ l.i 1°

Rys. 6.2. Oznaczenia geometrii fragmentu wału 

Fig. 6.2. Deeignation of the geometry of a shaft fragment

Ix - 7,8 . 103 . f e i ^ d j  ♦ l2d| ♦ ... ♦ lnd£),

11 - długość fragmentu wału,

g d z i e :
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d4 - średnica fragmentu wału,

7,8 . 103 kg/m3 - gęstość stall,

W przypadku wału wielowypustowego jako średnicę przyjmuje się

d + d_
śr (6.2 )

gdzie:

dz - średnica wierzchołków, 

d^ - średnica wrębów.

Przy obliczeniach momentów bezwładności kół zębatych korzystano za wzo
ru na moment bezwładności tulsi (rys. 6.3), a mianowicie:

Xx - 7,8 . 103 &  . 1,(0" - d-),,41
(6.3)

gdzie:

i - oznacza Jednę z części tulei.

Rys. 6.3. Oznaczenia geometrii tulei 
Fig. 6.3. Designation of the geometry of a sleeve

Opierajęc się na wzorze (6.3), jak również rys. 6.4 moment bezwładno

ści koła zębatego obliczano ze wzoru:

Ix . 7.8 . 103 . fe[ba (d£ - <J) ♦ g ( <  - 4 )  * b,(d£ - dj)]-

d2
- n . 7,8 . lO3^^- • Qdj * J  • 5^ • 9 • ^3]« (6.4)

gdzie:

n - ilość otworów.
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Rys. 6.4. Oznaczenia geometrii koła zębatego 
Fig. 6.4. Designation of the geometry, of a toothed wheel

Moment bezwładności łożyska, którego ogólny schemat przedstawiono na 
rys. 6 .6 , obliczono dla dwóch przypadków:

a) dla nieruchomego pierścienia wewnętrznego:

Ix - Ipz ♦ knlz ♦ (6.5)

B

f i

K

D m

X

di

Rys. 6.5. Schemat geometryczny łożyska tocznego 
Fig. 6.5. Geometrical diagram of a roller bearing
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gdzie:

I - moment bezwładności pierścienia zewnętrznego,

k - liczba rzędów elementów tocznych,

n - liczba elementów tocznych w rzędzie,

Iz - zredukowany moment bezwładności elementu tocznego na pierścień
zewnęt rzny,

IKOZ “ zreduko*any moment bezwładności koazyka na pierścień zewnętrzny. 

Składowe momenty bezwładności określaję wyrażenia!

I p z  - 7.8 . 103 ^  B(D4 - O4 ). (6 .6 )

Ipw " 7 *8 * 1q3 32 B(dw " d4)* (6*7 >

Moment bezwładności przenoszony na zewnętrz Iz dla tego przypadku (nie
ruchoma bieżnia wewnętrzna col • O) oblicza się poprzez porównanie ener
gii kinetycznej elementu tocznego z energię kinetycznę ruchu obrotowego 
po redukcji na zewnętrznę bieinlę, wówczas otrzymuje się:

*z ■ 3Ik (S F ^ 2 * i6 -8 )

gdzie:

Ik - moment bezwładności elementu tocznego,

R - promień bieżni zewnętrznej (ruchomej),

r^ - promień elementu tocznego.

b) Ola nieruchomego pierścienia zewnętrznego:

*x * *pw + k * n * *w * IK a V  (6.9)

gdzie:

IP"
Iw - zredukowany moment bezwładności elementu tocznego na pierścień

“ moment bezwładności pierścienia wewnętrznego,pw

wewnętrzny,

^KOW “ zrsdukowany moment bezwładności koszyka na pierścień wewnę
trzny.
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W wyniku porównania odpowiednich energii kinetycznych, otrzymamy wyra
żenie określajęce moment bezwładności łożyska dla przypadku u>2 » 0 w po
staci :

Moment bezwładności koszyka przy wewnętrznym pierścieniu nieruchomym 
redukowano do pierścienia zewnętrznego i wówczas otrzymano

Iko - moment bezwładności koszyka.

Opierajęc się na powyższych wyrażeniach, obliczono momenty bezwładno
ści poszczególnych ogniw modelu fizycznego układu napędowego głowicy 
(rys. 6 .1 ).

Momenty bezwładności poszczególnych ogniw modelu fizycznego wynoszę 
odpowiednio:

IQ = 1,7 [kgm2] (dana tabelaryczna).

I22 - moment bezwładności koła zębatego (koło 1 wg rys. 4.1),

- moment bezwładności łożyska N3-322 z nieruchomym pierścieniem
górnym,

I71 - moment bezwładności łożyeka baryłkowego 22.222.

Indeksy, przy poszczególnych momentach bezwładności, sę zgodne z nume
rację na rysunku złożeniowym ramienia kombajnu (rys. 4.2). Po uwzględnie-

(6 .1 0 )

gdzie:

Ik - 7.8 . 103 .

(6.11)

W przypadku nieruchomego pierścienia zewnętrznego:

(6.12)

gdzia:

Ij » I22 + I75 ♦ I?1,

gdzie:
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niu wyrażeń (6.2), (6.3), (6.9), otrzymano wartość momentu bezwładności 
ogniwa I modelu fizycznego:

Ix - 0,067 [kg.m2].

Postępujęc w analogiczny sposób, otrzymano pozostałe wartości momentów 
bezwładności

JI1 ” *23 * 2I72 * *96 * °'5I58'

gdzie:

1Z3 ~ m0IHant bezwładności koła zębatego (koło 2 - rys. 4.1),

172 “ moment bezwładności łożyska 22 216 przy dolnym pierścieniu nie
ruchomym,

Ig6 - moment bezwładności pierścienia sprężystego,

- moment bezwładności tulei zębatej.

In  - 0,707 [kg.m2].

Moment bezwładności:

IIIX “ *24 + 0,5I58 + I73 * *19 * 2I72d + *74 + 2I39

gdzie:

I24 - moment bezwładności koła zębatego (koło 3 - rys. 4.1),

173 - moment bezwładności łożyska 22 316 z nieruchomym pierścieniem
zewnętrznym,

*19 ~ monent bezwładności wału,

I72d - moment bezwładności łożyska 22 216 z wewnętrznym pierścieniem
nieruchomym,

174 - moment bezwładności łożyska 22 315 z nieruchomym pierścieniem
zewnętrznym,

- moment bezwładności pierścienia sprężystego. 

lxll - 0,226 [kg.m2].

Moment bezwładności

IIV “ *25 * 2I71 * *93*
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gdzie>

*25 " molnent bezwładności koła zębatego (koło 4 - rye. 4.1),

I?1 - moment bezwładności łoZyska 22 222 z nieruchomym pierścieniem 
wewnętrznym,

*93 “ morasnt bezwładności pierścienia epręZyatego.

IIV - 0,407 [kg.m2].

Moment bezwładności

*V “ *26 * *70d * *20L * *3 * I98'

gdzie:

*26 “ room8r't bezwładności koła zębatego (koło 5 - rye. 4.1),

170d “ B>OBSnt bezwładności łożyska baryłkowego 22 228 z nieruchomym
pierścieniem zewnętrznym,

*20L “ non*nt bezwładności części wału,

I3 - moment bezwładności pokrywy mocującej,

Ige _ moment bezwładności pierścienia epręZyatego.

Iv - 1,137 [kg.m2].

Moment bezwładności

*VI “ I55 * *20p * I56 * I73*

gdzie:

155 “ mo“8nt bezwładności koła zębatego (koło 6 - rye. 4.1),

l2Qp “ moment bezwładności części wału,

156 - moment bezwładności tulei,

I73 - moment bezwładności łoZyeka baryłkowego 22 316 z nieruchomym
pierścieniem zewnętrznym.

IVI - 0,1652 [kg.m2].

Moment bezwładności

*VII “ *12 * 2 *69 * 2 *34 + *35*
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gdzla:

X 2 - moment bezwładności koła zębatego (koło 7 - rys. 4.1),

I69 - moment bezwładności łoZyska baryłkowego 22 226 z wewnętrznym
pierścieniem nieruchomym,

134 - moment bezwładności pierścienia ustalajęcego,

135 - moment bezwładności pierścienia sprężystego.

lyjj “ 1.22 [_kg.m ] •

Moment bezwładności

XVIII “ X27 + X9*

gdzie:

I27 - moment bezwładności tulei zębatej (koło 8 - rys. 4.1),

Ig - moment bezwładności części łoZyska baryłkowego 23 040.

xv i i i  “ 4,92 *

Moment bezwładności

XIX “ I4 0 + X11 + X14 + X41 + 3XS + X42 + X9d + X52 + X70 + X54 + 3X18*

gdzie i

1 ^  - moment bezwładności jarzma (9 - rys. 4.1),

X11 “ nooent bezwładności części wału głównego,

I, . - moment bezwładności tulei,14

X41 “ momant bezwładności łoZyska baryłkowego 23 052 z nieruchomym 
pierścieniem zewnętrznym,

I# - moment bezwładności satelity,

1^2 - moment bezwładności pierścienia dociskowego,

X9d - nolnsnt bezwładności łoZyska baryłkowego 22 040,

Ig2 - moment bezwładności pierścienia oporowego,

17Q - moment bezwładności łoZyaka baryłkowego 22 228,

Ig4 - moment bezwładności łoZyska kulkowego wzdłuZnego 51 240,

X18 ~ Boment bezwładności osi satelity.

ZjX • 17,3 £kg»m J .



- 52 -

Moment bezwładności bębna roboczego Ix określona na podstawie 38 :

Ix - 921 [kg.m2] .

Z przeprowadzonych obliczeń teoretycznych, wynikających z przyjętego 
modelu fizycznego, wynika, że momenty bezwładności poszczególnych zespo
łów kinematycznych cechuję się znacznym zróżnicowaniem wartości, mogącym 
misć istotny wpływ na rozkład drgań poszczególnych punktów korpusu głowi
cy ramieniowej.

6.2.2. Współczynniki sztywności skrętnej

Sztywność skrętna k wyraża się stosunkiem przenoszonego momentu 
skręcającego M do kąta skręcenia wywołanego tym momentem

k - (6.13)

Dyskretny układ napędu głowicy może być opisany za pomocą współczynników 
podatności e - k .

Skrętna podatność układu napędowego głowicy zależy głównie od podatno- 
śclNnastępujących elementów, a mianowicie od podatności:

- skrętnej wałów - ei8,
- giętnaj wałów - eiw,
- promieniowych łożysk - j,

- połączeń - *ip.
- korpusu - eik.

Stosunkowo najmniejszy wpływ na współczynnik podatności skrętnej wy
wiera podatność samego korpusu. Należy tu podkreślić, że z badań przepro
wadzonych przez Ribina [38] wynika, że podatność skrętna wynikająca ze 
skręceń wałów, odkształceń połączeń i zazębień stanowi przeciętnie 70% 
całkowitej podatności skrętnej łańcucha napędu głowicy. Pozostałe 30% 
przypada na podatność giętną wałów i promieniową łożysk. W pracy ograni
czono się jedynie do obliczeń współczynników sztywności wynikających ze 
skręceń wałów, odkształceń połączeń i zazębień. Współczynniki sztywności 
skrętnej są redukowane zawsze na kolejny element układu, np. ”k1_0 “ na 
element pierwszy.

W przypadku połączenia wielowypustowego, o postaci pokazanej na rys. 
6.6, współczynniki podatności oblicza się z wyrażenia [42]

e • K — , (6.14)
d zhl

d - średnica wartości średniej,

gdzie:
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z - liczba wypustów,

h - wysokość wypusut, K * 10 .-12

Rys. 6.6. Schemat połączenia wielowypustowego 
Fig. 6.6. Diagram of multi-spline coupling

współczynnik podatności skręcanego wału wyraża się zależnością *

gdzie:

1 - długość skręcanego wału, 
d - średnica,

10 2
G - aoduł sprężystości poprzecznej G > 7,86 . 10 N/m .

Współczynnik sztywności połączenia wielowypustowego między wałem sil

nika a kołem 22 wynosi

“i-o ■ 8.52 . 1°6 [rei] *

Współczynnik sztywności między kołami 26 i 55 obliczone ze wzoru

k -
*1 + *2 * 3

el*e2 " współczynniki podatności kolejnych połączeń wielowypustowych, 

e3 - współczynnik podatności wałka wielowypustowego.

gdzie:
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Po uwzględnianiu wyrażeń (6.14) 1 (6.15), otrzymano

Z tych samych wzorów wyliczono W8półczynnik sztywności k10_g między 
bębnem roboczym i Jarzmem.

Przy Jednolitych korpusach kół zębatych lub też dostatecznie sztywno 
wykonanych wieńcach zębatych, przyjmuje się

gdzie:

k - średnia sztywność właściwa zębów przekładni zębatej, 

kw - sztywność właściwa pary zazębiajęcych się zębów, 

ćtf - czołowa liczba przyporu.

□la stall przyjmuje się

Znl,Zn2 - zastępcze liczby zębów (dla zębów prostych Zn * Z), 

X1*X2 " współczynnik korekcji.

k " M ° ' 75£oc* °*25) (6.16)

o. n e / j

(6.17)

gdzie

Z ■ ■ ¡5 - kęt pochylenia zębów.
n cos jS "

Czołową liczbę przyporu określa wyrażenie

(6 .1 8 )

gdzie i

dal,da2 - średnica wierzchołków, 

d ^ . d ^ g  - średnice zasadnicze, 

aw - rzeczywista odległość osi

oet - kąt zarysu.
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Wykorzystując powyższe wzory oraz dano geonstryczns kół zębatych, ob
liczono wartości współczynników sztywności poszczególnych ogniw modelu 
fizycznego układu napędowego głowicy, które zestawiono w tabeli 6.1. 

Wszystkie wsrtoścl współczynników wyrażono w

Tabela 6.1

Wartości współczynników sztywności skrętnej 
poszczególnych ogniw modelu głowicy KGS-320

kl-0 k2-l k3-2 k4-3 k5-4 k6-5

8,52 . 107 4,89 . 107 7,1 . 107 3,4 . 107 6,8 . 107 3.28 . 107

•
k7-6 k8-7 k9-8 k10-9

7,82 . 107 14,8 . 107 8,91 . 108 2,6 . 107

6.2.3. współczynniki tłumienia

Podstawowę wielkości«, charakteryzujęcę własności tłumięce układu me
chanicznego, Jest współczynnik rozproszenia drgań

(6.19)

gdzie i

E - energia układu w czasie Jednego okresu,

A E  - rozproszona część energii drgań układu w czasie jednego okresu.

Rozproszenie energii drgań w napędzie głównym, zależy od charektery- 
etyki dyeeypacyjnej silnika napędzajęcego i tłumienia w mechanicznych 
elementach napędu. Rozproszenie energii drgań w części mechanicznej ne- 
pędu zachodzi w stykach i tworzywie elementów. Rozproszenie energii 
drgań w materiale konstrukcyjnym jest stosunkowo małe (rzędu 0 ,01-0 ,0 2 ) 
w porównaniu z rozproszeniem zachodzęcym na granicy styków (rzędu 0,21- 
0,42) [22] i z tego względu może być często pominięte. W przypadku obliczeń 
dynamicznych napędu głowicy niezbędne jest wyznaczenie współczynników 
tłumienia C± opisujęcych model dyskretny układu (rys. 6.1). Współcżyn- 
niki te wyznaczono uwzględniajęc zależność wyprowadzone w pracy [42]

. k,
Ci " " » (6*20)
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gdzie:

‘¡ê  - współczynnik rozproszenia drgań.

(6 .2 1 )

coj' - częstotliwość drgań własnych

wydzielonego układu dwumasowe- 
go, przedstawionego na rys.6.7,

k, - współczynnik sztywności skręt-
* f

na] wydzielonego układu dwu- 
masowego.

Na podstawie powyższych danych 
oraz wzoróN (6.21) i (6.20) obliczo
no współczynniki tłumienia oraz czę
stotliwości rezonansowe, które ze
stawiono w tabeli 6.2.

Tabela 6.2

Częstotliwości drgań własnych 
oraz współczynniki tłumienia badanego układ^

i—i—1 fi-i-l c **££ i-i-l rad

1 - 0 1831 35,98

2 - 1 4501 83,9

3 - 2 3254 168,4

4 - 3 2461 107,7

Ol 1 * 2432 217,1

6 - 5 964 30,9

7 - 6 3344 180,7

8 - 7 1961 583,7

9 - 8 2428 2838

1 0 - 9 196,4 1021

• t o  *
Rys. 6.7. wydzielony układ dwu- 

masowy

Fig. 6.7. Separated two-mass 
system
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6.3. Model matematyczny napędu głowicy

Budując model matematyczny, określony przez równania ruchu, wykorzy
stano równania Lagrange's. Wyprowadzenie równań ruchu sprowadza się do 
napisania i zróżniczkowania wyrażeń na energię kinetyczną, energię poten
cjalną, funkcję dysypacji 1 siły zewnętrznej oraz wstawienia tych wyrażeń 
do równań Lagrange's w postaci i

. 0E. ©E. i■!;
)  Ł  + 2  . Q - R (6.22)

®*j ai,j ® qj

gdzis:

Ek - energia kinetyczna układu,

Ep - energia potencjalna,

- współrzędna uogólniona,

- zewnętrzna siła uogólniona odpowiadająca współrzędnej q^, skie
rowana zgodnie z dodatnim zwrotem taj współrzędnej,

Rj - uogólniona reakcja odpowiadająca współrzędnej q^, skierowana 
przeciwnie do .

Energia kinetyczna w przypadku układów liniowych ma postać kwadrato
wej formy prędkości uogólnionych ze stełyml współczynnikami:

sk - !  H  bij • %  • V  (6*23)
i.J-l

gdzie:

- współczynnik bezwładności układu o wymiarze masy lub masowego 
momentu bezwładności.

Energia potencjalna ma również postać kwadratowej formy współrzędnych 
uogólnionych ze stałymi współczynnikami

EP -  i  i  ku  • qi  • V  (6 -24)
i.J-l

kij ■ k ^  - współczynniki sztywności rozpatrywanego układu.

gdzie:
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Reakcja uogólniona ma poatać 

n

- 2  cij • (6.25)
J-l

gdzlai

- wapółczynnlkl tłumienia.

Po podetawianiu wyrażeń (6.23)-(6.25) do (6.22) otrzymano poszukiwane 
równania ruchu układu o n stopniach swobody. W rozpatrywanym przypadku 
wyrażania na energię i siłę przyjmuję postaci

n

Ek ” I  2  h  •'¿i* (6.26)
i-1

n

Ep ■ Z  2  k1 <<Pł ♦ <f’t+1)2 . (6.27)
i-1

n

R - 2  Ci ^ i  - ^ i + l ) *  (6*28)
i-1

Zewnętrznymi siłami uogólnionymi sę Mel 1 MQp.
Równania ruchu rozpatrywanego modelu maję zatem postać

Xo * o  * Cl-O<*o " * i >  ♦ kl-0<*o - * i >  ■ Mal

* 1 * 1  * ci-(i-l)^i - * i - i >  * ki-(i-l)<*i - ^ i - i )  *

Ci+ l- i^ i ■ ^ i a l ) * ki* l- i^ i ” 0 (6.29)

dla i - 1 ,2 ,...,9

Xl o T l O  * C1 0 -9 ^1 0 “ ^g ) * k1 0 -9 ^1 0 "'fg) “ -Mop'

6.3.1. Wyniki obliczań numerycznych

Obliczania numeryczna wykonano na maszynie cyfrowej EMC OORA 1305 
w Języku symulacyjnym SCOP, która pozwala na badanie właściwości układów 
z wykorzystaniem modeli. Badany układ przedstawiony jest w postaci zbio
ru wzajemnie sprzężonych ze sobę bloków. W fazie poczętkowej tworzenia 
programu poszczególne bloki i odpowladajęce im części układu przedstawio
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no w postaci zależności matematycznych opisanych odpowiednimi równaniami 
różniczkowymi. Dalszym krokiem było rozłożenie bloków na odpowiednie pod- 
bloki, odpowiadające poszczególnym operacjom realizowanym w języku SCOP.
W ten sposób, wychodzęc z opisanego modelu matematycznego, otrzymuje się 
przy użyciu zdań strukturalnych Języka opis algorytmiczny działania ana
lizowanego układu rzeczywistego. Maszyna cyfrowa dokonuje obliczeń sek
wencyjnych wszystkich bloków, rejestrując wyniki w postaci obliczonych 
wartości sił działajęcych w poszczególnych parach kinematycznych. Całko
wania numerycznego równań różniczkowych dokonano stosujęc metodę Rungego- 
Kutty IV rzędu z krokiem całkowania 0,00019, natomiast wyniki rejestro
wano co 0,001 sek. Obliczenia wykonano w przypadku rozruchu układu bez 
obciężenia zewnętrznego, a następnie pod obciężeniem zewnętrznym i roz

kładzie normalnym.

Przykładowo, na rys. 6.8 przedstawiono przebieg zmian momentu elektro
mechanicznego silnika podczas rozruchu bez obciężenia zewnętrznego.
Po upływie czasu t - 0,5 s włęczono obciężenie zewnętrzna. Obserwuje się 
bardzo duża wahania momentu elektromechanicznego w poczętkowej fazie roz
ruchu silnika bez obciężenia, które stabilizuje się po upływie t * 0,3 s.

Rys. 6.8. Przebieg momentu elektromechanicznego silnika podczas rozruchu
bez obciężenia zewnętrznego

Fig. 6.8. Shape of the electromechanical moment of the engine when star
ting without outer load
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Obciążenie zewnętrzne nie wpływa istotnie na zmianę rozkładu wartości mo
mentu elektromechanicznego. Teoretyczny fakt występowania bardzo silnych 
stochastycznych zmian wartości momentu elektromechanicznego w fazie po
czątkowej rozruchu moZe mieć szkodliwy wpływ na eksploatacyjną trwałość 
całego układu dynamicznego, a w szczególności wejściowego ogniwa kinema
tycznego układu napędowego. Na rys. 6.9 pokazano teoretyczny przebieg 
zmian prędkości kętowej silnika podczas rozruchu bez obciążenia zewnętrz
nego. Po upływie czasu t « 0,5 s włączono obciążenie zewnętrzne.

Rys. 6.9. Przebieg prędkości kątowej silnika podczas rozruchu bez obcią
żenia zewnętrznego. W chwili t« 0,5 s włączono obciążanie zewnętrzne

Fig. 6.9. Shape of the angular velocity of the engine when starting 
without outer load. At the moment t» 0,5 s, the inner load was turned on

6.3.2. Wyznaczenie wzajemnych oddziaływań w parach kinematycznych

Numeryczne rozwiązanie równań ruchu (6.29) pozwoliło w efekcie uzyskać 
przebiegi czasowe współrzędnych uogólnionych 4?^ »^¿(t). Różnice współ
rzędnych A^P » pomnożona przez zredukowany współczynnik sztyw
ności zazębienia daj« **. wyniku moment przenoszony przez parę
kinematyczną IV klasy jaką jest zazębienia, określony wyrażeniem

Mi-i-l * ki-i-l«>i -*i-l>* (6.30)
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Wielkość momentu określona ze wzoru 6.30, moZe być sprowadzona do siły 
międzyzębnej

i-i-1 'i-i-l
i-0

T T ’ (6.31)

gdzie i

ii_0 - przełożenie pomiędzy i-tym kołem zębatym a silnikiem, 

r, - promień i-tego koła zębatego.

Wyniki obliczeń numerycznych'wartości maksymalnych i minimalnych sił 
międzyzębnych w odpowiednich kołach zębatych zestawiono w tabelach 6.3 
oraz 6.4.

Tabela 6.3

Wartości sił międzyzębnych podczas rozruchu bez obciężenia. 
W chwili t » 0,5 s przyłożono MQp o rozkładzie normalnym

Fi-i-l F2-l N F4-3 N F5-4 N F7-6 N F8-7 N Mgł N.m

Fmin -25003 -59115 -62486 -128556 -132970 -94962

Fmax 52005 90326 90326 169404 170672 114617

Tabela 6.4

Wartości sił międzyzębnych podczas rozruchu 
pod obcięZenlem zewnętrznym MQp o rozkładzie normalnym

Fi-i-l F2-l N F4-3 N F5-4 N F7-6 N FB-7 N Mgł N.m

Fmln -25241 -56495 -59879 -123690 -128049 -91465

Fmax 59713 105442 105309 198468 200308 135080

Przykładowo na rys. 6.10 oraz 6.11 przedstawiono typowe rozkłady cza
sowe zmian siły międzyzębnej, odpowiednio pary kół 1-2 oraz 6-7, bez ze
wnętrznego obciążenia początkowego, które następnie zostało włączone 
w chwili t ■ 0,5 s w postaci rozkładu normalnego, wyszczególnione pary 
kół zębatych cechują się, w pierwszym przypadku (koła 1-2) minimalnymi 
wartościami zmian siły międzyzębnej, natomiast w drugim (koła 6-7) maksy
malnymi wartościami tych zmian. Z kolsi na rys. 6.12 przedstawiono prze
bieg analogicznych zmian siły działającej na jarzmo przekładni planetar
nej w analogicznych warunkach jak poprzednio.



Rys. 6.10. Przebieg zmian siły międzyzębnej pary kół 1 1 2  podczas rozru
chu kombajnu bez obciążenia zewnętrznego. W chwili t ■ 0,5 s włączono ob

ciążenie zewnętrzne o rozkładzie normalnym
Fig. 6.10. Shape of the changes of the intertboth force of a couple of 
wheels 1 and 2 when starting the combine witout outer load. At the moment 

t = 0,5 8 the outer load of normal distribution was turned on

Fig. 6.11. Shape of the variations of tha intertooth force of a couple of 
wheels 6 and 7 whan starting tha combine without outer load. At the moment 

t » 0,5 a the outer load of normal distribution was turned on



-  63  -

Rye. 6.12. Przebieg zmian siły działającej na jarzmo przekładni planetar
nej podczae rozruchu kombajnu z obciężeniem zewnętrznym o rozkładzie nor

malnym
Fig. 6.12. Shape of the changes in the force operating on planetary trans- 
miaion cage when starting the combine with the outer load of normal

distribution

6.3.3. Wyznaczenie reakcji łożyskowych wałów głównych 
i pośrednich

Podstawowym zagadnieniem w poprawnym wyznaczeniu obciężenia łożyska 
jest właściwe określenie miejsca przyłożenia jego reakcji do wału. Poni

żej przytoczono przykładowo wyniki obliczeń reakcji łożyskowych wału wej
ściowego oraz reakcje w łożyskach wału głównego. Na rys. 6.13 przedsta

wiono schemat obciężenia wału

Ya

B

Z a z B
Rye. 6.13. Schemat obciężenia wału 

pierwszego

Fig. 6.13. Load diagram of the first 
shaf t

wejściowego, z którego wynika

F2-l,R “ F2-l tgc^, - 21735.5 [n],

gdzie cen » 20 , określa nomi
nalny kęt przyporu zazębienia.

F2 - 1 . R - V  YA2 Py * 0

2  W * 0 VB " F2-1,R ‘65tS
129,5

zatem otrzymamy:

Ya  - 10741,5 [n]

Yb - 10994 [N]

/
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Ya , Y0 - reakcje podporowe (w łożyskach) występujące w osi pio
nowej.

Analogicznie dla osi poziomej:

2 p z « 0  2a > Z b . F 2

2 ^2.1 • 6i>*5
V Pz> - 0 *8 - - -V2S.5 -

2-1 

. 6 
■129,5

ostatecznie otrzymamy i

ZA « 30202 [n] .

Zg - 29511 [N] .

Pp Y, ab |
A

268

TT

162

rrrr

60
182 230

Y

Fig. 6.14. Main shaft load
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Reakcje w łożyskach wału głównego (wyjściowego) obliczono uwzględnia
jąc schemat obciężenia wału głównego przedstawiony na rys. 6.14

PR'+ V ’ PR
PR„ . 0,242 - PR . 0,06, PR - PR - PR„

PR,» 200308 . 0,364 - 18077,4 » 54834,7 [n]

2 > y - Pp - Y1 - V  - Y2 ■ 0

2  w  - o

Stęd otrzymamy wartości reakcji

Y - 78 332 [n] , Y2 » -72 744 [n]

Postępujęc analogicznie wyznaczono reakcje i Ł,

2 pz * -Zx - P" - P*- Łj - O

2 M A (pz ) - o, 21 - 91606 [n] . Zj, - - 108 702 [n]

W tabeli 6.5 zestawiono obliczone reakcje łożyskowe wyszczególnionych 
wałów. Występujące bardzo znaczne zróżnicowania reakcji łożyskowych na 
poszczególnych wałach mogę być przyczynę złożoności procesów wibroaku- 
stycznych, towarzyszęcych pracy układu napędowego w warunkach symulowania 
obciężenia statycznego.

Tabela 6.5

Nr wału 
wg rys. 4.2 Reakcje łożyskowe wałów N

22
y a y b ZA *8

10741,5 10994 29511 30202

19
YC y d ŻC *0

34000 26116,5 68065 -22336

20
y e y f Z6 h

3224 -37134 100239 203538

Wał główny
Y1 Y2 Z1

78335 -72741 91606 -108701
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7. MODEL GENERACJI SYGNAŁÓW WIBROAKUSTYC2NYCH 

UKŁADU NAPąDOGWEGO GŁOWICY

Aby w sposób pełny skorzystać z informacji o stanie technicznym bada
nego układu, zawartych w emitowanych procesach wibroakustycznych, należy 
uprzednio rozwaZyć mechanizm ich generacji. Celem doskonalenia analizy 
identyfikacyjnej możliwych przyczyn drgaó poszczególnych elementów, czy 
ogniw, na rys. 7.1 przedstawiono podział klasyfikacyjny układu napędowego 
głowicy na ogniwa kinematyczne KII,KIII,KIV,...,KVII, poczęwszy od wału 
wejściowego II. W poszczególnych ogniwach przyjętego podziału będę głów
nie przeważały drgania wywołane zdarzeniami części, kół zębatych, łożysk. 
Jak również noeosiowościę samych wałów. Przy czym w poszczególnych obsza
rach korpusu głowicy obejmujęcych określone ogniwa winny ujawniać się 
głównie drgania pochodzęce od elementów leżęcych w zaznaczonych sektorach 
podziałowych. Jednak z uwagi na występujęce sprzężenia zwrotne, powodowa
ne przekazywaniem mocy poprzez zazębienia poszczególnych kół zębatych, 
mogę także występować drgania wywołane przez elementy leżęce w innych 
sektorech.

7.1. Modelowe ulęcie przyczyn drgań przekładni planetarnej

Istotnym elementem całego układu napędowego jest przekładnia planetar

na, stanowięca ważne ogniwo końcowe badanego układu. Rzadko istnieję 
w praktyce możliwości pełnej ilościowej analizy dynamicznej przekładni 
obiegowej [29] . w wielu jednak przypadkach można podać pewne wskazania 
jakościowe, analizujęc model dynamiczny przekładni.'Model ten odzwier
ciedla możliwe źródła drgań, z uwzględnieniem trzech wariantów badań 
stanowiskowych, a mianowicie:

- przy biegu Jałowym, odpowiadajęcym prędkości roboczej wału wyjściowego,
- przy obciężeniu statycznym, odpowiadajęcym połowie mocy nominalnej, 

zachowujęc prędkość roboczę,
- przy statycznym obciężeniu nominalnym, odpowiadajęcym prędkości robo

czej wału wyjściowego.

W przekładniach obiegowych występuje poważny problem zapewnienia równo
miernego rozkładu momentu i mocy na poszczególne drogi. W przekładni 
obiegowej wyrównanie obciężenia, tzn. jego równomierny rozkład na trzy 
drogi, możliwe Jest przez zapewnienie swobody promieniowego ruchu jednego 
zespołu. Z zagadnieniem tym więżę się mniejsze lub większe drgania ele
mentów przekładni planetarnej, uwarunkowane głównie dokładnościę ich wy
konania i montażu. Dla zapewnienia łatwego wchodzenia zęba Jednego koła 
we wręby drugiego koła, między zębami pozostawia się pewne określone nor
matywnie luzy, które ułatwiaję ruch oleju oraz zabezpieczaję przed nie-
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Rys. 7 

Fig. 7

,1. Podział klasyfikacyjny układu napędowego głowicy na ogniwa kine
matyczne

,1. Classification division of the head transmission system into 
kinematic links
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korzystnymi skutkami rozszerzalności termicznej. Błędy wykonania i monta
że mogę spowodować, że luzy te będę zbyt małe lub zbyt duże, co w warun
kach eksploatacji prowadzić będzie do szybkiego zużycia się kół zębatych, 
a tym samym całej przekładni. Na rys. 7.2 przedstawiono pięć możliwych 
wariantów kinematyki przemieszczeń poszczególnych elementów obrotowych 
przekładni planetarnej, odzwierciedlajęcych problem rozdziału mocy na 
trzy drogi:

1. Koło słoneczne nie jest łożyskowane, lecz ma swobodę promieniowych 
przemieszczeń, których zbyt duża amplituda może powodować nierównimier- 
ność obciężeń pochodzęcych od współpracy z trzema kołami planetarnymi.

2. Ouże koło wewnętrzne nie jest łożyskowane, lecz utrzymywane za po- 
mocę odpowiedniego mechanizmu, co może prowadzić do promieniowego prze
mieszczenia tego koła. W tym przypadku zbyt duża amplituda przemieszczeń 
może powodować drgania osiowe kół satelitarnych.

3. Sposób łożyskowania kół obiegowych może być na tyle niekorzystny, 
że powoduje on zbyt duże przemieszczenia samych kół obiegowych.

4. Oba koła centralne maję duże przemieszczenia względem kół obiego
wych, powodujęc niekorzystne efekty drganiowo-rezonansowe układu plane
tarnego.

5. Oarzmo mocujęce koła obiegowe ma zbyt dużę swobodę promieniowych 
przemieszczeń, co w efekcie może prowadzić do powstania dużych przemie
szczeń na wale głównym.

Wyszczególnione przyczyny drgań ograniczono głównie do występowania 
braku symetrii osiowej omawianych elementów. Należy tu podkreślić, że 
przy prawidłowym doborze cech konstrukcyjno-wykonawczych zazębienia oraz 
przy prawidłowym stanie zazębień, widma przemieszczenia drgań, odzwier- 
ciedlaję głównie stan dynamiczny osiowości wałów, czy tulei obrotowych, 
można (przy założeniu poprawności ich wyrażenia) uważać za cięgłe. Przy 
stanach nieprawidłowych powstaję w widmie lokalne maksima o charakterze 
szumów wąskopasmowych lub sygnałów zbliżonych do zdeterminowanych. Czę
stotliwości środkowe lokalnych maksimów pokrywają się z częstotliwościami 
wynikającymi z modelu zdeterminowanego i nazywana sę częstotliwościami 
charakterystycznymi. Subtelności związane z przemieszczeniami promienio
wymi określonych osi czy wałów można wykryć tylko za pomocą bardzo selek
tywnych filtrów akustycznych o wysokiej zdolności rozdzielczej, a poprzez 
względne porównanie amplitud przemieszczeń w odpowiednich pasmach często
tliwości można wyodrębnić wały czy koła zębate charakteryzujące się gor
szymi własnościami dynamicznymi, a zatem gorszym stanem technicznym.
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7.?.. Modelowe przedstawienia zazębień kół obiegowych

W przypadku stosowania trzech kół obiegowych i występowania znacznych 
odchyłek wykonawczych może występie zjawisko przedstawione na rys. 7.3, 
kiedy koło słoneczne styka się tylko z Jednym kołem obiegowym, podczas

Rys. 7.3. Schemat powstawania luzów pomiędzy kołem centralnym i dwoma ko
łami obiegowymi

Fig. 7.3. Diagram of the formation of clearances between the central wheel
plarietary wheels

gdy w zazębieniach pozostałych kół występuje duży luz. W przypadku gdy 
występujęce luzy sę małe w porównaniu z ugięciem się zęba po obciążeniu 
przekładni, wówczas trzy pary zębów wejdę w kontakt, z tym Ze pierwsza 
para przenosić będzie największą część obciążenia. Natomiast w przypadku 
występowania odchyłek kinematycznych, może także wystąpić sytuacja naj
bardziej niekorzystna, kiedy pomimo ugięcia pierwszej pary zębów, następ
ne nie weszły w kontakt. W takim przypadku nawet statycznie, pierwsza pa
ra jest trzykrotnie przeciążona w stosunku do przypadku równomiernego 
rozkładu obciążenia na trzy drogi. Rozkład obciążenia na poszczególne ko
ła obiegowe zależy od wielkości i rozkładu odchyłek kinematycznych kół 
zębatych. Należy podkreślić, Ze w porównaniu z ugięciem zęba pod obciąże
niem nominalnym, odchyłki kinematyczne są dość znaczne nawet w wysokich 
klasach dokładności wykonania.
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W szczególnym przypadku hartowanych powierzchni zębów, przy odpowiednio 
dużym obciążeniu, statyczne ugięcie zęba wynosi w przybliżeniu

U8 = 0,2 . d [¿im] .

W związku z tym, np. koło o średnicy d » 100 mm wykazuje ugięcie zęba 
podczas silnego obciążenia, równe około 20 jjm. Natomiast odchyłka kinema
tyczna koła wewnętrznie uzębionego nawet bardzo starannie dłutowanego wy
nosi, zależnie od średnicy i modułu zęba w najwyższych klasach dokładności 
25-50 îm, a w średnich klasach dokładności 50-150 urn. Wynika stąd. Ze od
chyłka kinematyczna jednego tylko koła centralnegd przekracza dwa do ośmiu 
razy odchyłkę wykonawczą, 2 tego względu w przypadku badań diagnostycznych 
metodą wibracyjną głównie ujawniać się mogą odchyłki kinematyczne badanych 
kół zębatych, które mogą występować w określonych charakterystycznych pas
mach częstotliwości związanych z częstotliwościami zazębień, czy wałów, 
na których osadzone są koła zębate [58] ,

Na rys. 7.4 przedstawiono model dynamiczny przekładni obiegowej na pod
stawie którego przeprowadzono ocenę skutkowo-przyczynową możliwych źródeł 
drgań emitowanych przez taki układ dynamiczny. W początku układu współ

rzędnych X, Y umieszczone jest koło centralne zewnętrznie uzębione, które 
pracuje jako koło sztywno łożyskowane, którego środek pokrywa się z po
czątkiem układu współrzędnych X, Y. Koło wewnętrzne uzębione, którego 
fragmenty obwodu oznaczono grubą linią, pracuje Jako koło nie łożyskowane 
wspierające się o koła obiegowe. Oest ono obrotowo unieruchomione za po
mocą odpowiednich elementów mocujących. Jarzmo mocujące koła obiegowe jest 
sztywno łożyskowane, współosiowo z początkiem układu X, Y. Posiada ono 
swobodę obrotu stosownie do koła centralnego. Sztywność zazębień odzwier
ciedlona jest w modelu za pomocą sprężyn przemieszczających się pomiędzy 
odpowiednimi ślizgami (A-A) i (B-B). Zakłada się. Ze zarówno ślizgi Jak i 
sprężyny mogą być obarczone odchyłkami wykonawczymi ¡41, 42].

Na rysunku zaznaczono symbolicznie te wielkości dynamiczne, które mogą 
mieć istotny wpływ na odpowiednie estymaty częstotliwościowe zakodowane 
w rejestrowanych sygnałach wibracyjnych, a mianowicie:

- moment obrotowy przyłożony do koła centralnego,

2^ - przemieszczenie obwodowe wywołane obrotem koła centralnego wokół 
własnej osi,

u^ - odchyłka kinematyczna zazębienia koła centralnego i obiegowego,

r^ - promień koła zasadniczego,

J.j - przemieszczenie obwodowe jarzma mocującego koła obiegowe,

- przemieszczenie obwodowe wywołane obrotem wieńca zębatego wokół 
własnej osi,



Rys. 7.4. Model dynamiczny przekładni obiegowej 
Fig. 7.4. Dynamie model of the planetary transmission gear
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- odchyłka kinematyczna zazębienia wieńca zębatego z kołem obiego
wym,

ńXj - odchyłka płynności pracy wieńca centralnego z kołem obiegowym,

z1 - przemieszczenie obwodowe koła obiegowego na skutek obrotu koła 
wokół własnej osi.

Z przedstawionego modelu widać, Jak różnorodne mogę być przyczyny po
wodujące drgania układu planetarnego i nie wszystkie one mogą zostać ujaw
nione nawet w przypadku stosowania wąskopasmowej analizy częstotliwościo- 
wej [27] . Złożoność układu nie oznacza Jednak niemożliwości wyznaczenia, 
przynajmniej niektórych odchyłek wykonawczych czy montażowych, w szcze
gólności będzie to możliwe w przypadku korelacji niektórych odchyłek •z od
powiednimi częstotliwościami charakterystycznymi określonych elementów 
obrotowych.

7.3. Wyznaczenie częstotliwości charakterystycznych 
układu napędowego głowicy

Złe posadowienia, przyleganie, ułożenie lub uszkodzenia części jest 
przyczyną zmian uporządkowania, jakie konstruktor założył dla danego ukła
du dynamicznego [i, 2] . Szczególnie w przypadku przekładni, wał posado
wiony w łożyskach cechujących się luzami, wykonując ruchy obrotowe, zgod
nie z jego przeznaczeniem, podlega precesji powodującej stopniowe pogar
szanie się dynamiki przenoszenia mocy.

Złe zazębianie się kół zębatych stanowi przyczynę nierównomierności 
w ich obrotach, co powoduje powstawanie szkodliwych dla przskładni drgań 
uwarunkowanych zmianą składowych prędkości obrotowych. Ruch niedopasowa
nych lub uszkodzonych części, wynikający z pasożytnlczyćh stopni swobody, 
prawis zawsze ma charakter drgań typu relaksacyjnego.

Okres .ruchu części odpowiadający Jednemu z pasożytniczych stopni swo
body zależy od konstrukcji pary kinematycznej. Jak również od warunków 
pracy (obciążenia). Amplitudy drgań generowanych przez koła zębate i ło
żyska toczne zależą od rodzaju i wielkości odchyłek wykonawczych. Uwzględ
niając wyrażenia przytoczone w punkcie 5.2.1, obliczono częstotliwości 
charakterystyczne łożysk tocznych odpowiadające określonym defektom tech
nologicznym. Wyniki tych obliczeń zestawiono w tabeli 7.1. Uwzględniając 
następnie model kinematyczny układu napędowego głowicy (rys. 4.1) oraz 
wyrażenia podane w punkcie 5.3.3, obliczono częstotliwości obrotowe wa
łów i zazębień kół zębatych wyszczególnionych w układzie kinematycznym 
napędu. Wyznaczone w ten sposób częstotliwości charakterystyczne zesta
wiono w tabelach 7.2 i 7.3. Celem zobrazowania wielkości popędu siły 
mlędzyzębnej działającej między kołami współpracującymi, w oparciu o wy
rażenie (5.20) obliczono równoważną wielkość impulau uderzeniowego, odpo-
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władającego zetknięciu się zębów. Otrzymane w ten sposób dana zestawiono 
w tabeli 7.4.

Obliczone wyżej częstotliwości charakterystyczne wraz z wartościami 
impulsu uderzeniowego pozwolę w procesie analizy częetotliwościowej na 
identyfikację i ocenę względnę stanu dynamicznego wyszczególnionych ele
mentów układu napędowego głowicy.

Tabela 7.2

Częstotliwości obrotowe i ich harmoniczne 
wyszczególnionych wałów układu napędowego

Obr./min
Częstotliwość, HZ

fi

•H
«+-CM

3fi

II 1460 24,3 48,6 73

III 543,9 9,06 18,1 27,2

IV 388,5 6.5 12,9 19,4

V 279 4,65 9.3 13,9

VI 169,2 2,82 5,64 8.4

VII 38,7 0,65 1.3 1,94

Tabela 7.3

Częstotliwości zazębiania i ich harmoniczne 
wyszczególnionych kół zębatych

Koło zębate
Częstotliwości zazębienia, Hz

•HN
V*-

2fzi 3fzi

Z1 464,1 928,2 1392,3

464,1 928,2 1392,3

Z3 182 364 546

Z4 182 364 546

Z5 j.82 364 546

Z6 79 158 237

79 158 2377

Z8 79 158 237

Z9 62,1 124,2 186,3

Z10 30,9 61,9 92,9
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8. ANALIZA DROGI PRZEOSCIA SYGNAŁU WIBRACYJNEGO

Sposób generowania sygnału wibroakustycznego przaz maszynę Jest złożo
ny« procesem fizycznym, odzwierciedlającym stan mechanicznej współpracy 
jej elementów. Wzajemne uderzenia części maszyn o siebie, następujące 
z różnę siłę i częstotliwością, wywołuję impulsy generujęce w maszynie 
drgania epręZyste o szerokim widmie, które sę następnie przekazywane po
przez korpus otoczeniu w postaci drgań ścianek i hałasu. Istotne znacze
nie w diagnostyce wibroakustycznej maszyn posiada tzw. sygnał charaktery
styczny, odzwierciedlajęcy drgania mechanizmu, który jest wywołany w da
nej chwili przez określonę par.ę kinematyczny. Jednak do czujnika drgań, 
zamocowanego na korpusie przekładni, docieraJę również eygnały wysyłane 
przez inne pary kinematyczna pracujęce jednocześnie, z tego względu istot
nego znaczenia nabiegaję metody właściwej selekcji i separacji rejestro
wanych przez czujnik sygnałów [3, 50, 5lj . NalaZy tu zwrócić szczególnę 
uwagę na zagadnienie drogi przejścia sygnału x(t) od źródła drgań (po
szczególnych par kinematycznych) do punktu odbioru aygnału przez prze
twornik mocowany na ściance maszyny. Przyjmuje się. Ze mamy do czynienia 
z sygnałami ergodycznymi, a reprezentowany układ jest liniowy o stałych 
parametrach, określonych odpowiedzię impulsowę h (Z) i transmitancję 
H(f), które określaję wyrażenia:

riera odpowiedzi impulsowej h(3).
Zatem sygnał x(t) generowany przez określonę parę kinematycznę w wy

niku skomplikowanych często dróg przejścia, będzie rejeatrowany na ścian
ce jako eygnał y(t).

Przy powyZszych założeniach, zależność między funkcję gęetoścl widmo
wej mocy dla sygnałów na wejściu x(t) i wyjściu y(t) nożna wówczas 
opisać równaniem

(8.1 )
O

(8.2 )

gdzie t

x(t) - wartość aygnału wejściowego, 

y(t) - wartość sygnału wyjściowego.

Wynika stęd, ża transmitancję H(f) itę Fou-

2
Gyy( f ) -  |H(f)| . Gxx ( f ) . (8.3)
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gdzie:

Gv (f ), G (f) - jednostronne funkcje gęstości widmowej mocy sygnałów yy
x(t) i y(t),

H(f) - amplitudowo-fazowa charakterystyka drogi przejścia
sygnału (transmitancja).

W ogólnym przypadku transmitancja jest wielkościę zespolonę, którę do

godnie jest przedstawić za pomocę modułu i argumentu

H(f) » |H( f )| . exp[-j<f(f)] . (8.4)

Moduł H(f) nazywa się współczynnikiem wzmocnienia, natomiast argument 
'P(f) - współczynnikiem fazowym układu. Z równania (8.3) wynika. Ze ampli- 
tudowo-fazowa charakterystyka drogi przejścia opisuje filtracyjny i rezo
nansowy charakter tej drogi. Z fizycznego punktu widzenia oznacza to. Ze 
niektóre składowe widma mocy sygnału x(t) ulegnę wzmocnieniu, natomiast 
inne mogę ulec wytłumieniu.

8.1. Model układu liniowego wielowyjściowego

W wyniku zderzenia poszczególnych elementów maszyn w całym układzie 
napędowym powstaję sprężyste fale materiałowe, które rozprzestrzeniają 
się w całym środowisku materialnym. Ponieważ środowisko jest ograniczone, 
z tego względu na powierzchniach granicznych elementów występuję złożone 
procesy, zwięzane z przejściem fal przez granice poszczególnych elementów 
(połęczeń). Fale sprężyste na powierzchni granicznej częściowo się odbi- 
jaję i wówczas zaczynaję rozprzestrzeniać się w kierunku przeciwnym, a 
częściowo przenikaję przez granice, przy czym podczas współdziałania z po
wierzchnię granicznę może ulec zmianie rodzaj fali. Z uwagi na złożoność 
tego procesu nie można teoretycznie przeanalizować procesów falowych 
generowanych w skomplikowanych strukturach mechanicznych i należy szukać 
innych koncepcji analizy tego procesu. Cslem uproszczenia tego zagadnie
nia, można cały mechanizm generacji fal traktować Jako zespół liniowych 
oscylatorów harmonicznych pokrywajęcych szeroki zakres częstotliwości.
W tym celu rozpatrzmy obecnie odpowiedź układu liniowego o stałych para
metrach, którego poszczególne elementy generuję stacjonarne wyjściowe 
sygnały losowe. Załóżmy następnie. Ze na wejściu układu występuje n 
sygnałów wejściowych, natomiast na wyjściu układu otrzymuje się tylko 
jeden sygnał wyjściowy podlegajęcy pomiarom. Schemat takiego układu 
przedstawiono na rys. 8.1. Na wejściu układu występuje n ściśle okre
ślonych sygnałów wejściowych xi (t), (i «■ 1,2,3,... ,n), na które składa- 
Ję się oddziaływania zderzeniowe powstajęce w poszczególnych parach częst- 
kowych. Niech funkcja h1 (£) oznacza odpowiedź impulsowę układu, do któ-
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Fig. 8.1. Multi-input linear system

rego wejścia dołączony jest sygnał xŁ(t). Obok sygnałów Xjft) przsz 
układ przechodzę równieZ zakłęcenla wewnętrzne z ^ t )  nieskorelowane 
z sygnałem x ^ t ) .  Na wyjściu układu otrzymuje się tylko jeden sygnał 
wyjściowy, który może być rozpatrywany Jako suma n sygnałów wyjściowych 
y± (t), (i » 1,2,3,... ,n), to znaczy:

Y ( 0  “ 2  Vt (t),
i-1

(8.5)

gdzie y± (t) oznacza część sygnału sumarycznego na wyjściu układu» pocho- 
ózącą od sygnału wejściowego dołączonego do i-tego wejścia» przy braku
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sygnału na pozostałych wejściach. wtedy, jak wynika ze wzoru (8.1), syg
nał wyjściowy będzie równy

oo

V t (t) - j  ^ ( S )  . X ± (t - t  )dt, ( 8 . 6 )

0

przy założeniu, żs z ^ t ) — «-0.

Zatem całkowity sygnał wyjściowy będzie okreólony wzorom

n
y(*) ■ 2  j hi(3) • xi(* “ t)dfc. (8.7)

lal 0

Uwzględniajęc przyjęta założenia, obliczamy funkcja gęstości widmowej 
mocy sygnału wyjściowego. W tym celu należy wykorzystać znane wyrażenie 
Wlenera-Chlnczyna:

OO

Sx * J  Rx ( ł ) . exp (-JZ Jtf? )d i
■OO

OO

sy ’ S V ?) *

(8 .8 )

oraz wyrażenia określśjęce funkcję autokorelacji przy założeniu, że pro
ces jest stacjonarny:

Ry - 2  2  jjhi^i) • hj(22) . -^2 ♦S)d?1 • d®2 (8*9>
i-1 J-l O

Ostatnie równanie stanowi wynik ogólny, dotyczęcy skorelowanych sygna
łów wejściowych. Przyjmujęc, że wezyetkia eygnały wejściowe sę wzajemnie 
nieekorelowane, a ich wartości średnie równa zeru, wówczas

i R±(E). dla i - J 

3 [O dla i i J
(8 .1 0 )

Stosujęc transformację Fouriera do równania (8.9), otrzymuje się gę
stość widmowę mocy sygnału wyjściowego w poetaci wyrażenia:

OO

Sy (f ) ■ | oxp(-j2TCft)Ry (e)dS -
—OO

ajt> oo

jexp(-j2*fS) 2  2  J5 W  • hj(S2 ) . R4j( W ^ d t ^ )  di- (8.11) 
-OO i j O
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Po prostych przekształceniach, otrzymujemy 

n n

Sy ( i ) " 2  2   ̂ * Sij^)*
i"! j-l

(8.12)

gdzie funkcja S ^ i f )  odpowiada wzajemnej gęstości widmowej mocy między 
sygnałami xA (t) 1 xj(*).

W przypadku procesów nleakorelowanych, gdy funkcja autokorelacji okre
ślona Jast przez wyrażenie (8.10), równanie (8.12) przyjmuje postać

S y ( f)  -  2  | H± ( f  ) | . S1( f ) .
1-1

(8*13)

Uwzględniajęc, zgodnie ze schematem przedstawionym na rys. 8.1, zakłó
cenia wewnętrzne z(t), wówczas wyraZenie określające gęstość widmowe mo

cy sygnału wyjściowego przyjmuje postać

Sy ( f ) - ^  lHl (f)i ^ i i ^  ^ SiZ(f))‘ 
1-1

(8.14)

Wyprowadzone wyZej zaleZności mogę być wyraZone w sposób bardziej 
zwięzły za pómocę zapisu wektorowego [59] , dzięki temu wyniki etaję eię 
bardziej czytelne. W ogólnie przyjętym epoeobie zapisu [32] , wektor syg
nału w przestrzeni n-wymiarowaj moZna zapleać w postaci

x (t) - [atjiO.żgit) xn (* )} • (8.15)

Analogicznie, dla wektora transmltancjl 1 wzajemnej gęstości widmowej 
mocy, między sygnałem wyjściowym y(t) a sygnałami wejściowymi x± (t)»

H(f ) -  [Ht ( f  J .H g f f )  Hn ( f  )] .

Sxy( f )  -  [sl y ( f ) . s 2y( t )  Sny(t)] .

(8.16)

(8.17)

Wszystkie sygnały wejściowe x^(t) można przedstawić w postaci n-wy

miarowej kwadratowej macierzy widmowej

Sxx(f>

8u ( f )  S12( f )  . . .  Sl n ( f )12 ln'

) ••• S2 n ^ )

8n ł ( f )  8 ^ ( f ) ••• snn(f )

(8.18)



Wówczas wynik reprezentowany przez wyrażenie (8.12) można przedstawić ma- 
cierzowo

Syy(f) - H(f) . Sxx(f) . H*T (f), (8.19)

gdzie:

Tł*T (f) - oznacza wektor transponowany o elementach zespolonych sprzę

żonych z H(f).

Rozwijajęc poszczególne człony ostatniego równania można je zapisać 
w postaci skalarnej Jako:

S^^(f) ) ••• Sln(f) H ^ f )

Syy(f) ■ [Hjif). H2 (f),. ..Hn (f)]
S2i(f) S2 2 (f) ... s2 n (f)

I 
• 
•

S nl(f) sn2(f) •** Snn(f) Hn (f)_

(8 .2 0 )

Równania (8.19) stanowi także właściwy sposób przedstawienie równania 
(8.13), w przypadku gdy elementy macierzy sxx(f)> nie leżęce na głównej 
przekątnej, staję się zerami dla nieskorelowanych sygnałów wejściowych. 
Przedstawiony wyżej wynik może być zastosowany tylko dla przypadków ideal
nych. tzn. układów bezszumnych. Odbierając sygnał z dowolnego punktu 
ścianki maszyny, otrzymuje się zatem sygnał zniekształcony, którego war
tość istotnie zależy od drogi przejścia sygnału.

8.2. Minimalizacja warunków określających niezmienniczość 
transmitancji układu

Zgodnie z wynikami pracy (32), każdą maszynę można traktować Jako prze
kształtnik funkcyjny (operator) wektora stanu X w wektor sygnału S, 
zgodnie z równaniem

t  - ?(X,Z), (8.21)

gdzie:

Z - wektor opisujący zakłócenia wewnętrzna.

W wyniku przejścia sygnału od źródła do punktu odbioru drgań przez 
układ dynamiczny, opisywany transmitancJą H(f), parametry sygnału wej
ściowego zostaną przekształcone w parametry sygnału wyjściowego, które 
w postaci estymat widmowych można opisać przez wektor Syy
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Aby postawić efektywnę diagnozę, oprócz znajomości klas stanów, istot
na Jest również znajomość częstotliwości charakterystycznych sygnału, od
powiada Jęcych parametrom sygnału wyjściowego. W tym celu sygnał x(t) od

zwierciedla jęcy stan najdogodniej jest przedstawić w postaci widm, co 
pozwala na przeprowadzenia identyfikacji odpowiednich składowych charak
terystycznych.

Składowe charakterystyczna widma tworzę wektor sygnału na wejściu, 
opisany wyrażeniem (8.17), zatem moZna napisać

" [Sxx<fl * A f >'Sxx<f2 * A f ) Sxx(fn * A f >]* (8 ‘2 3 >

gdzie:

Sxx(fi. A f )  - składowe charakterystyczne widma jako składowe wektora 
stanu sygnału na wejściu,

Af - szerokość pasma składowej charakterystycznej widma,

f4 - częstotliwości charakterystyczne, i ■ l,2,...,n.

. t
Podstawiajęc składowe sygnału na wejściu w postaci widma, wektor widmo

wy sygnału wyjściowego moZna przedstawić w postaci

S y  ' [Syy(fl* A f ) 'Syy(f2' A f )  Syy(fn ' Af)] *  (8*24)

KaZdemu parametrowi sygnału na wejściu przypisuje się pasmo o szeroko
ści A f  i częstotliwości środkowej f,. Zatem uproszczony zwięzek między 
składowymi wektora sygnału na wejściu i wyjściu w każdym punkcie pomiaro
wym w myśl równania (8.14) moZna zapiaać w postaci

8y y (fi ' A f ) * |Hn (fi ' A f >|2 [Sxx(fi- A f  5 * Szz(fi* A  f • (8*25)

W większości stosowanych układów napędowych moZliwa jest zmiana kie
runku obrotu układu, co ma miejsce np. w analizowanym przypadku głowic 
ramieniowych, oznaczajęc wówczas umownie przez (P) - prawy kierunek ob
rotu układu, a przez (L) lewy kierunek obrotu, równanie (8.25) można wów
czas zapisać dla obu kierunków obrotu w postaci:

< y ( fi ’ A f > -  k < V A f > | %  [Sx x < V A f > + Szz<fi'A f >]' 

Sy y (V A f )  ■ |Hn < V A f >|2U [Sxx<fi ' A f > + Szz(fi * A f >]*

Z uwagi na symetrię obiegowę badanego układu dynamicznego, zmiana kie
runku obrotu wału wyjściowego nie powinna spowodować zmiany własności 
dróg przejścia sygnałów w określonych punktach, co pozwala na przyjęcie 
załoZeń upraszczajęcych:



- 84 -

Hn (fi« )| %  * |Hn^fi ' A f )|2L “ hn (fi » A f ) ■ const (8.27)
dla noconst

Szz(fi ' Af) ’ szz(V A f )  “ Szz(fi ' A f )  ’ con8t (8.28)
dla n« const

Ostatnie równania stanowię podstawę przyjętej przez autora metody oce
ny stanu dynamicznego nowych głowic kombajnowych [59, 6l] .

Uwzględniając przyjęte założenia, wówczas różnica i iloraz odpowiednich 
składowych na wejściu i wyjściu, uwarunkowane zmianę kierunku obrotu ukła
du; mogę być zapisane w postaci:

dla n * const

Ograniczając analizę amplitudowo-częstotliwościowę do wąskich pasm 
częstotliwości pokrywających częstotliwości charakterystyczne niektórych 
elementów badanego układu, można przyjąć założenie

“ hn (fi- A f > • A S xx(V A f > (8.29)

oraz

(8.30)

(8.31)

Ostatecznie wyrażenie (8.30) przyjmie postać:

n ■ const

Istotne znaczenie w procesie diagnozowania kontrolnego złożonych ukła
dów mechanicznych, może mieć estymata powstała ze stosunku wektora syg-
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nału na wyjściu, odpowiednio dla obrotu prawego i lewego, będąca jak wy
nika z równania (8.32) bezpośrednim odzwierciedleniem odpowiednich skła
dowych wektora sygnału na wejściu układu. W wyrażeniu tym nie występuje 
transmitancja, która zgodnie z przyjętym założeniem winna być stała w po
szczególnych punktach pomiarowych n, co oznacza, że wprowadzona w ten 
sposób estymata nie jest obciężona błędem estymacji zwięzanym ze zmianę 
transmitancji.

9. STOSOWANE ESTYMATY SYGNAŁU WIBRACY3NEGO

Odebrany i zarejestrowany sygnał wibracyjny należy właściwie ocenić i 
wyodrębnić te jego cechy, które pozwalaję na stosunkowo najefektywniejszy 
opis strukturalny własności dynamicznych określonych elementów badanegor 
układu napędowego. Wyjściowy sygnał wibroakustyczny s(t) stanowi zasad
niczo efekt sumarycznego oddziaływania wszystkich par kinematycznych.
Z faktu tego wynikaję dwa podstawowe problemy, których rozwlęzanie stano
wi podstawowy cel współczesnej diagnostyki wibroakustycznej [l, 4] . 
Pierwszy z tych problemów dotyczy znalezienia optymalnych metod rozdzie
lenia sygnału wyjściowego s(t) na takie składowe sŁ ,s2 ,...,sn , z któ
rych każda opisuje dzlałenie określonej pary kinematycznej. Natomiast 
drugi problem dotyczy zagadnienia pomiaru odpowiednio wyselekcjonowanych 
wartości parametrów sygnału i na tej podstawie oceny wartości parametrów 
struktury układu.

Wyściowy sygnał wibroakustyczny można ogólnie przedstawić w postaci 

s (t ) ■ k(t) . s0 (t) + m(t ), (9.1)

gdzie:

*„(t) - użyteczna część sygnału, wyrażającego informację o stanie pary 
kinematycznej,

k(t) - zakłócenia multiplikatywne,

m(t) - zakłócenia addytywna.

Zakłócenia addytywne m(t) występuję niezależnie od sygnału, natomiast 
eultipllkatywne k(t) występuję razem z sygnałem. Ocena stanu techniczne
go maszyny polega głównie na porównaniu dwu stanów - badanego 1 wzorcowe
go. Każdemu etanowi przyporządkowany jest określony sygnał. Z tego wzglę

du przy ocenie jakościowej lub ilościowej etanu, należy określić, w jakim 
stopniu badany sygnał jest podobny do sygnału uznanego za wzorcowy. Wiąże 
się z tym zagadnieniem tworzenie odpowiednich estymat sygnałów wlbroaku- 
etycznych i poszukiwanie wzajemnego ich podobieństwa [52, 55] .
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9.1. Estyroaty liczbowe amplitudy procesów wibracyjnych

□o najczęściej stosowanych i mierzonych miar amplitudowych w opisie 
sygnału wibracyjnego i hałasowego należę [62, 63] :

- wartość skuteczna, która zawiera informację o energii badanego sygnału

T -,1

XRMS " !T ^ X (t'dt
(9.2)

- wartość średnia, określajęca moduł amplitudy sygnału 

T
X - i  J | X (t )| dt. (9.3)

- wartość szczytowa, zawierajęca informację o rozkładzie wartości maksy
malnych amplitud sygnału:

. X » max |x(t )| , (9.4)
0 < t < T

- wariancja sygnału, równa średniemu kwadratowi odchylenia Jego wartości 
od wartości średniej

T 2
x2 - Ł  J [x (t ) - x] dt, (9.5)

0

gdzie T - jest czasem obserwacji sygnału wibracyjnego.

Na bazie wartości skutecznych parametrów drgań wprowadzono opierajęc 
się na wyrażeniu (8.32) względne miary oceny intensywności drgań w posta

ci współczynnika kierunkowego, odpowiednio przemieszczenia, prędkości i 
przyspieszenia drgań, zdefiniowanych wg zależności [56] :

- szczytowy współczynnik kierunkowy

X1XP
LxL(min)J

(9.6)

óredni współczynnik kierunkowy

X*
Kp . “ 20 • log - Ł  , (9.7)

* X
L
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- wagowy współczynnik kierunkowy

gdzie:

XL(min) ” minima-'-na wartość skuteczna jednego z parametrów drgań w da
nym punkcie pomiarowym ujawniona w badanej kopulacji wszyst
kich głowic dla obrotu lewego układu,

XL - średnia wartość skuteczna w danym punkcie uśredniona wzglę
dem wszystkich badanych głowic dla obrotu lewego,

Xp, XL - skuteczne wartości chwilowe mierzonych parametrów drgań w da
nym punkcie pomiarowym, odpowiednio dla obrotu prawego i le
wego.

Uwzględniając następnie równanie (8.29) można również utworzyć estyma- 
tę procesu wibroakustycznego w postaci różnic wartości skutecznych parame
trów drgań odpowiednio dla obrotu prawego 1 lewego, w myśl zaproponowanej 
przez autora definicji [72]

A L p l_ - 20 . log(Xp - XL ). (9.9)

Istotnym zagadnieniem w doświadczalnej diagnostyce maszyn jest właści

we określenie poziomów drgań, wyjściowego i granicznego. Pewnę istotnę 
pomocę w ustaleniu tych granic może być norma ISO,3945 z 1975 r., w myśl 
której zmiana poziomu drgań w stosunku 6:1 (w' skali decybelowej około 
16 dB) winna być zawsze przyczynę zmiany klasyfikacji stanu drganiowego 
z dobrego na niedopuszczalny, grożęcy w każdej chwili awarię. Należy jed

nak tu podkreślić, że na podstawie pomiarów wprowadzonych współczynników 
kierunkowych wartości skutecznych nie można dokonać analizy bardziej 
szczegółowej, tzn. wskazać element lub część maszyny, która wymaga wymia
ny czy też naprawy. Tego typu informacje zawarte sę głównie w rozkładzie 
częstotliwościowym sygnałów wibroakustycznych, czyli w ich widmach [53,

54] .

9.2. Gęstość widmowa mocy procesu

Każdy poruszajęcy się element maszyny, wykonujęc ruchy przewidziane 
przez konstruktora, generuje procesy wibroakustyczne zawarte w określonym 
paśmie częstotliwości. Fakt ten oznacza, że ocena stanu technicznego ele
mentu maszyny może być przeprowadzona za pomocę analizy składu częstotli
wościowego emitowanych drgań. Podstawę analizy widmowej jest twierdzenie
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Parsevala, określające związek między kwadratem amplitudy skutecznej mie
rzonej wielkości, a gęstością widmową mocy tej wielkości [3]

T °e
XRMS - ST i x2^ ) dt ■ i Gxx(f>df' (5.10)

-T -OO

gdzie Gxx(f) oznacza gęetość widmową mocy procesu.

Gęstość widmową mocy procesu można także przedstawić Jako uśredniony 
kwadrat modułu transformaty Fouriera tego procesu

Gxx(f> " §T lx (f )|2 - ( 9 .H )

gdzie

OO

X( f) » j x(t) . exp(-J23Cft )dt. (9.12)
— O O

Z równań (9.10) i (9.12) wynika, że gęstość widmowa mocy ze względu na 
swój uśredniony charakter stanowi estymatę funkcyjną określającą uśred
nione własności procesu w dziedzinie częstotliwości f.

Istnieje obecnie wiele sposobów realizacji pomiarowej tej estymaty, 
wśród których na podkreślenie zasługują metody obróbki cyfrowej z szybką 
transformacją Fouriera.

9.2.1. Podstawowe założenia metody szybkiej transformacji Fouriera

Szeregi Fouriera, czy w ogólności transformaty Fouriera, występujące 
w analizie przebiegów czasowych, w wyniku odpowiednich przekształceń ana
litycznych pozwalają na znalezienie szeregu estymat dotyczących funkcji 
gęstości widmowej mocy. Transformaty Fouriera w nieskończonym przedziale 
realizacji x(t) przedstawione przez wyrażenie (9.12) można zapisać w po
staci dyskretnej dla sygnału x(t) próbkowanego w N punktach następu
jąco:

N-l

X(k) - 2  *(") • »XP(-J T H 1)- k - 0.....N-1 (9.13)
naO

oraz

N-l

x ( n )  "  jif 2  x ( k ) •  a x P ( J  n “  O . - i l M  ( 9 . 1 4 )
naO
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Znaczne podobieństwo obu wyrażeń sprawia, że oba przekształcenia nogę 
być realizowane za pomocę jednej procedury. Realizacja takiego przekształ
cenia wymaga wykonania N2 mnożeń, co bardzo przedłuża czas obliczeń. 
Algorytmy umożliwiajęce wielokrotne redukcję czasu obliczeń transformat 
Fouriera pojawiły się w roku 1965. Istota szybkiego przekształcenia 
Fouriera polega na tym, że można wykonać znacznie mniej niż N2 mnożeń, 
podczas wyznaczania członów o postaci

exp(-j S*fc£l) . W (u).

Podstawiajęc ostatnie wyrażenie do równania (9.13), przekształcenie 
Fouriera można napisać w postaci

N-l

X(k) - ^  x(n) . W(kn), k » 1,2,...,N-1 (9.15)
n-0

Rozkładajęc szereg N liczb na dwa szeregi odpowiadajęce liczbom pa
rzystym i nieparzystym, otrzymamy dla każdego z nich wyrażenie, równoważ
ne zapisowi (9.13):

N

Y^(k) - y(k) . W(kn), k - 0,2.4....,N-2

N

Z^(k) - z(k) . w(kn), k - 1,3,5,...,N-1

Zatem:
N . N

XN (k) - |  exp(J S*Ł) / ( k )  + |  Z ^ k )  (9.16)

0 < k < j  - 1

Gdy liczba próbek N jest całkowitę potęgę 2, czyli przy długości sze
regu N ■ 2P , powtarzajęc tę procedurę p razy, otrzymamy szereg zawie- 
rajęcy jeden człon, który po przekształceniu Fouriera jest z nim zgodny.
W wyniku tego, zamiast 2N2 operacji mnożeń, koniecznych przy procedurze 
dyskretnej transformacji Fouriera, uzyskuje się tylko 2Nlog2N operacji 
mnożeń.

Najczęściej stosowanę metodę obliczenia gęstości widmowej mocy jest me
toda standardowa, zwana metody Blackmanna-Tukeya. Polega ona na obliczeniu 
funkcji korelacji, a następnie na wyznaczeniu jej transformaty’Fouriera. 
¿Jeżeli {xj_] < i “ 1.2,...,N oznacza clęg próbek (o wartości oczekiwanej 
równej zero), to funkcja korelacji Rr , r ■ 0,...,m, ma postać:
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N-r

Rr “ N - r 2  xi * xi+r 
i«l

( 9 . 1 7 )

Widmo cięgu oznaczone przez Gk , k * O    oblicza się z zależ-
ności

m-1

(9.18)
r=l

przy czym Gk odpowiada mocy skupionej wokół częstotliwości .

Istniejęce programy numeryczne szybkiego przekształcenia Fouriera 
umożliwiaję znalezienie i graficzne przedstawienie funkcji gęstości widmo
wej mocy.

Głównie dzięki metodzie szybkiego przekształcenia Fouriera, metody czę
stotliwościowe stanowię skuteczne narzędzie identyfikacji diagnostycznej 
elementów badanej maszyny, szczególnie, w przypadkach gdy sygnały wejścio
we i wyjściowe sę długotrwałe oraz liczba punktów próbkowania jest bardzo 
duża.

9.2.2. Pasmowy współczynnik gęstości widmowej pracy

Analiza widmowe przemieszczenia drgań przeprowadzona w paśmie często-

tudy odpowiadajęce częstotliwościom charakterystycznym wałów głównych i 
pośrednich, natomiast analiza widmowa prędkości drgań, przeprowadzona 
w paśmie częstotliwości 0-800 Hz, ujawniła amplitudy odpowiadajęce czę
stotliwościom charakterystycznym niektórych kół zębatych [60, 6lj . 
Uwzględniajęc znanę realację między średnim kwadratem procesu i Jego gę- 
stościę widmowę

Zastępujęc następnie całkę przez skończonę liczbę n równych pasm 
pomiarowych analizatora, otrzymamy:

tliwości 0-100 Hz dla obu kierunków ruchu wału wyjściowego ujawniła ampli-

0

n N

*2 ■ 2  Gx (fi ) A f  ■ 2  Ni- (9.19)
1*1 1-1

- średni kwadrat procesu zmierzony w i-tym paśmie o szerokości Af .

g d z i e
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Wówczas w przypadku obrotu prawego oraz lewego układu, można odpowiednio 
napiaać:

P Ni
Gx(fi} = "ST*

(9.20)
N1:

Gx (fi> " ST'

gdzie:

,P
Jx* ~x
P LGx> Gx - gęstości widmowe mocy przemieszczenia lub prędkości drgań dla 

obrotu prawego (P) i lewego (L) wału wyjściowego.

Tworząc stosunek tych wielkości, otrzymamy astymaty punktowe, charakte
ryzujące poziom zmian gęstości widmowych mocy przemieszczenia lub prędko
ści, uwarunkowane zmianą kierunku obrotu układu:

P L Gx (fi ) Ni
°x (fi> " ~L~, ° T  (9*21)G^(fi) ^

Gęstość energii przypadającej na przedział częstotliwości A f  można 
wyrazie przez kwadrat funkcji gęstości widmowej amplitudy w postaci

I W I 2Gg ( f 1« xi ) ■ ■ ■ ■ -f  . (9.22)

Wynika stąd. Ze kwadrat funkcji gęstości widmowej amplitudy dla obrotu 
prawego i lewego będzie odpowiednio równy:

lGx (fi>|2 ‘ T * GE (fi'Xi )*

(9.23)

I G^(fi )| 2 = T • G^(fi .xi ).

Podnosząc wyrażenie (9.21) do kwadratu i podstawiając wyrażenie (9.23), 
otrzymamy:

r p , 1 ^ Gp(f, ,x, )
[<* (fi )J - GL7f- ■ ■ V  (9 *2 4 >

E i i

Zatem kwadrat współczynnika pasmowego gęstości widmowej mocy można 
interpretować Jako stosunek gęstości energii przypadającej na przedział 
częstotliwości Af, odpowiednio dla prawego i lewego kierunku obrotu. 
Wyraża więc on w sensie fizycznym wagę energetyczną określonego kierunku

i
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obrctu w danym paśmie częstotliwości, stanowiącą zarazem miarę stopnia 
symetrii drganiowej układu,

W przypadku prawidłowej (idealnej) współpracy dynamicznej poszczegól
nych elementów kinematycznych głowicy, po zmianie kierunku obrotu powinna 
byc zachowana pełna symetria w rozkładzie amplitud w poszczególnych pas
mach częstotliwości. Oznacza to, że stan graniczny odpowiadający zarazem 
teoretycznemu stanowi wzorcowemu winien cechować się równością amplitud 
w ooszczególnych pasmach częstotliwości dla obrotu prawego i lewego, za- 
t%n:

Gx (fi)S Gx (fi }' ® x ' L(fi ) = *• (9'25)

P LWspółczynnik 8 x (fŁ ), stanowiący nową estymatę punktową dla danego 
pasma, można by nazwać pasmowym współczynnikiem gęstości widmowej mocy, 
odpowiednio przemieszczenia oraz prędkości drgań.

Odstępstwa od stanu odpowiadającego poprawnej (wzorcowej) współpracy 
dynamicznej określonych elementów układu mogą być wówczas scharakteryzo

wane przez wyrażenie

a 0 x 'L " ®x'L " 1" (9.26)

wówczas przypadek A  0 X ’L > O, określa pewną klaeę odchyłek dodatnich,
natomiast ń 0 ^ ,L < O, klasę odchyłek ujemnych. Klasa odchyłek dodatnich 
odzwierciedla przewagę drgań uwarunkowanych obrotem układu w kierunku pra
wym, natomiast klasa odchyłek ujemnych tharakterystyczna Jest dla przewa

gi drgań uwarunkowanych obrotem układu w kierunku lewym.

9.3. Metoda cepstrum

Oprócz wyżej omówionych metod obróbki sygnałów diagnostycznych, istnie
je szereg metod specjalnych, wymagających jednak dość złożonej aparatury 
pomiarowej i znacznego nakładu pracy. Oo chwili obecnej ich praktyczna 
przydatność do diagnozowania przekładni zębatych nie została w pełni zba
dana [4, 7] .

Niektóre rodzaje odchyłek wykonawczych, jak np. mimośrodowość osadze
nia kół, mogą powodować modulację głównego sygnału pochodzącego z zazę
bienia się kolejnych par kół, które mogą być identyfikowane po zastosowa
niu specjalnych metod obróbki sygnału. Obecność w sygnale diagnostycznym 
większej liczby składowych okresowych powoduje małą czytelność obrazu 
reprezentowanego przez funkcję gęstości widmowej mocy i z tego względu 
bez specjalnych metod analizy nie można wyznaczyć parametrów tych składo-' 
wych. W wielu przypadkach wstęgi boczne eę maskowane przez inne sygnały 
generowane w przekładni a.in. przez elementy pochodzące z dalszych stopni.
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Na bazie tych rozważań powstała metoda zwana cepstrum. widmo cepstrum zde

finiowano jako widmo mocy wyznaczone na podstawie uprzednio sporządzonego 
logarytmicznego widma mocy badanego sygnału. Aby wyjaśnić sens fizyczny 
tej metody załóżmy, Ze do danego punktu odbioru drgań korpusu maszyny do
ciera sygnał drganiowy x(t) oraz część tego samego sygnału przebywające
go inną drogę z opóźnieniem Z oraz współczynnikiem osłabienia oc < 1.
Zatem w punkcie odbioru wystąpi sygnał wypadkowy, określony przez wyraże

nie :

w(t) = x(t) + x(t - i ) .  (9.27>

Transformata Fouriera tego sygnału będzie równa

VV( f ) = X(f) + oc X(f ) . exp(-21tjfE0 ). (9.28)

Funkcja gęstości widmowej mocy ma postać

Gw w (f) - Gxx(f) [l ♦ 2oCCOs2TtfE0 +oc2]. (9.29'

Z ostatniego równania wynika. Ze widmo mocy sygnału pierwotnego zmie
szane ze swoim echem cechuje się okresowością w skali częstotliwości, a 
maksima widmowe będą się powtarzały z częstotliwością wynikającą z opóź
nienia f » 1/S0 (oc> O). Logarytmując wyrażenie (9.21), przy założeniu 
oC. < 1 • oc~0, otrzymamy

logG <f) “ lo9sxx(f) ♦ 2 • 0,434306 C082^dŁQ . (9.30)

Kwadrat modułu transformaty Fouriera ostatniego wyrażenia daje poszukiwaną 
funkcję cepstrum:

2 2 
Cx (t) - | F|lgGw w (f )}| = ¡F|lgGxx(f)| + 0,4343a6ie: - E 0 )(‘‘ (9.31)

Funkcja cepstrum charakteryzuje się występowaniem maksimum we współrzęd

nej l 0 .
Zastosowanie analizy cepstrum przy określaniu stanu dynamicznego maszy

ny polega na uogólnieniu zależności (9.21). Wynika to z faktu. Ze widma 
procesów wibracyjnych szeregu maszyn wykazują charakter okresowy o czę
stotliwości powtarzania prążków widmowych fQ . Zastępując w zależności

(9.21) opóźnienie Z Q przez częstotliwość fQ = i/^0 - otrzymamy

W f ) • < W f > L1 +  2  003 T^- +C* 2J = Gxx M  (f 'f0 ;' (9’*2)

gdzie:
Q(f,i ) - stanowi czynnik modulujący gęstości wid-cwej z interwałem 

repetycji fQ.
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Należy tu podkreślić, że logarytmowanie gęstości widmowej zmniejsza 
rozpiętość między małymi i dużymi maksimami, w wyniku czego następuje 
kompresja dynamiki widma, przyczyniajęc się do zwiększenia okresowości 
widma, co zostało zobrazowane na rys. 9.1.

/cm s-2/2 
Hz

Rys. 9.1. Wpływ operacji logarytmowania na dynamikę i kształt widma mocy
Fig. 9.1. Effect onf finding the logarithm on the dynamics and shape of

power spectrum

Logarytmujęc zatem zależność (9.24), otrzymamy zgodnie z definicję cep- 
strum wyrażenie:

2 2 
C( V ) - |F{lgGw w Cf )}| = |p{l9Gxx(f)} ♦ F{lg*( f . f Q )} | . (9.33)

Wykorzystujęc pseudookresowość funkcji 0 (f ,fQ ) można skorzystać z roz
kładu fourierowskiego:

lg$(f ,f0 ) « 2  0 n • exP(2,lJn 7“ ) = 0 ♦ 0 1 • axp 2Wj j—  + ... (9.34)
o o

-OO

Podstawiajęc wyrażenie (9.26) do (9.25) po rozpisaniu transformaty 
otrzymamy ostatecznie

2
C(?) - |l={lgGxxm }  * 0 O * 0 ^  - f-)| • (9-35)
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Wynika stęd, że okresowość widma w analizie cepstrum odzwierciedlona 
jest przez funkcje Diraca (delta), co daje w efekcie ostre maksima cep- 
stralne,

Z przedstawionych rozważań wynika, że wykorzystanie analizy cepstralnej 
w badaniach identyfikacyjnych stanu dynamicznego może dać szczególnie po
zytywne wyniki podczas badania przekładni zębatych, w przekładniach, w któ
rych występuję np. duże luzy międzyzębne wywołane błędami montażowo-wyko- 
nawczymi, wokół częstotliwości zazębienia i jej harmonicznych pojawia się 
w widmie cały szereg harmonik częstotliwości obrotowej, uwarunkowanych 
zjawiskiem modulacji, co preferuje w tych badaniach metodę cepstrum.

9.4. Liczba prze.jść procesu wibracy jnego 
przez zadany poziom wartości

Z analizy funkcji gęstości rozkładu prawdopodobieństwa amplituda para
metrów wibracyjnych wynika, że do rozróżnienia stanów dynamicznych niektó
rych elementów maszyn (łożyska, koła zębate) nie jest często potrzebna 
znajomość całej krzywej gęstości rozkładu [5 , 6] . Wystarczy często wyzna
czyć tylko gęstość rozkładu w punkcie o amplitudzie Xx • 0 [55] lub też 
w innym punkcie charakterystycznym, np. Xx = a, albo też zamiennie wyzna
czyć wielkości pochodne, jak np. częstotliwość przejścia procesu przez 
zadany poziom X w kierunku dodatnim lub ujemnym. Rozpatrzmy w ogólno
ści niestacjonarny cięgły proces stochastyczny x(t) o łęcznej gęstości 
prawdopodobieństwa p(x,xjt) samego procesu i Jej pochodnej x. wybierzmy 
z przedziału możliwych wartości x(t) pewnę zdeterminowana wartość stałę 
XJ)f i obliczmy następnie średnię liczbę przejść procesu x(t) przez po
ziom Xj|f. Należy przy tym rozróżnić przejścia, dla których pochodna x > 0  
(przejścia dodatnie) oraz, dla których x < 0 (przejście ujemne), co po
kazano na rys* 9.2, Średnię liczbę przejść dodatnich przez poziom X^ 
w jednostce czasu będziemy oznaczać przez natomiast średnię
liczbę przejść ujemnych, przez ■5>_(Xi|(jt). Ze względu na to, że średnia 
liczba przejść w niejednakowych przedziałach czasu posiada cechę addytyw- 
ności, zatem średnię liczbę N+ (Xjjf jO«« < t ) przejść dodatnich przez poziom 
X # w czasie 0 i K < t można wyrazić przez średnię liczbę przejść do

datnich w jednostce czasu ^ + • wykorzystujęc wyrażenie

t
N+ (XJi,0«t: <.t) = | <> + (Xjłt;Z)dŁ. (9.36)

0

Analogicznie w przypadku przejść ujemnych można napisać

t

N _ ( X J s > 0 < .  ?  ś t  ) =  J y > _ ( X j( | Ł ) d i ,  

O

(9.37)
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Rys. 9.2. Schemat przejść dodatnich (x > O) i ujemnych (x < O) poziomu
zdeterminowanego

Fig. 9.2. Diagram of positive transitions (x > O) and négative ones ( x < 0) 
of the determined levai X#

uwzględniając fakt, Ze procesy wibracyjne należę do procesów stacjonar
nych, wówczas

v?+ (x# ) » '’.(X#). (9.33)

Można teraz ustalić zwięzek między średnię liczbę przejść, np. dodat

nich w Jednostce czasu a łęcznę gęstościę prawdopodobieństwa p(x,xjt).
W tym celu rozpatrzmy dostatecznie mały przedział czasu At. Oznaczmy 
przez P^Cx^jAt) prawdopodobieństwo tego, że w czasie At następi Jedno 
przejście poziomu X^, przez P^(X ;At) - prawdopodobieństwo tego, że 
w czasie A t  następię dwa dodatnie przejścia itd. Wówczas średnia liczba 
przejść w przedziale czasu At będzie określona przez wyrażenie

oo
N+ (X^;t i X 4 t ł A t )  . ^  k .  Pk (X^;At).

k«l
¡ 9 . 3 9 )
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średnię liczbę dodatnich przejść w jednostce czasu znajdziemy wykorzy

stując zwięzek

Uwzględniając przypadek graniczny, gdy A t — »0 zadanie sprowadza się 
do obliczenia prawdopodobieństwa zdarzenia losowego, polegajęcego na tym, 
że w małym przedziale czasu At następuje jedno dodatnie przejście po
ziomu X^. Z przyjętego założenia wynika zwięzek

Prawdopodobieństwo to wyrazimy przez łęcznę gęstość prawdopodobieństwa 
p(x,xit). Rozpatrzmy schemat przejścia poziomu przedstawiony na rys. 9.3, 
kiedy punkt przejścia dzieli przedział At na dwa przedziały i t 1 i Atj, 
wówczas szukane prawdopodobieństwo zdarzenia losowego będzie można wyra

zić :

? 4(x ,| t )  = lim 
* A t —>0

N + ( X *  <t $  X $  t + At )
(9.40)A t

Wyrażenie (9.32) można zapisać w postaci

OO

2  k • Pk (XJf*At) - P1 (Xj((,At) + 2  k * Pk (X* ^ t)* (9.41)

k = l k=2

- lim
*  A t —» 0

P1 (X* iAt ) (9.42)
A l

pi (V At) - p

Xł - A x t < ^(i) U )(ł A x 2 

X > 0

t ś Z < t + A t

Uwzględniając, że

A t ,  +  A t g  -  A t

A x ł * A x2 = x(t ) . A t

otrzymamy ostatecznie szukane prawdopodobieństwo przejścia:

( 9 . 4 3 )

0



I

A t

Ah! A t2

t

Rys. 9.3. Pomocniczy schemat przejść poziomu ustalonego X^ dla oblicze
nia łącznej gęstości prawdopodobieństwa p(x,x;t)

Fig. 9.3. Auxiliary diagram of transitions -of the determined level X* 
for calculating of the joint concentration of probability p(x,x;t)

Podstawiajęc wyrażenie (9.35) do wzoru (9.34) i uwzględniając przej
ście graniczne, otrzymamy końcowę poszukiwana postać tego związku:

Po uwzględnieniu wyrażenia (9.28), średnia liczba przejść dodatnich 
w czasie O 4 Z ś t będzie równa:

(9.44)

t
N+ (X^ jCK2< t ) » ^ dï J p(X^ ,x,t)xdx 

0 O
(9.45)

Dla stacjonarnego procesu losowego

N ^ X ^ O C Z C t )  - ^ ( X ^ t . ( 9 . 4 6 )
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Przyjmując, Ze proces wibracyjny spełnia wymogi stacjonarnego procesu 
gaussowskiego, obliczmy średnie liczbę przejść dla takiego procesu, któ- 
'y zgodnie z definicję spełnia własność [3] :

p(x,x) » p1(x) . p2 (x), 

przy czym:

pl (x) “ n  • exp1 f2«5x

P2 (*)
Jl • exp X 2

(9.47)

(9.48)

gdzie:

a - wartość oczekiwana procesu x(t),

- Jago wariancja,

^2 - wariancja pochodnej x(t).
& x

Oeśli dana Jest widmowa gęstość mocy procesu Gx (u>). to wówczas opisa

ne wariancje moZna przedstawić przez zwięzki:

on ‘i’
(i2 - j Gx (co)du>, ^ Gx (u>)u>2du>

-OO *oo

Podstawiajęc wyrażanie (9.47) do wyrażania (9.44), otrzymamy:

OO

W  ■ pi(x*> J p2 (x)xdx

(9.49)

Uwzględniając następnie wyraZenie:

00 2
x • 2exp - — *• xdx ■ 6

26x *

otrzyaemys

(X* - a)2
2 X̂

(9.50)
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Wprowadzając oznaczanie:

«te
(jx
X

Gx (w)u: dtu

Gx (w)dw

Lo

(9.51)

Parametr u>0 posiadający wymiar sak.-1 można nazwać efektywną często
tliwością procesu x(t). 3eśli proces x(t) jest wąskopasmowy o często
tliwości nośnej u) , to zgodnie z twierdzeniem o średniej

Gx (cu)u> do)

oO

Gx (w)do).

Wynika stąd ważny wniosek, że dla procesu wąskopasmowego, częstotli
wość efektywna u)0 pokrywa się z częstotliwością nośną u)Q. Po uwzględ
nieniu oznaczenia (9.51) wyrażenie (9.50) przyjmie postać

exp
(X* - a)‘ (9.52)

Przyjmując, że wartość graniczna poziomu zdeterminowanego Xj(f = a, 
otrzymamy końcowe wyrażenie określające liczbę przejść dodatnich w jed
nostce czasu

coe
25?’ (9.53)

Wynika stąd wniosek, że efektywna częstotliwość u>0 może być interpreto
wana jako średnia częstotliwość dodatnich przejść średniego poziomu pro
cesu.

Z punktu widzenia diagnostyki wibracyjnej ważna jest również znajomość 
średniej liczby maksimów 9 Bax(xJ(i»'t ) przewyższających zadany poziom od
niesienia, którą można obliczyć jako średnią liczbę ujemnych przejść pro
cesu x(t) przez poziom zerowy, którą często nazywa się częstotliwością 
Rice'a. Można wykazać, że dla procesów gaussowskich po uwzględnieniu wy

rażenia (9.51), otrzymamy wyrażenie określające, tzw. częstotliwość Rics'a

1
25T

R"(°)
i
25F

r°x<, >,s df

I Gx (f>df

1 <3X
“ 5x*

(9.54)



Z ostatniej relacji wynika, że mierząc częstotliwość dodatnich (lub 
ujemnych) przejść przez poziom zerowy można wnioskować o zmianie funkcji 
korelacji czy też gęstości widmowej mocy procesu wibracyjnego. Z ostat
niego wyrażenia wynika, że częstotliwość Rice'a można uzyskać wprost przez 
pomiar wartości skutecznych prędkości i przemieszczenia, które można bez
pośrednio wyznaczyć z pomiarów. Stan dynamiczny poszczególnych ogniw ukła
du kinematycznego w zależności od występujęcych niedokładności montażowo- 
technologicznych może mieć istotny wpływ na amplitudę i częstotliwość 
dominujęcę w widmie, z tego względu wprowadzona wielkość widmowa może 
w wielu przypadkach stanowić dobrę dyskryminantę stanu technicznego obiek

tu.
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10. STOSOWANY SYSTEM POMIAROWY

Z ustaleń przeprowadzonych wyżej wynika, że sygnał wibracyjny pracuję- 
cej głowicy może być rozłożony na składowe, z których każda odzwierciedla 
stan dynamiczny pojedynczej pary kinematycznej. Po wyznaczeniu odpowied
nich estymat rejestrowanych sygnałów można będzie dokonać oceny stanu 
technicznego określonej pary badanego układu, z uwzględnieniem całej pro
cedury identyfikacji, której etapy pokazano schematycznie na rys. 10.1.

Zarejestrowane realizacje stanowiły bazę wyjściową umożliwiającą uzys
kania ocen charakterystyk statystycznych procesów wibracyjnych. W bada

niach uwzględnione zostały następujące charakterystyki:

- wartości skuteczna przemieszczeń (ZRMS)* prędkości (VRMS) i przyspie
szeń (Ar m s )j

- wąskopasmowe widmo amplitudowe przemieszczenia, prędkości i przyspie

szania uśredniona w czasie T.

Pomiary zostały przeprowadzona w warunkach laboratoryjnych podczas od
bioru kontrolnego głowic ramieniowych na stanowisku mocy krążącej, umożli

wiającym symulację obciążenia od wartości zerowej do maksymalnej, jak rów
nież zmianę kierunku obrotu wału wyjściowego. Na rys. 10.2 przedstawiono 
całościowy układ pomiarowy do rejestracji, odtwarzania, analizy oraz prze
twarzania danych pomiarowych ‘[66] . Sygnały z czujników piezoelektrycznych 
(l) poprzez wibrometr (2) rejestrowane były przez magnetofon pomiarowy 
(3), układ ten stanowił wyodrębnioną całość i służył do bezpośredniej re
jestracji parametrów drgań. Dalszą część włącznie z magnetofonem stanowił 
układ laboratoryjny, w którego skład wchodziły, dwukanałowy analizator B-K 
typu 2034 (4), rejestrator cyfrowy B-K typu 2313 (5). Komputer wraz z plo
terem stanowił układ wspomagający, niezbędny do obliczenia szeregu esty

mat odpowiedzialnych za stan dynamiczny określonych par kinematycznych,.
Na fot. 1, 2 przedstawiono stosowany laboratoryjny system pomiarowy.
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Rys. 10.1. Etapy procesu identyfikacji diagnostycznej 
Fig. 10.1. Stages of the diagnostic Identification process

Rys. 10.2. Układ pomiarowy do rejestracji, odtwarzania i analizy wyników
Fig. 10.2. Measuring system for the registering, reproduction and analy

sis of results
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Fot. 1. Ogólny widok stosowanej aparatury laboratoryjnej w badaniach wi
bracyjnych

Phot.l. General view of the laboratory equipment being applied In vibra
tory teste

Fot. 2. Widok analizatora 2034 wraz z rejestratorem graficznym 2313 firmy
Bruel-Kjaer

Phot.2. View of the analyser 2034 together with the graphical loggsr 2313 
made by the firm Bruel-Kjaer
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10.1. Opis funkcjonalny analizatora B-K typu 2034

W badaniach laboratoryjnych, związanych z obróbkę uprzednio nagranego 
na magnetofon sygnału, wykorzystano najnowszy typ cyfrowego analizatora 
firmy B-K typu 2034, który jest przeznaczony do wykonywania analiz opar
tych na przekształceniach Fouriera, analiz rozkładu prawdopodobieństwa 
amplitud, włącznie z dziedzinę czasu.

Stosowany analizator cechuje się nowoczesnością konstrukcji, jak rów

nież wygodę obsługi, polegającą na zaprogramowaniu odpowiedniego harmono
gramu prac.

Główne własności i parametry analizatora 2034:

- dwa kanały pomiarowe A i B,
- zakres częstotliwości analiz widmowych do 25,6 kHz,

- wyjście cyfrowe i analogowe,
- automatyczny dobór zakresu pomiarowego oraz skali wykresu analizy,
- kalibrowanie zakresu analizy wprost w jednostkach sygnału pomiarowego,
- programowanie dziesięciu różnych zastawów danych pomiarowych i dziesię

ciu zestawów danych przetwarzania oraz łatwość wywoływania ich Za pomo
cą odpowiednich kodów,

- wprowadzenie wyników analizy do pamięci w celu dalszego ich przetwarza
nia ,

- wybór dowolnych fragmentów analizy do bardziej szczegółowego przetwarza
nia ,

- sześć różnych funkcji kursora,
- realizacja różnych analiz przebiegu, umożliwiająca uzyskanie następu

jących charakterystyk: charakterystyka amplitudowo-częstotliwościowa, 
cepstrum, korelacja własna i wzajemna, funkcja gęstości prawdopodobień
stwa, dystrybuanta i inne,

- przedstawienie wyników analizy w różnych układach współrzędnych,
- własny generator funkcyjny do celów testowania,
- specjalna jednostka testująca typu ZZ 0201 w postaci filtru pasmowo- 

przetwarzającego z własną zwłoką czasową.

Analizator z programem FFT umożliwia realizację pomiarów i analiz syg
nałów analogowych w zakresie częstotliwości od 0 do 25,6 kHz z rozdziel
czością 2 mHz do 32 Hz, posiada możliwość liniowego, wykładniczego i 
szczytowego uśrednienia do 32767 widm.

Parametry przetwarzania:

K00 PRZETWARZANIA - 1 
w - kod bieżący

1
I kody definiowane

10
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; kody programowa

20
Struktura obróbki syngałów:
0 - przebieg czasowy - k.A »
1 - przebieg czasowy - k.B
2 - przebieg czasowy A względem B
3 - sygnał czasowy uśredniony synchronicznie - k.A
4 - sygnał czasowy uśredniony synchronicznie - k.B
5 - sygnał czasowy uśredniony synchronicznie A względem B

6 - gęstość prawdopodobieństwa - k.A
7 - gęstość prawdopodobieństwa - k.B

8 - dystrybuanta - k.A
9 - dystrybuanta - k.B
10 - spektrum czasowe - k.A
11 - spektrum czasowe - k.B
12 - uwypuklone spektrum czasowe - k.A .
13 - uwypuklone spektrum czasowe - k.B
14 - spektrum częstotliwościowe - k.A
15 - spektrum częstotliwościowe - k.B
16 - spektrum wzajemne
17 - charakterystyka częstotliwościowa HI
18 - odwrotna charakterystyka częstotliwościowa HI
19 - charakterystyka częstotliwościowa H2
20 - odwrotna charakterystyka częstotliwościowa H2

21 - koherencja
22 - stosunek sygnału do szumu
23 - moc koherentna
24 - moc niekoherentna
25 - autokorelacja - k.A
26 - autokorelacja - k.B
27 - cepstrum - k.A
28 - cepstrum - k.B
29 - charakterystyka impulsowa.

11

11. BADANIA STANOWISKOWE GŁOWIC RAMIENIOWYCH

Schemat laboratoryjnego stanowiska do badań stanu dynamicznego głowic 
ramieniowych przedstawiono na rys. 11.1. Głowica badana (2) napędzana 
przez kombajnowy silnik prędu przemiennego Jest połęczona za pomocę sprzę

gła (3) bezstopnlowego z drugę głowicę (l) obciężajęcę, tworzęc w ten 
sposób układ dynamiczny o stałej prędkości obrotowej. Głowicę (1) obcię-
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r v s« 11.2a. Schemat lokalizacji punktów pomiarowyoh na korpusie głowicy.
przakrój A-A

Fig. 11.2a. Locatlon diagram of tha msasuring points on ths haad fraas,
ssctlon A-A



R y s .  1 1 .2b. Schemat lokalizacji punktów pomiarowych na korpusie głowicy,
przekrój B-B

Fig. 11.2b. Location diagram of the measuring pointa on the head frama,
section B-B
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żano za pomocą hamującego silnika prądu stałego, pracującego w układzls 
Leonarda o mocy nominalnej 132 kw, z możliwością realizacji obciążenia 
w przedziale nocy od O do wartości nominalnej. Straty mocy w obu przekład
niach są pokrywane przez silnik elsktryczny, którego moc stanowi tylko 
część mocy krążącej w przekładniach. Głowica hamujęca Jest napędzana 
przez dwa silniki elektryczne: Jeden silnik, zwykle asynchroniczny, służy 
do uzupełnienia strat mocy powstałych zarówno w układzie mechanicznym, 
jak i elektrycznym, natomiast drugi silnik prędu stałego, odzyskuje moc 
wytworzonę w prędnicy prędu stałego, stanowięcej dla drugiej głowicy ha
mulec elektryczny, w tych warunkach jedna głowica pracuje Jako zmniejeza- 
jęca, a druga Jako zwiększajęca odpowiednie prędkości obrotowe stosowanie 
do wymogów prędnicy.

Przy pomiarach diagnostycznych, bardzo istotnym zagadnieniem jest usta
lenie punktów pomiarowych, odpowiednio rozmieszczonych na korpusie głowi
cy. UwzględnieJęc fakt, że w maszynach z elementami obrotowymi największe 
nadwyżki sił dynamicznych przenoszone sę przez łożyskowania i koła zębate 
przekładni [9] , punkty pomiarowe usytuowano w bezpośrednim sąsiedztwie 
miejsc łożyskowania i kół zębatych. Rozmieszczenie punktów pomiarowych 
przedstawiono schematycznie na rys. 11.2a,b. w sumie wybrano n * 12 punk
tów pomiarowych, która zostały rozmieszczone w pobliżu głównych węzłów 
napędowych, obejmując swym zasięgiem zarówno przekładnie walcową jak i 
planetarną. Doboru punktów pomiarowych dokonano ponadto uwzględniając 
algorytm umożliwiający pokrycie wszystkich sektorów korpusu głowicy wyod
rębnionych w modelu kinematycznym przedstawionym na rys. 7.1.

12. WYNIKI BADAŃ WIBRACYJNYCH I ICH ANALIZA

Przedmiotem pomiaru i analizy były podstawowe parametry drgań, takie 
jak przemieszczenie, prędkość i przyspieszenie oraz utworzone na ich pod
stawie dyskryminanty amplitudowe w postaci odpowiednich współczynników 
wagowych 1 obciążeniowych. Opierając się na wynikach analizy widmowej 
przedstawiono zmiany uprzednio obliczonych wartości pasmowych współczyn

ników gęstości widmowej mocy, Jak również wskazano na przydatność analizy 
cepstralnaj w badaniach identyfikacyjnych stanu dynamicznego przekładni 
zębatych. Następnie opierając się na doświadczalnie wyznaczonych charak
terystykach czasowych mierzonych parametrów drgań, obliczono współczyn
niki Rice's w poszczególnych punktach pomiarowych, potwierdzając tym sa

mym ich przydatność w ocenie dynamicznej wałów głównych i pośrednich.
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12.1. Wartości skuteczne parametrów drgań

Celem ogólnego zorientowania się w rozkładzie wartości mierzonych pa
rametrów drgań w poszczególnych punktach pomiarowych korpusu głowicy, ob
liczono wartości średnie mierzonych parametrów przy trójstopniowym obcią
żeniu układu, równym 0%, 50%, 100% obciążenia nominalnego, dla obu kierun
ków obrotu wału wyjściowego. Przykładowo, na rys. 12.1 przedstawiono dia
gram rozkładu wartości średnich przyspieszenia drgań dla obrotu prawego 
w poszczególnych punktach pomiarowych korpusu. Obciążenie układu wywołuje 
każdorazowo wzrost wartości średniej przyspieszenia drgań w każdym punk
cie pomiarowym. Zmiana kierunku obrotu układu wywołuje w niektórych punk
tach pomiarowych znaczną zmianę rozkładu wartości średnich przyspieszenia 
drgań. Również w przypadku pozostałych parametrów drgań, kierunek obrotu 
wywiera istotny wpływ na dynamikę zmian wartości średnich przemieszczenia 
1 prędkości drgań, (>rzy czym rozkłady tych zmian są znacznie zróżnicowa
ne, co świadczy o ich różnych wrażliwościach diagnostycznych na zmiany 
dynamiczne elementów kinematycznych znajdujących się w bezpośrednim są
siedztwie wybranych punktów pomiarowych.

Aby zobrazować wpływ kierunku obrotu wału wyjściowego na zmianę inten
sywności drgań, w poszczególnych punktach pomiarowych badanych głowic, 
na rys. 12.2 przedstawiono diagram odzwierciedlający średnie różnice war
tości skutecznych przyspieszenia drgań odpowiednio dla obrotu prawego i 
lewego podczas trójstopniowego stanu obciążenia statycznego. Istotny brak 
symetrii drganiowej obserwuje się głównie dla punktów n ■ 4, 7, 9. Mak
symalne wartości różnic przyspieszeń średnich występują w tych punktach 
pomiarowych przy obciążeniu wynoszącym 50% obciążenia nominalnego, co 
stanowi wynik dość zaskakujący, wskazujący jak się wydaje na pewne błędy 
konstrukcyjno-technologiczne węzłów kinematycznych, leżących w bezpośred
nim sąsiedztwie tych punktów. Również na uwagę zasługuje rozkład analo
giczny wartości średnich prędkości, przedstawiony w postaci diagramu na 
rys. 12.3. Istotny brak symetrii ujawniono w tym przypadku dla punktów 
n = 11,12 (układ planetarny), w których maksymalne wartości różnic wystę
pują podczas biegu jałowego. Obciążenie układu prowadzi do zaniku różnic 
wartości średnich prędkości uwarunkowanych zmianą kierunku obrotu układu.

Wydaje się, że interesujące informacje diagnostyczne mogą być także 
zawarte w różnicach obciążeniowych wartości średnich RMS przyspieszenia, 
prędkości i przemieszczenia drgań w poszczególnych punktach pomiarowych, 
określonych przez wyrażenia

(AX)£ - (X*) - ( x i )  .
0 K o K j

(12. 1)
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gdzie ;

(Xp) , (X*) - średnia wartość skuteczna Jednego z parametrów drgań
0 odpowiednio dla obrotu prawego i lewego pod obciąże

niem nominalnym, dla punktu pomiarowego 1 = const,

(Xp) , (X*) - średnia wartość skuteczna Jednego z parametrów drgań,
j  J odpowiednio dla obrotu prawego i lewego na biegu Jało

wym, dla punktu pomiarowego u = const.

Wyrażenia (12.l) przedstawiające różnice obciążeniowe intensywności 
drgań charakteryzują zmiany parametrów drgań uwarunkowane zmianą obciąże
nia układu od wartości zerowej do wartości nominalnej, odpowiednio dla 
obrotu prawego i lewego, w poszczególnych punktach pomiarowych. Z analizy 
rozkładu różnic obciążeniowych przyspieszenia drgań w poszczególnych 
punktach pomiarowych wynika, że obciążenie układu wywołuje w każdym punk
cie pomiarowym wzrost intensywności drgań, zarówno dla obrotu prawego Jak 
i lewego układu. Dednak zarówno w przypadku rozkładu różnic obciążenio
wych prędkości i przyspieszenia drgań występują pewne anomalia w intensyw
ności drgań, obserwowane w kolejnych punktach samego układu planetarnego. 
Stwierdzono mianowicie, że w obu przypadkach dla prawego kierunku obrotu, 
obciążenie układu powoduje zmniejszenie intensywności drgań, natomiast 
lewy kierunek obrotu przy obciążeniu nominalnym cechuje się nieznacznym 
wzrostem intensywności drgań. Sytuację tę przedstawiono przykładowo na 
rys. 12.4 obrazującym rozkład różnic obciążeniowych przemieszczenia 
drgań.

12.1.1. Wagowy współczynnik kierunkowy parametrów drgań

Uwzględniając związek (9.7) utworzono względną miarę diagnostyczną 
w postaci tzw. wagowego współczynnika kierunkowego, odpowiednio przyspie
szenia, prędkości i przemieszczenia drgań w postaci [72] j

X1
(K*) - 20 . log -£ [dB] , (12.2 )

a,v,z X*

gdzie:

Xp, X* - skuteczne wartości mierzonych parametrów drgań w danym punk
cie pomiarowym i, odpowiednio dla obrotu prawego (P) i le
wego (L).

Pewną pomocą w ustaleniu stanu granicznego wagowego współczynnika kie

runkowego parametrów drgań może być norma ISO 3945 z 1975 r., z której 
wynika, że zmiana poziomu parametrów drgań w etosunku 5:1 winna stanowić 
przyczynę zmiany klasyfikacji stanu drganiowego z dobrego na niedopuszczal

ny.
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Przykładowo, na rys. I2.5a,b przedstawiono graficznie rczkład warto
ści wagowego współczynnika kierunkowego przyspieszenia, prędkości i prze
mieszczenia drgań, odpowiednio na biegu jałowym i pod obciążeniem nominal
nym. Z porównania obu rozkładów wynika. Ze obciążenie układu nie wpływa 
w sposób znaczący na zmianę wartości wagowego współczynnika kierunkowego 
wszystkich badanych głowic w kolejnych punktach pomiarowych. Opierając 
się na uzyskanych wynikach rozkładów wartości wagowego współczynnika kie
runkowego- przyspieszenia, prędkości i przemieszczenia drgań po uwzględnie
niu wytycznych normowych ISO 3945, przeprowadzono trójstopniowy podział 
klasyfikacyjny wszystkich badanych głowic, wyróżniając przy tym:

1) klasę sprawności dynamicznej odpowiadającej przypadkowi
(K*) 4 8 d B ;

a ,v ,z
2) klasę zdatności dynamicznej odpowiadającej przypadkowi

8 dB < (K*) < 12 d B ;
a,v,z

3) klasę niezdatności dynamicznej, odpowiadającej przypadkowi
(K*) > 12 dB.

a,v,z

Głowice występujące w klasie niezdatności dynamicznej cechują się 
ponadgranicznymi parametrami dynamicznymi i z tego względu nie powinny 
być dopuszczone d o .eksploatacji.

Opierając się na uzyskanych wynikach obliczeń granicznych i ponadgra- 
nicznych wartości wagowego współczynnika kiąrunkowego, odpowiednio przy
spieszenia, prędkości i przemieszczenia drgań w tabelach 12.1, 12.2, 12,3 
wyszczególniono głowice zaliczone do jednej z tych klas. Przy czym przez 
"0“ oznaczono pracę układu na biegu jałowym, a przez "O" - pracę układu 
pod obciążeniem nominalnym, natomiast "P” oznacza przewagę drgań uwarun
kowanych obrotem prawym, zaś "L" - przewagę drgań uwarunkowanych obrotem 
lewym. W przypadku wagowego współczynnika kierunkowego przyspieszenia 
drgań (tabela 12.1), głowice występujące w klasie niezdatności ujawnione 
zostały w przeważającej większości dla biegu jałowego-, i to głównie z do
minacją drgań dla obrotu lewego. Analogiczna klasyfikacja wartości wago
wego współczynnika kierunkowego prędkości drgań pozwoliła na ujawnienie 
w klasie niezdatności tylko jednej głowicy N = 11 w punkcie n = 1, przy 
przewadze drgań dla obrotu prawego (tab. 12.2). Natomiast analiza warto
ści wagowego współczynnika kierunkowego przemieszczenia ujawniła występo
wanie w klasie niezdatności głowicy N = 14, lecz głównie dla obciążenia 
nominalnego z dominacją drgań dla obrotu lewego (tab. 12.3). Pomiędzy Wa
gowym współczynnikiem kierunkowym przyspieszenia 1 przemieszczenia drgań 
stwierdzono występowanie pewnej korelacji, zarówno na biegu jałowym. Jak 
również pod obciążeniem nominalnym, o czym świadczy fakt ujawnienia w kla
sie niezdatności w obu przypadkach tej samej głowicy N = 14, co występuje 
szczególnie wyraźnie w punktach n » 4, 7.
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Przyjmując tu założenie, że stan dynamiczny głowic jest uwarunkowany 
przez tzw. intensywność drgań oraz uwzględniając fakt, że częstotliwość 
ruchu podstawowego głównych elementów napędowych Jest stosunkowo niewiel
ka, można przyjęć, że intensywność ta winna być zgodnie z wytycznymi 
ISO 3945:

a) proporcjonalna do amplitudy przemieszczenia drgań uwarunkowanych luza
mi i nieosiowościę wałów napędowych,

b) proporcjonalna do amplitudy prędkości drgań wywołanych nieprawidłowo- 
ścię współpracy kół zębatych,

c) proporcjonalna do amplitudy przyspieszenia drgań uwarunkowanych błędami 
wykonawczymi 1 montażowymi łożysk tocznych.

Celem ujawnienia dominacji drganiowej określonych elementów kinema
tycznych układu, w poszczególnych punktach pomiarowych korpusu wyznaczono 
charakterystyki czasowe przemieszczenia i prędkości drgań. W oparciu o 
uzyskane przebiegi czasowe tych parametrów, wyznaczono w poszczególnych 
punktach pomiarowych liczby przejść procesu wibracyjnego przez poziom ze
rowy, odzwierciedlajęce tzw. częstotliwości Rice's.

12.1.2. Liczba przejść procesu wibracyjnego 
przez poziom zerowy

Celem identyfikacji niektórych elementów obrotowych, (wałów, kół zęba
tych) w poszczególnych punktach pomiarowych korpusu głowicy, wyznaczono 
doświadczalnie charakterystyki czasowe przemieszczenia 1 prędkości drgań. 
Przykładowo na rys. I2.6a,b,c,d przedstawiono zarejestrowane przebiegi 
czasowych zmian przemieszczenia drgań, odpowiednio w punktach n » 2 
w przypadku obrotu prawego (rys. 12.6a) oraz lewego (rys. 12.6b), następ
nie w punktach n ■ 6 (rys. 12.6c) oraz n » 12 (rys. 12.6d), dla obrotu 
prawego. Ouż z porównania amplitud skutecznych przemieszczenia drgań 
w punkcie n » 2 wynika fakt, że zmiana kierunku obrotu układu wpływa na 
zmianę wielkości amplitud w obu przebiegach czasowych. Na podstawie uzys
kanych przebiegów czasowych przemieszczeń wyznaczono następnie średnlę 
liczbę przejść dodatnich procesu przez poziom zerowy dla wszystkich punk
tów pomiarowych korpusu. W większości przypadków określone tym sposobem 
częstotliwości średnie przemieszczeń odpowledaję częstotliwościom charak
terystycznym niektórych wałów, a w szczególności wału wejściowego II, 
pośredniego V i wyjściowego VII (rys. 4.1). Przy czym dla niektó*rych gło
wic, przebiegi czasowe przemieszczeń były mniej periodyczne i w tych przy
padkach wyznaczenie średniej liczby przejść poziomu zerowego było bardziej 
utrudnione, a w związku z tym obarczone większym błędem pomiarowym. W po
zostałych przypadkach wałów pośrednich, występowały pewne niewielkie róż
nice między wyznaczonymi częstotliwościami Rice's a odpowiednimi często

tliwościami charakterystycznymi tych wałów, co było pfawdopodobnle spowo
dowane przez superpozycję drgań wywołanych niestabilną pracą innych ele
mentów o nieznacznie różniących się częstotliwościach obrotowych.
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Przebieg czasowy przemieszczenia drgań w punkcie n * 2 , obrót prawy 

układu . f  R • 25,2 Hz, N * 140

n> 2 obrót lewy bieg jałowy 

fu* 24,3 Hz głow ica N * 140

n * 6 Fj = 4,8 Hz

f,*0.72Hi n ■ 12

Rys. 12.6a,b,c,d. Przebiegi czasowe u ł a n  przeniaazezenla drgań, odpowied
nio w punktach n ■ 2 dla obrotu prawago (a) oraz lawogo (b), n » 6 (c) 

oraz n ■ 12 (d) dla obrotu prawago
Fig. 12.6a,b,c,d. fias charte of vibration dieplaeeaent variations, res
pectively in pointa n ■ 2 far the right revolution (a), and left (b), 

n « 6 (a) and n ■ 12 (d) for tho right ravolution
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f R> 80 Hz P 11 N = 21D

P 12
Rys.

Fig.

12.7a,b. Przebiegi czasowe prędkości drgań odpowiednio w punktach 
n • U ,  12 na blagu jałowy« dla obrotu prawego

12.7a,b, Tina charta of vibration displacement variations, respecti
vely in points n » 11, 12 in idle run for tha right revolution

f R= 185 Hz n =5 N •  210

f„  = 18A Hz n- 6
Rya.

Fig.

12.8a,b. Przebiegi ozasowe prędkości drgań, odpowiednio w punktach 
n • 5, 6 na biegu jałowym dla obrotu prawego

12.8a,b. Tlma charta of vibration velocities respectively in points 
n « 5, 6 in idle run for the right revolution
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Z kolei dla przykładu na rys. 12.7a,b przedstawiono przebiegi czasowe 
prędkośoi drgań w punktach n » 1 1 ,  12 głowicy N = 210 podczas pracy ukła

du na biegu Jałowym w przypadku obrotu prawego. Z obliczeń średnich czę
stotliwości przejść dodatnich prędkości drgań przez poziom zerowy wynika, 
że uzyskane na tej podstawie częstotliwości Rice'a prędkości odpowiadają 
w tych punktach w przybliżeniu częstotliwościom charakterystycznym zazę
bień kół zębatych Zg, Zy, Zg. Następnie na rys. 12.8a,b przedstawiono 
analogiczne przebiegi czasowe prędkości w punktach pomiarowych n » 5, 6 
głowicy N » 210 podczas pracy układu na biegu Jałowym w przypadku obrotu 
prawego.

Opierając się na przeprowadzonych, analigicznych obliczeniach, Jak 
w przypadku poprzednim, wyznaczono średnią liczbę przejść dodatnich pręd
kości przez poziom zerowy, stwierdzając Jednocześnie, że w tych punktach 
pomiarowych obliczone wartości częstotliwości Rice’s są w przybliżeniu 
równe częstotliwościom charakterystycznym zazębień kół zębatych Zj.Z^Zg, 
leżących w bliskim sąsiedztwie tych punktów. W pozostałych punktach po
miarowych, średnie liczby przejść procesu V(t) przez poziom zerowy, ob
liczone na podstawie charakterystyki czasowej prędkości były w większości 
przypadków znacznie większe od częstotliwości zazębień kół zębatych usytu- 
łowanych w bezpośrednim sąsiedztwie określonych punktów pomiarowych.

Z analizy wyznaczonych częstotliwości Rice’a w poszczególnych punktach 
pomiarowych korpusu wynika, że w przeważającej większości za drgania w po
szczególnych punktach pomiarowych odpowiedzialne są te elementy obrotowe, 
które znajdują się najbliżej danego punktu pomiarowego. Stwierdzono po
nadto, że wartość skuteczna przemieszczenia drgań zawiera istotne informa
cje dotyczące prawidłowości ruchu, głównie wałów, natomiast wartość sku
teczna prędkości drgań zawiera informacje dotyczące głównie stanu trans
misji zazębienia kół zębatych [58] , umiejscowionych w pobliżu określonego 
punktu pomiarowego. Informacje te są szczególnie ważne w przypadku doraź

nej kontroli stanu jakości głowic kombajnowych, gdyż pozwalają za pomocą 
stosunkowo prostej aparatury uzyskać potrzebne informacje o stanie współ
pracy dynamicznej określonych węzłów kinematycznych.

12.1.3. Obciążeniowy współczynnik kierunkowy

Opierając się na związku (9.7), utworzono względną estymatę diagno
styczną w postaci tzw. obciążeniowego wepółczynnlka kierunkowego, odpowie
dniego przyspieszenia, prędkości 1 przemieszczenia drgań w myśl definicji:

parametrów drgań

Pja,v,z

Lja.v.z

( 1 2 . 3 )
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gdzie:

powiednio podczas obciążenia nominalnego oraz biegu 
jałowego, dla obrotu prawego (P) i lewego (L) ukła
du, i = 1,2,...,12 numer punktu pomiarowego.

Z fizycznego punktu widzenia, wprowadzony współczynnik charakteryzuje 
poziom wzrostu intensywności drgań względem biegu jałowego, odpowiednio 
dla obrotu prawego i lewego wału wyjściowego [59j .

Przykładowo, na rys. 12.9a,b zobrazowano rozkład zmian wartości obcią- 
Zeniowego współczynnika kierunkowego przyspieszenia, prędkości i przemie
szczenia drgań odpowiednio dla obrotu prawego (rys. 12.9a) i lewego 
(12.9b) w punkcie pomiarowym n « 4. Generalnie należy stwierdzić. Ze 
obciężenie układu wywołuje wzrost wartości obciążeniowego współczynnika 
kierunkowego przyspieszania drgań. Nie stanowi to jednak reguły obejmują
cej wszystkie głowice, bowiem w niektórych punktach pomiarowych określo
nych głowic obserwuje się wzrost obciążeniowego współczynnika kierunkowego 
niektórych parametrów drgań na biegu jałowym, czego dowodem może być wy
kres rozkładu wartości tego współczynnika w punkcie n » 11 podczas obrotu 
prawego układu, przedstawiony na rys. 12.10. W tym przypadku dla głowicy 
N * 199 obserwuje się ujemną wartość tego współczynnika zarówno w odnie
sieniu do przyspieszenia prędkości. Jak również przemieszczenia. Gest to 
wynik dość zaskakujący, wskazujący na fakt występowania tak znacznych lu
zów w parach kinematycznych układu planetarnego na biegu Jałowym, Ze ob

ciążenie układu nie powoduje istotnych zmian parametrów struktury elemen
tów napędowych układu planetarnego.

Interesującą korelację otrzymano porównując teoretycznie obliczone 
różnice sił mlędzyzębnycn P°d obciążeniem i na biegu jałowym,
obliczone w oparciu o dane wyszczególnione w tabelach 6.3 i 6.4 z analo
gicznymi różnicami obciążeniowymi wartości średnich prędkości obliczonymi 
w oparciu o wyrażenie (12.1). Wyniki tych obliczeń zestawiono w tabeli 
12.4. Z załączonych danych tej tabeli wynika, Ze większym wartościom róż
nic sił międzyzębnych odpowiadają większe wartości różnic obciążeniowych 
dla obu kierunków obrotu wału wyjściowego, co świadczy o korelacji tych 
rozkładów i stanowi potwierdzenie prawidłowości wyboru przyjętego do roz
ważań teoretycznych modelu fizycznego układu napędowego głowicy.

Analiza wartości sił reakcji łożyskowych na wałach głównych i pośred
nich (tab. 6.5) oraz różnic obciążeniowych wartości średnich przyspiesza
nia 1 przemieszczenia w odpowiednich punktach pomiarowych nie ujawnia wy
raźnej korelacji między tymi rozkładami. Na podkreślenie zasługuje tu je
szcze fakt występowania zróżnicowanych wartości obciążeniowego współczyn
nika kierunkowego rejestrowanych parametrów drgań, które przekroczyły dla 
niektórych głowic wartość 15 dB. W tabeli 12.5 wyszczególniono głowice, . 
dla których obciążeniowy współczynnik kierunkowy przekracza w określonym
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T a b e l a  1 2 .4

wartości różnic Bił międzyzębnych oraz różnic obciążeniowych 
na biegu jałowym oraz pod obciężeniem nominalnym

Fi-1-1 F2-l F4-3 F5-4 F7-6 F8-7

F__w N 7.708 15.116 14.983 29.064 29.636

5P mm 
o e

CNI1OH•v0H

1.9 . 10-2 1,95 . 10“2 2,4 . 10-2 2,2 . 10“2

yL mm 
0 8 1,8 . 10-2 2.1 . 10"2 2,15 . 10"2 2.6 . 10-2 2,3 . 10-2

Tabela 12.5

Wykaz głowic przekraczających względny poziom odniesienia

(K*) a,v,z > 15 dB 
0 P.L

Nr punktu 
pomiarowego a dB V dB Z dB

1 i
13P 25 -

2 -

3 r - -

4 4P 16, 1L 15 - -

5 - - 12P 16

6 12P 21, 18L 15 12P 16. 13L 15 12P 25

7 12P 18 - 16L 22

8 13P 16 - -

9 - - -

10 - - 16P 15

11 - 10P -21 -

12 - 10P -23 10P -16
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punkcie pomiarowym wartość 15 dB. W nawiasach kwadratowych podano warto
ści liczbowe w dB, Jakie osiąga ten współczynnik dla obrotu prawego (P)
1 lewego (L). Wartości ujemne uzyskane dla głowicy N ■ 10 w punkcie n «
11, 12, podczas obrotu prawego, wskazuję na przewagę Intensywności drgań, 
generowanych podczas biegu Jałowego w układzie planetarnym głowicy. W tym 
przypadku obciążenie układu powoduje bardzo znaczne obniżenie intensywno
ści drgań w tym układzie, co wskazywać może na znacznę minimalizację wy
stępujących luzów międzyzębnych w kołach satelitarnych tego układu [27] . 
Występowanie tak dużych wartości obciężeniowego współczynnika kierunkowe
go przyspieszenia, prędkości i przemieszczenia może dla niektórych głowic 
świadczyć o gorszym stanie montażowo-wykonawczym niektórych elementów kl- 
itematycznych układu napędowego.

12.2. Eetymaty widmowe procesów wibracyjnych

Na podstawie pomiaru samych skutecznych wartości parametrów drgań 1 
utworzonych na ich podstawie OstymOt bezwymiarowych nie można dokonać 
analizy bardziej szczegółowej, tzn. wskazać wadliwie działający element 
lub część maszyny.

Bardziej szczegółowy ople własności statystycznych sygnału wibracyjne
go przedstawiają charakterystyki częstotliwościowe, uzyskane w oparciu o 
metodę szybkiej transformacji Fouriera. W pracy ograniczono się głównie 
do praktycznych aspektów wykorzystania wprowadzonych przez autora esty- 
mat, pewnej tylko klasy charakterystyk częstotliwościowych, przedstawia
jących zależność średniej mocy przemieszczenia, prędkości i przyspiesze
nie drgań od częstotliwości [l3] . Podstawową przesłanką wykorzystania 
funkcji gęstości widmowej mocy parametrów drgań, był fakt wyetąpowanla■ 
w niektórych wąskich pasmach częstotliwości analizowanego widma, często
tliwości charakterystycznych odpowiadających prędkościom obrotowym nie
których olomantów kinematycznych badanego układu.

12.2.1. Funkcje gęstości widmowej nocy

Wyniki analizy widmowej rejestrowanych sygnałów wibracyjnych zostały 
przedstawiona na oryginalnych kartach pomiarowych, podczas trójstopniowe
go obciążenia układu, dla obu kierunków obrotu wału wyjściowego.

Przykładowo, na rye. 12.11 przedstawiono wąskopasmowe widmo amplitudo
we przyspieszenia drgań pionowych węzła wejściowego, uśrednione na zbio
rze 18 realizacji na biegu jałowym podczas obrotu prawego układu. Zakres 
realizowanych częstotliwości wynosił w tym przypadku od 0 do 3000 Hz.
Celem tego postępowanie było wyznaczenie istotnych dla celów diagnostyki 
technicznej częstotliwości dyskretnych, których wartości zostały zaznaczo

ne w górnej części rysunku 12.11. Z analizy otrzymanego widma wynika, że 
najbardziej interesujący przedział częstotliwości rozkładu amplitud przy-
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0.0k 0.5k 1.0 k 1.5 k 2.0 k 2.5k 3 0  k

Głowica 2AA/87 obr. prawe P = 0 ACC 6

Rya. 12.11. Uśrednione widmo przyspieszenia drgań na biegu Jałowym pod
czas prawego układu.

Fig. 12.11. Averaged spectrum of acceleration of vibrations in idle run
during the right revolution of the system

spieszenia zawarty Jest zasadniczo w paśmie częstotliwości od 9 do 1000 Hz, 
które będzie przedmiotem szczegółowej analizy. Na podkreślenie zasługuje 
fakt ujawnienia częstotliwości rezonansowej fR « 964 Hz, co stanowi po
twierdzenie prawidłowości przyjętego modelu fizycznego opierajęc się na 
którym otrzymano, teoretycznie w przybliżeniu, analogicznę wartość często
tliwości rezonansowej ogniwa 6-5 przyjętego modelu (tabela 6.2).

Celem zwiększenia zdolności rozdzielczej wartości dyskretnych, wystę- 
pujęcych w niektórych węskich pasmach częs' tliwości, do analizy amplitu- 
dowo-częstotliwościowej przyspieszenia i prędkości drgań przyjęto prze
dział częstotliwości od O do 800 Hz. Przykładowo, na rys. 12.12a,b przed
stawiono widmo przyspieszenia drgań wraz z zaznaczonymi częstotliwościami 
dominujęcymi w punkcie n ■ 4 dla obrotu lewego, odpowiednio na biegu ja
łowym (rys. 12.12a) i przy obciężeniu nominalnym (rys. 12.12b). Z porów
nania obu widm wynika, że zmiana obciężenia (przy zachowaniu tych samych 
obrotów) nie wpływa w sposób istotny na strukturę rejestrowanego widma, 
natomiast wpływa na dynamikę tego widma poprzez zwiększenie dyskretyzacji 
poszczególnych składowych.

Na rys. 12.l3a,b przedstawiono z kolei widmo prędkości drgań w punkcie 
n « 6 korpusu dla głowicy N ■ 201, odpowiednio na biegu Jałowym (rys.12.13a) 
i pod obciężeniem nominalnym (rys. 12.13b), z zaznaczonymi wartościami 
dyskretnymi częstotliwości. Również w tym przypadku, wyszczególnione czę-
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Głowica 244/87 obr. lewe P*100 ACC 4

Rys. 12.12a,b. Widmo przyspieszenia drgań wraz z zaznaczonymi częstotli
wościami dominującymi w punkcie'n » 4 dla obrotu lewego, odpowiednio na 

biegu jałowym (a) oraz pod obciążeniem nominalnym (b)
Fig. 12.12a,b. Spectrum of acceleration of vibrations with marked dominant 
frequencies in point n « 4 for the left revolution, respectively in idle 

run (s') and under nominal load (b)
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G łow ica 2 4 4 /8 7  obr- prawe P s 0 DIS 1

Rys. 12.14a,b. Widmo przemieszczenia drgań, obejmujące obroty prawe, od
powiednio na biegu jałowym (a) oraz w przypadku obciążenia nominalnego (b)
Fig. I2.14a,b. Spectrum of vibration displacement including right revolu
tions respectively in idle run (a) and in the case of nominal load (b)
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stotliwości dyskretne występują zarówno na biegu Jałowym, Jak taż pod ob
ciążeniem nominalnym. Obciążenie układu wywołuje w większości przypadków 
nieznaczny wzrost amplitud prędkości w niektórych pasmach częstotliwości. 
Z analizy składowych dyskretnych częstotliwości wynika, że w widmie pręd
kości występują wyraźnie częstotliwości charakterystyczne zazębień nie
których kół zębatych (tabela 7.3). Następnie, przykładowo na rys.l2.14a,b 
zamieszczono widmo przemieszczenia drgań dla głowicy N • 201, obejmujące 
obroty prawe, odpowiednio na biegu jałowym (I2.14a) oraz w przypadku ob
ciążenia nominalnego (12.14b). W widmie tym ujawniają się głównie często
tliwości charakterystyczne wałów głównych i pośrednich.

Opisane funkcje gęstości widmowej mocy były podstawą do wprowadzenia 
odpowiednich współczynników pasmowych gęstości widmowej mocy, na których 
opierając się przeprowadzono następnie względną ocenę stanu dynamicznego 
badanych głowic.

12.3. Pasmowe współczynniki gęstości widmowej mocy

Wiele prac z dziedziny poświęconej identyfikacji parametrów dynamicz
nych maszyn wykorzystuje bezpośrednio funkcje gęstości widmowej mocy, 
głównie do oceny stanu dynamicznego w różnych fazach eksploatacji maszyn 
[ll] . Należy tu Jednak pamiętać o tym, że estymaty wymiarowe są wrażliwe 
nie tylko na stan maszyny, lecz również na czynniki zewnętrzne i wewnę
trzne [12] . Występująca niejednokrotnie wrażliwość estymat wymiarowych 
na zmiany warunków pracy maszyny stanowiła inspirację do badań nad ilora
zami miar, które utworzono opierając się na funkcjach gęstości widmowej 
mocy w wąskich pasmach częstotliwości rejestrowanych widm. Z tego względu 
wyniki analizy widmowej wykorzystano również do utworzenia prostych bez
wymiarowych estymat pasmowvch w postaci ilorazu amplitud, odpowiednio dla 
obrotu prawego i lewego układu, obejmujących wąskie pasma częstotliwości, 
w których zawarte są częstotliwości charakterystyczne określonych elemen
tów kinematycznych układu. Te nowo utworzone estymaty zostały szczegółowo 
opisane w punkcie 9.2.2.

Opierając się na wyrażeniu (9.20), obliczono tzw. uśredniony współczyn
nik pasmowy gęstości widmowej przemieszczenia drgań w poszczególnych punk
tach pomiarowych korpusu głowicy na biegu jałowym (3) oraz pod obciąże
niem nominalnym (0) dla częstotliwości środkowych odpowiadających często
tliwościom charakterystycznym wałów głównych i pośrednich, ujawnionych 
w widmie przemieszczenia drgań. Przykładowo, na rys. 12.15 przedstawiono 
zmiany uśrednionego pasmowego współczynnika gęstości widmowej przemie
szczenia drgań w poszczególnych punktach pomiarowych wszystkich badanych 
głowic, dla zaznaczonych częstotliwości środkowych f « 9 »  24 Hz. Maksymal
ne zmiany tego współczynnika obserwowano w punktach pomiarowych leżących 
w bezpośrednim sąsiedztwie tych elementów kinematycznych (wałów), których
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Rys. 12.15. Uśredniony pasmowy współczynnik gęstości widmowej przemieszcze
nia drgań w poszczególnych punktach pomiarowych na biegu Jałowym (3) i 

pod obciążeniem nominalnym (0)
Fig. 12.15. Averaged band coefficient of spectral concentration of vibra
tion displacement in particular measuring points in idle run (3) and

under nominal load (0)
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częstotliwości charakterystyczne pokrywały się z analizowanymi częstotli
wościami środkowymi widma przemieszczenia. Potwierdzona została również 
dobra współzależność przestrzenna pomiędzy zmianami uśrednionego współ
czynnika pasmowego gęstości widmowej przemieszczenia, prędkości i przy
spieszenia, a uśrednionym wagowym współczynnikiem kierunkowym skutecznych 
wa~tości wyznaczanych parametrów drgań, co potwierdzają również przedsta
wione w punkcie 12.1.2 wyniki analizy liczby przejść procesu wibracyj
nego przez poziom zerowy.

Przykładowo, na rys. 12.16 pokazano względne zmiany odchylenia pasmowe
go współczynnika gęstości widmowej przemieszczenia drgań względem umowne
go poziomu wzorcowego dla zaznaczonych częstotliwości środkowych f « 4,5Hz 
(wał V), 9 Hz (wał III) oraz 24 Hz (wał II) pod obciążeniem nominalnym 
w punktach n » 2, 5, 6, w których obserwowano maksimum wartości uśrednio
nego współczynnika pasmowego gęstości widmowej przemieszczenia drgań 
(rys. 12.15). Dla niektórych głowic ujawniono bardzo znaczne wahania od
chyleń tego współczynnika w poszczególnych pasmach pomiarowych, co świad
czy o dużym zróżnicowaniu odpowiednich dynamicznych parametrów struktury, 
charakteryzujących ruch precesyjny poszczególnych wałów badanego układu.

Z kolei na rys. 12.17 przedstawiono wykres opisujący zmiany odchyleń 
pasmowego współczynnika gęstości widmowej prędkości drgań, charakteryzują
ce stan współpracy dynamicznej zazębień poszczególnych kół zębatych (ta
bela 7.3), odpowiadających częstotliwościom charakterystycznym zazębień 
f = 80 Hz (koła Zg, Z? . Zg), 180 Hz (koła zębate Z^, ZĄ , Zg) oraz 460 Hz 
(koła zębate Z^, Zg) pod obciążeniem nominalnym. Również i w tym przypad
ku występują duże wahania wartości odchyleń tego współczynnika dla nie
których głowic, do jest świadectwem znacznych różnic występujących w sa
mej dynamice transmisji zazębień wyszczególnionych kół zębatych.

Na rys. 12.18a,b przedstawiono spektrogramy cepetralne prędkości drgań 
w punkcie pomiarowym n » 3 dla głowicy N ■ 241, przy obciążeniu nominal
nym, odpowiednio dla obrotu prawego (rys. 12.18a) i lewego (rys. 12.18b) 
wału wyjściowego. Otrzymane w ten sposób widma cepstralne są bardziej 
lnformatywne, zawierają one szereg ietotnych dyskretnych składowych czę
stotliwości. odpowiadających częstotliwościom charakterystycznym wałów, 
kół zębatych, Jak również pewnym niezidentyfikowanym częstotliwościom 
generowanym w badanym układzie.

Obciążenie układu nie wpływa na zmianę rozkładu częstotliwości dyskret
nych w widmie cepstralnym, wpływa natomiast na wartości skuteczne ampli
tud w poszczególnych pasmach częstotliwości, powodując w większości przy
padków nieznaczny wzrost wartości amplitud. Celem przedstawienia rozkładu 
względnych zmian intensywności drgań w zakresie przemieszczeń na rys.12.19 
pokazano zmiany tego rozkładu dla poszczególnych głowic, wyrażone poprzez 
pasmowy współczynnik gęstości cepstrelnej przemieszczeń w wyszczególnio
nych pasmach częstotliwości, obejmujących częstotliwości charakterystycz
ne wyszczególnionych wełów. Analizę ograniczono do punktów leżących w bez-



139

Rys. 12.16. Względna ochylenie pasmowego współczynnika gęstoóci widmowej 
przemieszczenia względem umownego poziomu wzorcowego dla zaznaczonych czę

stotliwości środkowych pod obciążeniem nominalnym
Fig. 12.16. Relative deviation of the band coefficient of spectral concen
tration of displacement against conventional standard level for the marked 

middle ffrequencles under nominal load
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Rys. 12.17. względne odchylenie pasmowego współczynnika gęstości widmowej 
prędkości względem umownego poziomu wzorcowego dla zaznaczonych częstotli

wości środkowych, pod obcięieniem nominalnym

Fig. 12.17. Relative deviation of the band coefficient of spectral concen
tration of velocity against conventional standard level for the marked 

middle frequencies, under nominal load
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Rys. 12.19. Względne odchylenie pasmowego współczynnika gęstości cepstrum 
przemieszczenia względem umownego poziomu wzorcowego pod obciężeniem nomi

nalnym
Rys, 12.19. Relative deviation of the band coefficient of cepstrum con
centration of displacement against conventional standard level under

nominal load



Fig. 12.20. Relative deviation of the band coefficient of cepstral con
centration of velocity against conventional etandard level under nominal

load
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pośrednim sąsiedztwie tych wałów,charakteryzujących się jednocześnie 
maksymalnymi wartościami amplitud cepstralnych, występującymi w pasmach 
obejmujęcych ich częstotliwości charakterystyczne. Z uwagi na mniejszy 
zakres zmian pasmowego współczynnika gęstości cepstralnej przemieszczeń 
drgań, zmieniono w tym przypadku skalę wartości względnego odchylenia 
tego współczynnika. Następnie na rys. 12.20 przedstawiono rozkład względ
nych odchyleń pasmowego współczynnika gęstości cepstralnej prędkości 
w pasmach częstotliwości obejmujących wyszczególnione częstotliwości za
zębień f = 80 Hz (koła zębate Z& , Z7, Zg), 180 Hz (koła zębate Zj, Z^, Zg) 
oraz 464 Hz (koła zębate Z^, Zg). We wszystkich przypadkach obserwuje się 
znaczne wahania odchyleń pasmowego współczynnika gęstości cepstralnej 
względem umownie przyjętego poziomu wzorcowego. Należy tu wyraźnie pod
kreślić, że obciążenie układu nie ma istotnego wpływu na wartości odchy
leń wprowadzonych współczynników pasmowych, zarówno przemieszczenia, jak 
i prędkości drgań (rys. 12.15). Wynik ten posiadać może istotne znaczenie 
w procesie badań identyfikacyjnych układów mechanicznych, pozwalając na 
przeprowadzenie właściwej klasyfikacji stanów dynamicznych układu już na 
biegu jałowym, eliminując tym samym stosowanie kosztownego układu obcią
żającego. Porównując rozkłady odchyleń pasmowego współczynnika gęstości 
widmowej mocy z odpowiednimi rozkładami odchyleń pasmowego współczynnika 
gęstości cepstralnej, uzyskano bardzo dobrą zgodność zmian wartości tych 
odchyleń dla wszystkich głowic objętych badaniami, co należy uznać za wy
nik świadczący o dużej determinacji diagnostycznej wprowadzonych estymat 
widmowych.

13. WZGLĘDNA KLASYFIKACJA STANÓW DYNAMICZNYCH 
NIEKTÓRYCH ELEMENTÓW KINEMATYCZNYCH UKŁADU NAPĘDOWEGO

Istotnym zagadnieniem w procesie oceny stanu dynamicznego układów me

chanicznych jest przeprowadzenie odpowiedniej klasyfikacji stanów dyna
micznych obiektu jako całości lub też Jego głównych elementów kinematycz
nych. Badania klasyfikacyjne, prowadzone w końcowej fazie kontroli tech
nicznej gotowego wyrobu, polegają na wyznaczeniu stanu obiektu, a otrzy
mane wyniki stanowią podstawę dopuszczenia lub też niedopuszczenia do 
eksploatacji wyrobu obarczonego nadmiernymi wadami.

W celu dokonania oceny stanu dynamicznego obiektu, stosuje się zwykle 
pewną gradację stanów zdatności i niezdatności całego obiektu lub jego 
określonych węzłów kinematycznych. Skala ocen w zależności od przyjętej 
umowy, może zawierać dwa lub więcej stopni. W związku z tym można roz
różnić stany zdatności W ^ @ oraz stany niezdatności różnych klas.
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przy czym A9 oznacza numer klasy w klasyfikacji przemieszczeń bądź 
prędkości drgań.

Autor proponuje przyjąć następującą wielostopniową gradację stanów dy

namicznych w odniesieniu do klasyfikacji dynamicznej, uwzględniającą wy
żej omówione rozkłady wartości odchyleń pasmowego współczynnika gęstości 
widmowej przemieszczenia drgań:

W* e [o,l)— * 1 - stan klasy pierwszej, odpowiada mu ocena wyróż
niająca ;

wj e  [l,2)— * 2 - 3tan klasy drugiej, odpowiada mu ocena bardzo
dobra;

Wj e  [2,3) — * 3 - stan klasy trzeciej, odpowiada mu ocena dobra;

W* e  [3,4)— * 4 - stan klasy czwartej, odpowiada mu ocena dosta

teczna;

w^1 e [4,5) — ► 5 - stan klasy piątej, odpowiada mu ocena niezado
walająca;

W 11 [6,n>6) — ► - stan klasy większej od szóstej, odpowiada mu
n ocena niedopuszczalnie zła.

Opierając się na wyszczególnionych schematach podziału klasyfikacyjne
go, przeprowadzono względną wielostopniową klasyfikację stanów dynamicz
nych wałów głównych 1 pośrednich, uwzględniając rozkład względnych odchy
leń pasmowego współczynnika gęstości widmowej przemieszczenia drgań, obej
mującego wąskie przedziały częstotliwości, w których dominują amplitudy 
odpowiadające częstotliwościom charakterystycznym wałów.

Uwzględniając następnie pasmowy współczynnik gęstości widmowej prędko
ści drgań, przeprowadzono również klasyfikację stanu dynamicznego transmi
sji zazębień kół.zębatych, których częstotliwości charakterystyczne uja
wniono w widmie prędkości drgań. Ze względu na mniejszy zakres zmian war
tości odchyleń pasmowego współczynnika gęstości widmowej prędkości drgań 
przyjęto również dwustopniową skalę ocen o mniejszej liczbie klas dla 
stanu zdatności. Analiza danych rozkładu widmowego prędkości drgań pozwo
liła na przyjęcie następującej gradacji ocen stanu dynamicznego transmi
sji zazębień kół zębatych:

W* e [0,l)— »1 - 8tan klasy poprawnej, odpowiada mu ocena dobra;

Wg e  [l,2)— *2 - stan klasy zadawalającej, odpowiada mu ocena do

stateczna;

Wg £  [2,3)— >-3 - stan klasy niezadawalajęcej, odpowiada mu ocena
prawie dostateczna;

W*1 e [3,4)— »-4 - stan klasy granicznej, odpowiada mu ocena niezado
walająca;
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‘V^I> 4 e  [4 ,oo) > 4  - stan klasy niedopuszczalnej odpowiada mu 0C6na bar
dzo zła.

Na podstawia ustalonej klasyfikacji stanów, przeprowadzono ocenę sta
nu dynamicznego prawidłowości ruchu wałów oraz transmisji zazębień kół 
zębatych badanego układu. Wyniki oceny stanu dynamicznego z podziałem na 
klasy, uwzględniające wartości odczyleń pasmowego współczynnika gęstości 
widmowej mocy przemieszczenia drgań podano w postaci diagramów przedsta
wionych ria rys. 13.1a,b. Dla niektórych głowic obserwuje się bardzo znacz
ne zróżnicowanie ocen klasyfikacyjnych w różnych pasmach, odzwierciedla
jące stan dynamiczny ruchu precesyjnego wałów głównych i pośrednich. Wy
szczególnione w prostokątach wały charakteryzują się granicznym stanem 
dynamicznym, uwarunkowanym głównie znacznymi luzami promieniowymi powsta
łymi prawdopodobnie na skutek nieprawidłowego ich montażu czy też złego 
wyważenia. Głowice, w których zamontowane zostały wały zaliczone do klasy 
szóstej, winny być niedopuszczona do eksploatacji z uwagi na duże prawdo
podobieństwo ich uszkodzenia. Potwierdzeniem tej klasyfikacji oceny sta
nów dynamicznych wałów są również analogiczne wyniki, otrzymane po uwzglę
dnieniu pasmowego współczynnika gęstości cepstralnej, zamieszczone w po
staci diagramów przedstawionych na rys. 13.2. Uwzględniając następnie 
przyjętą klasyfikację oceny stanów dynamicznego transmisji zazębień na 
rys. 13.3 przedstawiono przyjęty podział klasyfikacyjny ocen dla wyszcze
gólnionych głowic ramieniowych. Porównanie otrzymanych diagramów klasyfi
kacyjnych w zakresie przemieszczeń i prędkości ujawnia dużą współzależ
ność pomiędzy dynamicznymi stanami granicznymi wałów i kół zębatych, cc 
świadczy o występującym sprzężeniu dynamicznym pomiędzy tymi elementami.

14. KORELACJA USZKODZEŃ EKSPLOATACYJNYCH 
GŁ&WNYCH ELEMENTÓW KINEMATYCZNYCH 

Z WARTOŚCIAMI NIEKTÓRYCH ESTYMAT DRGANIOWYCH

Uszkodzenie elementu technicznego, czyli przejście obiektu ze stanu 
zdatności do stanu niezdatności, zależy m.in. od własności początkowych 
obiektu. Własności początkowe obiektu ulegają zmianie w czasie eksploata
cji, głównie w wyniku działania na obiekt czynników wymuszających. W pro
cesie wytwarzania obiektów technicznych zawsze występują różnice własno
ści w postaci ich niejednorodności w obrębie elementu, jak również w zbio
rze elementów, ponadto występują wahania w przebiegu samego procesu tech
nologicznego, które także mogą powodować występowanie istotnych różnic we 
własnościach początkowych. Z tego względu istotne znaczenie będą miały
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tutaj opisane wyżej metody oceny własności początkowych, pozwalające na 
klasyfikację początkową stanu dynamicznego obiektu w aspekcie określenia 
prawdopodobieństwa przyszłych uszkodzeń określonych elementów badanego 
układu [15] , W związku z tym w procesie poprawy jakości obiektów tech
nicznych istotną rzeczą staje się zbadanie ich dynamicznych własności 
w warunkach symulacji obciążeń dynamicznych i ustalenia związku przyczyno
wego pomiędzy określonymi uszkodzeniami eksploatacyjnymi a odpowiednimi 
miarami procesów dynamicznych generowanych Już w fazie badań kontrolnych 
wyrobu finalnego, odgrywa to istotną rolę w procesie analizy uszkodzeń, 
ponieważ stan obiektu w dowolnej chwili eksploatacji zależy m.in. od Jego 
własności początkowych. Z analizą przyczyn uszkodzeń powstałych podczas 
eksploatacji obiektów technicznych wiąże się zagadnienie zbierania infor
macji o przebiegu eksploatacji poszczególnych elementów kinematycznych 
całego układu i poszukiwania Jakościowego związku pomiędzy określonymi 
własnościami początkowymi obiektu a liczbą i rodzajem powstałych uszko
dzeń i niesprawności. Tego typu badania pozwalają nie tylko na wyznacze
nie wskaźników niezawodności, lecz również dostarczają wytycznych dla 
podniesienia niezawodności obiektów, poprzez wskazanie najbardziej za
wodnych zespołów i elementów maszyn ulegających uszkodzeniom. Aby z. :em 
uzyskać ocenę niezawodności pracy obiektu 1 podać wytyczne dla poprawy 
trwałości i niezawodności, zebrano szereg danych dotyczących głównie 
uszkodzeń i napraw elementów głowicy. Jak również warunków pracy oraz 
czasu pracy. Celem wykrycia zakładanej korelacji plmiędzy uszkodzeniami 
określonych elementów napędowych głowicy, a wprowadzonymi przez autora 
miarami względnymi generowanych procesów dynamicznych w warunkach począt
kowych, zebrano szereg odpowiednich informacji o uszkodzeniach i napra
wach, głównie kół zębatych, wałów i łożysk tocznych.

Zebrane w trakcie eksploatacji informaoje zawierają:

a) dane adresowe dotyczące badanego egzemplarza kombajnu;
b) dane doty i? ;e przebiegu pracy obiektu - data wystąpienia uszkodzenia, 

warunki pracy obiektu, sumaryczny czas pracy obiektj do moment' wystą

pienia uszkodzenia;
c) dane dotyczące uszkodzenia - nazwa i numer części, która uległa uszko

dzeniu, rodzaj lub postać uszkodzenia.

Opierając się na uzyskanych danych analizy uszkodzeń, otrzymane na pod
stawie zbioru informacji eksploatacyjnych, dokonano wyboru słabych ogniw 
kinematycznych badanego układu.

Punktem wyjścia do takiego wyboru jest sprecyzowanie odpowiednich kry
teriów wyboru, które zależą od specyfiki badanych przekładni, ich dokład
ności technicznej oraz liczebności populacji badanych przekładni. Kryte
rium wyboru słabych elementów przekładni, obejmujących wały, koła zębate 
i łożyska, stanowił fakt ich wymiany na elementy nowe. Z tego względu za 
kryterium wyboru słabych ogniw układu przyjęto liczbę wymienionych elemen

tów w serii badanych przekładni.
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Rye. 14.2. Prawdopodobieństwo uszkodzeń wałów P(w. ), łożysk P(l. ) oraz
kół zębatych P(zi)

Fig. 14.2. Probability of shaft damages P(wx ), bearings Pflj^), and toothed
wheele P(z^)
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Opierając się na zebranych Informacjach, na rys. 14.1a,b,c przedsta
wiono diagramy, wyrażające liczbę uszkodzeń wałów (rys. 14.la), łożysk 
tocznych (rys. 14.Ib) oraz kół zębatych (14.lc) uzyskaną dla 60 kombaj
nów, pracujących w różnych kopalniach, charakteryzujących się zróżnicowa
nymi warunkami eksploatacyjnymi. Opierając się na uzyskanej liczbie uszko
dzeń głównych elementów kinematycznych badanych głowic, na rys. 14.2 
przedstawiono wykres wyrażający prawdopodobieństwa uszkodzeń wałów P(w1 ), 
łożysk P(1Ł ) oraz kół zębatych PiZ^.

Największym prawdopodobieństwem uszkodzeń spoóród wałów głównych i po
średnich układu cechuje się wał wejściowy II i wyjściowy VII, Jak również 
niektóre elementy obrotowe bezpośrednio osadzone na tych wałach. Oaje się 
tutaj zauważyć pewną istotną współzależność pomiędzy prawdopodobieństwem 
uszkodzeń wału wejściowego oraz wyjściowego, a prawdopodobieństwem uszko
dzeń elementów obrotowych osadzonych bezpośrednio na tych wałach. Dotyczy 
to głównie koła zębatego , Jak również łożyska 1 ^ - 1  osadzonego na 
wale II, a ponadto kół Zg, ZlQ, i łożysk li » 12, 13, 14, 15 współ
pracujących bezpośrednio z wałem wyjściowym VII. Koła zębate Jak
również wały III-VI, występujące w pośrednich stopniach przenoszenia na
pędu, charakteryzują się stosunkowo niewielkim, prawie Jednakowym prawdo
podobieństwem uszkodzeń. Podwyższonym prawdopodobieństwem uszkodzeń kół 
zębatych Zg-Z^, charakteryzuje się cały układ planetarny, co szczególnie 
zaznacza się dla satelitarnych kół zębatych. Na podkreślenie zasługuje 
fakt, że wśród 120 głowic objętych zbiorem informacji eksploatacyjnych, 
wymieniono 24 wały wyjściowe, a ich awarie polegały głównie na zgięciu 
lub złamaniu, co stanowiło około 20% wszystkich głowic objętych badaniami.

Duża liczba uszkodzeń węzła kinematycznego wejścia i wyjścia znajduje 
swoje potwierdzenie w ponadnormatywnej intensywności drgań, scharakteryzo
wanej poprzez wprowadzony przez autora obciążeniowy współczynnik kierun
kowy mierzonych parametrów drgań, na co wskazują diagramy zamieszczone 
na rys. 14.3 oraz 14.4. Ujawnione znaczne wartości obciążeniowego współ
czynnika kierunkowego przyspieszenia 1 przemieszczenia (K0 )a v > 10 dB 
w punkcie n « 3 były w większości przypadków powodem dużej awaryjności 
łożyska 1± ■ 1, a także koła zębatego Z1 oraz samego wału wejściowego XI. 
Również w punkcie n ■ 10 (rys. 14.4), występujące znaczna wartości obcią
żeniowego współczynnika kierunkowego przyspieszenia, prędkości i przemie
szczenia drgań (K0 )a v z > 10 dB, również należy uważać za przyczynę wy
stępujących awarii układu planetarnego, a w szczególności elementów kine
matycznych w postaci wału wyjściowego VII i kół satelitarnych 
Ujawniony fakt występującej współzależności pomiędzy awaryjnością wyszcze
gólnionych elementów kinematycznych badanego układu a wprowadzoną estyma- 
tą obciążeniową winien być podstawą do szerszego zastosowania tej wiel
kości w badaniach stanu dynamicznego nie tylko głowic kombajnowych, lecz 
również szeregu maszyn 1 urządzeń górniczych. Zagadnienie to powinno sta
nowić priorytetowe znaczenie w poprawie Jakości 1 niezawodności działania.
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szczególnie odpowiedzialnych maszyn górniczych, co ma istotne znaczenie 
w poprawie efektywności działania tych maszyn i ekonomice wydobycia węgla.

15. PODSUMOWANIE WYNIKÓW BADAŃ MODELOWO-WIBRACYONYCH

Przyjęty w pracy model dynamiczny układu napędowego głowicy kombajnu 
KGS-320 o 10 stopniach swobody z uwzględnieniem sprzężenia elektromecha

nicznego pozwala na wyznaczenie oddziaływań dynamicznych w poszczególnych 
parach kinematycznych. Uzyskane wyniki obliczeń numerycznych, przeprowa
dzone wg założonych algorytmów, pozwoliły na szczegółowe analizę dynamicz
ne rozważanego układu, umożliwiajęcę wyznaczenie reakcji siłowych w po
szczególnych parach kinematycznych przyjętego modelu. Opierajec się na 
przyjętym modelu obliczone częstotliwości rezonansowe poszczególnych 
ogniw układu napędowego sę znacznie większe od znamieniowych częstotliwo
ści charakterystycznych poszczególnych elementów przekładni i z tego 
względu, z uwagi na przyjęty w systemie pomiarowym zakres częstotliwości, 
nie były przedmiotem analizy Fourierowskiej.

W wyniku przeprowadzonych badań eksperymentalnych i rozważań teoretycz

nych powstał nowy spoeób ujęcia zagadnienia identyfikacji wprowadzonych 
parametrów dynamicznych, określajęcych stopień trwałości i niezawodności 
badanego obiektu.

W pracy przedstawiono podstawowe problemy zwięzane z wibracyjnę dia
gnostykę technicznę maszyn górniczych w aspekcie kontroli stanu jakości 
produkowanych seryjnie głowic Ramieniowych, prezentowane w pracy wyniki 
badań wibracyjnych stanowię uogólnienie prowadzonych długoletnich prac 
naukowo-badawczych, z których wynika szereg wniosków szczegółowych, wśród 
których należy wymienić następujęce:

1. Utworzone na bazie wartości skutecznych proste estymaty diagnostycz
ne .w postaci wagowych i obciężeniowych współczynników kierunkowych para
metrów drgań zawieraję zróżnicowane informacje o stanie dynamicznym okre
ślonych elementów napędowych przekładni.

2. Wprowadzone względne miary diagnostyczne pozwoliły na przeprowadze
nie względnego podziału klasyfikacyjnego i wyodrębnienie głowic cechują
cych się ponadnormatywnymi wartościami tych miar.

3. Wyznaczone liczby przejść procesu wibracyjnego przez poziom zerowy 
pozwoliły na identyfikację określonych węzłów kinematycznych znajdujących 
•lę w bezpośrednim sąsiedztwie uprzednio ustalonych punktów pomiarowych kor

pusu głowicy. Wynik ten ma istotne znaczenie praktyczne, pozwalające na 
stosowanie uproszczonej aparatury pomiarowej w procesie identyfikacyjnych 
badań Jakościowych głowic ramieniowych.
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4. Istotne znaczenie w badaniach diagnostycznych posiada również ob
ciążeniowy współczynnik kierunkowy parametrów drgań, określając wpływ 
obciążenia statycznego na intensywność drgań w poszczególnych punktach 
pomiarowych wszystkich badanych głowic. Wprowadzony obciążeniowy współ
czynnik kierunkowy pozwolił na wyodrębnienie głowic, dla których wartość 
tego współczynnika w zakresie przyspieszenia, prędkości i przemieszczenia 
przekraczała ustalony poziom graniczny. Obserwowane duże zróżnicowania 
wartości tego współczynnika świadczą o dużej Jego wrażliwości diagnostycz
nej a tym samym o Jego przydatności w badaniach diagnostycznych maszyn.

5. Metoda szybkiej transformacji Fouriera umożliwiała przeprowadzenie 
właściwej identyfikacji amplitudowo-częstotliwościowej głównie węzłów 
kinematycznych układu napędowego, a wprowadzone pasmowe współczynniki gę
stości widmowej mocy pozwoliły na przeprowadzenie względnej klasyfikacji 
dynamicznej wałów i niektórych kół zębatych.

6. Obliczone teoretycznie częstotliwości odpowiadające różnym typom 
uszkodzeń łożysk tocznych ze względu na małe ich zróżnicowanie częstotli

wościowe nie zostały wyraźnie ujawnione w rejestrowanych widmach fourie
rowskich i z tego względu nie były one przedmiotem szczegółowej analizy 
ilościowej.

7. Dednym z istotnych etapów procesu identyfikacji diagnostycznej jest 
zbieranie informacji o aktualnych uszkodzeniach, elementów układu napędo
wego głowicy, powstałych w warunkach eksploatacji kombajnów. Stwierdze
nie istotnej korelacji uszkodzeń eksploatacyjnych wałów, kół zębatych 
oraz łożysk tocznych z wartościami wprowadzonych przez autora miar względ
nych, stanowi potwierdzenie przydatności wprowadzonych miar w procesie 
kontrolnego diagnozowania wibracyjnego badanych głowic.

Dalsze prace naukowo-badawcze z tej dziedziny winny przyczynić się do 
opracowania optymalnych metod identyfikacji diagnostycznej w odniesieniu 
do szeregu maszyn górniczych o priorytetowym znaczeniu, co winno przyczy
nić się do poprawy trwałości, jak również niezawodności produkowanych 
maszyn górniczych.

16. EMISOA AKUSTYCZNA W BADANIACH DIAGNOSTYCZNYCH MASZYN

Oprócz zjawisk wlbroakustycznych stosowanych w diagnostyce maszyn, 
autor wykorzystał równocześnie w tym samym celu zjawisko emisji akustycz
nej, jako nową metodę stosowaną po raz pierwszy w procesie kontrolnego 
diagnozowania złożonych układów mechanicznych, do Jakich należą głowica 
kombajnowe ¡65] . Emisja akustyczna stanowi zanikającą falę sprzężystą, 
generowaną w wyniku szxbkiego wyzwalania zakumulowanej w materiale ener
gii [lO] . Generacja tej energii może być wynikiem procesów towarzyszących
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bardzo różnorodnym zjawiskom, począwszy od zjawisk zachodzących w skali 
8ubmlkroskopowsj, jak np. przeskok atomów w sąsiednia położenia w sieci 
krystalicznej, ponadto obejmuje ona również wydarzenia występujące w ska
li makroskopowej wywołane nagłymi zmianami naprężeń w elementach maszyn
[67] .

W początkowej fazie rozwoju tych badań (od roku 1950) mierzono często
tliwości rzadko przekraczające 20 kHz, w miarę jednak doskonalenia urzą
dzeń pomiarowych, zakres ten uległ ciągłemu poszerzaniu, aby obecnie 
osiągnąć wartość przekraczającą 30 MHz [17, 3l] . Zjawisko emisji akustycz
nej (AE) w  niejednorodnych ciałach stałych charakteryzuje się dużą złożo
nością i zmiennością generowanych fal sprężystych. Jednorodność materiału 
ma bardzo istotny wpływ na Jego emisję akustyczną [34, 35] . W materiałach 
zawierających wtrącania - obca fazy (rozwarstwienia) lub składniki o znacz
nie różniących się własnościach - powstaje całkiem inna emisja, niż w ma
teriale jednorodnym. Samoczynna, czy też wymuszona, zmiana stanu naprę
żenia w materiale powoduje zmianę Jego AE o znacznym niejednokrotnie na
sileniu [68 , 70] .

Stosowane obecnie przyrządy pomiarowe są w stanie rejestrować fale 
naprężeń, wywołane zarówno przez rozprzeetrzeniające się makropęknięcia, 
jak również mlkropęknlęcla o rozmiarach podkrytycznych [33, 36] . Odkształ

cenie plastyczne - Jako proces wywołany ruchem wielu dyslokacji - daje 
znaczne efekty akustyczne w wielu czystych metalach i ich stopa«. [37] . 
Jednak w obecnym stania rozwoju aparatury pomiarowej nie udaja się Jaszcze 
wykryć AE wywołanej przez ruch pojedynczych dyslokacji, ale co Jest godne 
podkreślenia, wykrywane jest np. działanie źródeł Francka-Reada, generu
jących nowe dyslokacje [20] . W ciałach stałych rozproszenie energii fal 
sprężystych jest stosunkowo nieznaczne, co oznacza, że po wypromienlowa- 
niu impulsu przez jego źródło, fale te azybko rozprzestrzenię się w całym 
badanya układzie. Dzięki temu nie ma specjalnych wymagań dotyczących lo
kalizacji detektorów emisji.

Z drugiej strony fale odbite od przeszkód lub powierzchni elementów 
badanego układu mogą wielokrotnie powracać do detektora w postaci zanika
jącego acha, które powinno być wyeliminowane przez odpowiednia urządzania 
pomiarowe, aby nie fałszować właściwych wyników. Wynika stąd, że AE może 
być również dobrym narzędziem fizycznym w badaniach nieniszczących wykry
wania wad i defektów wewnętrznych, obniżających wytrzymałość całych kon
strukcji lub taż jej elementów.
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17. PARAMETRY EMISJI AKUSTYCZNEJ

Źródła AE mogą wytwarzać fale sprężyste różnych rodzajów; podłużna, 
poprzeczne, giątne i powierzchniowe. Wytworzone fale rozchodzą się w ele
mentach maszynowych z różnymi prędkościami. Ze względu na bardzo krótki 
czas narastania impulsów AE, rzędu nanosekund, energia fal zawarta Jest 
w bardzo szerokim paśmie częstotliwości i może być odbierana przez prze
tworniki o częstotliwościach rezonansowych od 50 kHz - 30 MHz. Najbar
dziej praktyczny zakres pomiarowy w przypadku głowic ramieniowych kombaj
nów ścianowych leży w przedziale 100-500 kHz. Jednoznaczne charaktery
styka ilościowa zjawiska AE napotyka na wielorakie trudności związane 
z zakłóceniami i przekształceniem sygnału w samym badanym materiale (nie
zależnie od Jego rodzaju) lub elemencie maszynowym. Źródłem zakłóceń są 
różnego rodzaju zjawiska, takie Jak mechaniczne, .elektryczne, hydraulicz
ne itp., związane ściśle z warunkami pracy elementu lub stanowiska badaw
czego. Powstające w tych warunkach fale odkształceń sprężystych docierają 
do powierzchni korpusu układu napędowego, gdzie są zamieniane za pomocą 
przetwornika piezoelektrycznego na sygnał elektryczny, którego sama cha
rakterystyka ma również pewien wpływ na odbierany sygnał. Z tego względu 
nigdy nie znamy pierwotnego kształtu fali sprężystej A E , co powoduje, że 
w badaniach używa się różnych charakterystyk tego zjawiska [17] .

Na rys. 17.1 przedstawiono reakcję przetwornika AE na pobudzenie me
chaniczne generowane impulsem AE. Fala sprężysta, wywołana określonym zda
rzeniem fizycznym, może wielokrotnie powracać w postaci zanikającego echa. 
Układ pomiarowy może rejestrować wszystkie sygnały o amplitudach przekra
czających określony poziom dyskryminacji (PD) i w tych warunkach Jedno 
zdarzanie fizyczne zostaje zliczone Jako pewna liczba amplitud, względnie 
też można rejestrować obwiednia amplitud i wtedy zliczane są tylko same 
zdarzenia fizyczne, jednak w drugim przypadku wymagana Jest bardziej zło
żona aparatura i z tego względu najczęściej zliczane są amplitudy.

Do najważniejszych i najczęściej wykorzystywanych parametrów AE nalażą:

a) suma amplitud sygnału AE (rys. 17.1) oznacza liczbę amplitud przekra
czających pewien wybrany poziom dyskryminacji, odpowiadający określo
nej wartości napięcia elektrycznego;

b) tempo lub gęstość amplitud AE stanowi sumę amplitud przekraczających 
próg dyskryminacji w kolejnych jednostkach czasu, czyli w tzw. podsta
wach czasu;

c) suma zdarzeń AE uzyskana jest w wyniku zliczenia od początku do końca 
pomiaru, zdarzeń przekraczających określony poziom dyskryminacji;

d) tempo lub gęstość zdarzeń stanowi sumę zdarzeń w jednostkowym prze
dziale czasu;
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Rys. 17.1. Reakcja przetwornika piezoelektrycznego na pobudzenie mecha
niczne generowane impulsem AE

Fig. 17.1. Reaction of piezoelectric transducer on the mechanical activa
tion generated by pulse AE
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•) średnia kwadratowa napięcia lub tal wartość 
wyrażenie

XRMS “ ł |  *2 <t)dt.

gdzie:

x(t)~ chwilowa wartość napięcia,
T - czas pomiaru;

f) suma energii, którę uzyskuje się poprzez ecałkowanie sygnału RMS;
g) tempo energii etanowi sumę odniesionę do Jednostkowego przedziału cza

su.

Sumę i tempo amplitud uzyskuje się w dość prosty sposób, tzn. poprzez 
odpowiednie zliczanie. Parametry te obarczone sę Jednak poważnymi błędami 
merytorycznymi, gdyż nie reprezentuję żadnej wielkości fizycznej charak
teryzującej sygnał AE, a ponadto bardzo silnie sę uzależnione od.ustawie
nia progu dyskryminacji. Znikomo mały jest wpływ poziomu dyskryminacji na 
sunę 1 tempo zdarzeń, które ponadto maję dobrę korelację z rzeczywista 
ilościę zdarzeń AE, zachodzęcych w badanym materiale i dlatego stanowię 
wyniki o większej wartości użytkowej [35] .

18. UWARUNKOWANIA CHARAKTERYSTYK AE 
OD STANU DYNAMICZNEGO MATERIAŁU

Uszkodzenia struktury badanego elementu maję charakter nieodwracalny 
i z tego względu w badaniach AE obserwuje się pewne zjawisko nieodwracal
ności nazywane efektem Kaisera [3l] . Występuje ono podczas obclężsnia ma
teriału poddanego uprzedniemu obciężeniu do naprężenia 1bg, wówczas pro
cesowi temu towarzyszy określona liczba zliczeń impulsów. Po odciężeniu 
i powtórnym obciężeniu do wartości naprężenia nie otrzymuje się zli
czeń, które dopiero występię po przekroczeniu wartości i>g. Liczba zliczeń 
w procesie obciężenia Jest proporcjonalna do liczby nowo powstajęcych wad 
i uszkodzeń. W latach siedemdziesiątych stwierdzono, że Istnieje zależ
ność pomiędzy prędkościę propagacji krawędzi pęknięcia a współczynnikiem 
intensywności naprężenia K [34] w poetacl potęgowej

V - a . Kn (18.1)

lub

V - A . (K0 - Kp).
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gdzie:

A - pewna stała materiałowa, 

n - wykładnik potęgowy zależny od materiału,

Kp - wartość progowa współczynnika K.

Występująca zależność między generowanymi sygnałami akustycznymi i two
rzącymi się pęknięciami może być skorelowana w przybliżeniu przez wyra
żenie

dN. dN t  L
3t~ “ o 3t~1  (18.2)

gdzie i

Nt - liczba zliczeń sygnałów AE,

N0 - liczba procesów pęknięć,

N0 - stała detekcji.

Zakładając następnie, że proces pękania związany jest ze średnią wiel
kością ziarna i prędkością rozchodzenia się pęknięcia wg zależności

d N * 1 H I  1

3t“  “ G 3t * G * V ' (18*3)

gdzie i

G - wielkość ziarna,

V * dl/dt - prędkość propagacji pęknięcia.

Uwzględniając wyrażenia (18.2) i (18.3), otrzymamy

dN. Nn m
ar- ■ ĆT • (18-4 >

Wyrażenie (18.4) podaje zatem zależność między prędkością propagacji 
pęknięcia i natężeniem AE. Równanie (18.1) można ostatecznie zapisać w po

staci

dNt
V » A . K b B .  gę- . (18.5)

Wynika więc stąd, że poprzez pomiar liczby impulsów akustycznych można 
wyznaczyć prędkość propagacji pęknięcia.

Bardzo Istotnym zagadnieniem w badaniach wykorzystujących emisję aku
styczną jest rozróżnienie, czy uzyskiwane sygnały emitowane są przez pęk
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nięcia podkrytyczne, czy też uwarunkowana sę rozwojem makropęknięć wewnę
trznych lub powierzchniowych, która mogę powodować niestabilność struktury 
materiału. Z uwagi na to, badania te mogę być prowadzone w trzech kierun
kach zwięzanych:

- z rozwojem pęknięć podkrytycznych, przy zadanym naprężaniu eksploata
cyjnym,

- z wykrywaniem pęknięć krytycznych w procesie obciężania symulowanego,
- z określeniem wytrzymałości materiału na podetawie progowej EA.

Sygnał zwięzany z obacnościę wad występujęcych w materiale można wy
dzielić z sumarycznej AE. Oznaczajęc przez NQ ilość mikroskopowych aktów 
pękania (ilość pęknięć krytycznych), a przez ilość mikropęknięć mogę-
cych wysłać sygnał akustyczny, to prawdopodobieństwo występienia mikro- 
pęknięcia wysyłajęcego sygnał AE przy naprężeniu i» można określić przez 
funkcję Weibula:

V  7"jfc ■ 1 - exp(- ^Ł). (18.6 )

Dla przypadku N8 «  Nm , otrzymamy

N ry m
1 '♦ N “ (’%-'> • (l8*7 >m o

gdzie *& i m stanowię parametry rozkładu.

W przypadku kiedy proces pękania nie Jest zakłócony przez rozwój pęk
nięć podkrytycznych, wówczas równanie (18.7) można stosować do obliczenia 
prędkości AE, po uwzględnieniu równania (18.2).

Podczas stałej prędkości obciężenia F ■ dF/dt * const, AE zwięzana 
z pękaniem pojawi się wówczas, gdy £ oslęgnie wartość krytycznę. 
Uwzględniajęc to założenie w równaniach (18.2) i (18.4), otrzymamy

dN,. _ m-l
3t”  " No (r*^ * * (18.8)

o

Z ostatniej zależności wynika, że przy stałym obciężeniu P » 0, natężenia 
AE równe jest zero. Zaleta tej metody wynika więc z faktu, że istnieje 
ścisła zależność parametrów AE od mechaniki pękania, umożliwiajęca wy
krywanie nawet drobnych zmian w obiekcie badanym.
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19. R0DZA3E IMPULSÓW AE GENEROWANYCH W METALACH

Na podstawie analizy jakościowej szeregu modeli źródeł AE przyjmuje 
się, że całościowy sygnał AE formowany Jest szeregiem pojedynczych impul
sów, których kształt i parametry zależę od fizycznego mechanizmu działa

nia źródła AE [65] . Wykazano rów
nież, że podstawowym kształtem 
pojedynczego impulsu AE jest tzw. 
wideoimpuls, który może być, 
w zależności od typu źródła A E , 
relaksacyjny (rys. 19.la) lub 
akceleracyjny (rys. 19.Ib).
Pod wpływem rosnęcych naprężeń 
w obciężonym elemencie, dysloka
cje zaczynaję się przemieszczać 
po płaszczyźnie poślizgu. Dowolna 
przeszkoda (inna dyslokacja, gra
nica ziarna) powoduje zatrzymania 
się dyslokacji i narastanie wokół 
niej zbioru dyslokacji. Przy dal

szym wzroście naprężeń może dojść 
do przerwania więżęcej przeszkody. 
Można przyjęć, że w chwili t 
tego przerwania zaczyna działać 
źródło AE opisane przez funkcję 
skoku Jednostkowego:

1 dla

Rys. 19.1a,b. Typy sygnałów emisji 
akustycznej

a) relaksacyjny. 
Fig. 19.1a,b

b) akceleracyjny 
of signals of

acoust 
a) relaxing.

Types 
tic emission

b) accelerating

S(t)
t > t

dla t < t

Przypadkowi temu odpowiada gwałtowny spadek naprężenia w otoczeniu sa
mego źródła. Opisany proces określa przedni front impulsu, przy czym Jego 
stała czasowa zależy od właściwości akustycznych badanego elementu
oraz od rozmiarów źródła AE i może być określona przez wyrażenie

r r * CL

"z

gdzie:

r - promień źródła AE,

CL , C - prędkość fali sprężystej podłużnej i poprzecznej (w danym ma

teriale), 
o t  - stała bezwymiarowa.
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Po przerwaniu przeszkody rozpoczyna się ruch dyslokacji i towarzyszy 
temu relaksacja naprężeniowa. Ten proces określa tylny front impulsu, a 
jego stała czasowa Z 2 zaleZy od czasu rozchodzenia się dyslokacji po 
zerwaniu więzań, przy czym zawsze spełniony jest warunek Kształt
impulsu moZna ogólnie opisać przez równanie

gdzie:

b^ - lokalne naprężenie w chwili zerwania więzań,

~b>2 - naprężenie osięgnięte w wyniku relaksacji,

‘& n - naprężenie występujęce bezpośrednio przed zerwaniem.

Wynika stęd. Ze w przypadku impulsu AE typu relaksacyjnego kształt 
sygnału jest w pierwszym przybliżeniu określony przez dwa procesy cha- 
rakteryzujęce lokalne napręZenia '&1 i '&2 . Oeśli w wyniku relaksacji, 
naprężenia występujęce w sęsiedztwie niejednorodności dęZę do wartości 
poczętkowej występujęcej do chwili zerwania więzań, czyli ^  “ ^ 2  m • 
wówczas otrzymuje się

Przypadek ten odpowiada stanowi względnej równowagi wewnętrznej napręZeń 
materiałowych. Impuls AE typu akceleracyjnego powstaje w wyniku przyspie
szonego ruchu defektów w ciele stałym promieniujęcych fale sprężyste. 
Sygnały typu akceleracyjnego powstaję takZe w wyniku tworzenia się mikro- 
szczeliny w obszarze skupiska dyslokacji, w przypadku gdy dwie główne 
dyslokacje zbliZę się na odległość rzędu wektora dyslokacji Burgersa [47] . 
Istotne w tym procesie sę termiczne fluktuacje, prowadzęce do połęczenla 
się pierwszych dyslokacji, które następnie prowadzę do wytworzenia mikro- 
szczaliny. Impuls AE typu akceleracyjnego powstaje również w wyniku na*- 
stępstwa dwóch procesów, z których jeden określa front przedni, natomiast 
drugi - front tylny impulsu. Sygnał tego typu moZna przedstawić w postaci 
matematycznej :

Z  * exp(_ " ^2 * exp(" * ^ m (18.9)

(18.10)

73-

. a . tk . S(t) dla t < t

dla t > t
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gdzie:
a - czynnik nomujący wymlarowość, k > 1 , współczynnik określony przez 

konkretny proces fizyczny prowadzący do wypromieniowania fal sprę
żystych.

Ola impulsów typu akceleracyjnego, ruch dyslokacji zachodzi w trakcie 
zjawisk określających front przedni, natomiast front tylny opisuje relak- 
cację naprężeń.

20. TRANSFORMACJA SYGNAŁÓW AE 
W KANALE AKUSTYCZNO-ELEKTRONOWYM

Pojedynczy impuls AE, rozprzestrzeniając eię w elementach konstrukcji, 
po przejściu przez przetwornik AE i rejestrujący układ elektronowy, ma 
postać zanikającego radioimpulsu. Szereg takich impulsów przedstawiono 
na rys. 20.1a,b. Aparatura rjeestruje ilość zdarzeń AE równą liczbie pier
wotnych sygnałów AE oraz liczbę oscylacji, równą liczbie przejść sygnałów 
AE przez zadany próg Un . Liczba oscylacji jest związana z amplitudą i 
energią sygnału pierwotnego, a zatem pośrednio określa ona energetyczne

a

Rys. 20.1a,b. Sposób transmisji sygnałów AE przez układ elektronowy 
Fig. 20.1a,b. Method of AE signal transmission through the electron system
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charakterystyki źródeł AE. Poprawność interpretacji liczby zdarzeń AE i 
ekstremów na obwiedni impulsu zależy od warunków rozchodzenia się sygna
łów AE i zdolności rozdzielczej aparatury. Jak widać z rys. 20.Ib ilość 
zdarzeń AE Jest równa pięć, a aparatura rejestruje tylko cztery. Pierwsze 
dwa Impulsy AE z powodu prawie jednoczesnego ich dojścia do odbiornika 
rejestruje się jako jedno zdarzenie. Impulsy te nakładają się, dając 
w efekcie pojedyncze zdarzenie.

Zasadnicza trudność w rozróżnieniu dwóch Impulsów wyłania się w przy
padku Jednoczesnego lub prawie Jednoczesnego dojścia do odbiornika dwóch 
impulsów generowanych przez różne źródła. W innych przypadkach przekształ

cenie następstwa impulsów w ciągłą AE uwarunkowane jest częstotliwościo
wymi ograniczeniami kanału przesyłającego: obiskt-odbiornik-przyrząd lub 
też innymi warunkami, a w szczególności zdolnością rozdzielczą.

Budowa aparatury winna być związana z celem kontroli badanego obiektu. 
Podstawowym celem Jest otrzymanie maksymalnej ilości informacji o badanym 
obiekcie w procesie Jego badania. Jednak ilość uzyskanych za pomocą sygna
łów AE informacji o procesie zachodzącym w obiekcie Jest ograniczona, co 
związane Jest głównie z występowaniem szumów, skończonym czasem obserwa
cji, ograniczonym pasmem częstotliwościowym przenoszenia kanału akustycz- 
no-elektronowego. Z tego względu należy dysponować odbiornikiem, który 
byłby optymalny w sensie oddzielenia właściwego sygnału od szumu. Odbior
nik taki winien dać na wyjściu makslmalnie możliwy stosunek wartości eks
tremalnej do efektywnej wartości szumu. Również Jego charakterystyka ampli- 
tudowo-częstotliwościowa K(a>) - funkcja tramsmisji, winna odpowiadać ampli- 
tudowo-częstotllwościowemu widmu sygnału S(u>)

K M  » a . S M

<£>(cx>) - fazowa charakterystyka filtra,

Ku:) - faza składowych spektralnych sygnału,

t - chwila czasu, w której obserwuje się maksimum chwilowej warto-

W wyniku tego, że kształt funkcji transmisji optymalnego odbiornika 
Jest zbieżny z kształtem widma sygnału, zapewnia to maksymalne wzmocnie
nie najbardziej intensywnych składowych widma sygnału. Zagadnienie to 
Jest bardzo istotne i stanowić będzie podstawową przesłankę w procesie 
projektowania i budowy aparatury AE, wykorzystywanej w procesie kontrol
nego diagnozowania głowic ramieniowych kombajnów ścianowych.

gdzie :

a - współczynnik przepuszczania

ści sygnału.



- 169 -

21. STOSOWANA APARATURA POMIAROWA

Wytyczne do budowy opisanej niżej aparatury AE, stosowanej w badaniach 
diagnostycznych układu napędowego głowicy KGS-320 wraz z serię pomiarów 
testujących, zostały opracowane przez autora na zlecenie IPPT PAN. Opisa
na niżej aparatura do badania AE maszyn górniczych ze szczególnym uwzględ
nieniem układu napędowego głowic kombajnowych, jest przeznaczona do badań 
relaksacji fal sprężystych generowanych w elementach maszynowych w warun
kach laboratoryjnych. Czułość i pasmo przenoszenia układu pomiarowego zo
stały tak dobrane, aby można było prowadzić badania głowic ramieniowych 
w warunkach biegu Jałowego, Jak również pod obciążeniem nominalnym. Sto
sowany tor pomiarowy pozwalał również na pomiar parametrów AE próbek wy
ciętych z elementów napędowych głowicy KGS-320, w warunkach zmiennego ob
ciążenia zewnętrznego (prasa hydrauliczna). Stosowany system elminacji 
zakłóceń pozwalał na wprowadzenie naprężeń do próbek w przypadku jedno
osiowego ściskania wytrzymałościowego. Podwójne wykonanie części toru po
miarowego pozwala na prowadzenie pomiarów porównawczych na dwóch często
tliwościach, umożliwiając również pomiar tłumienia fali sprężystej w ośrod
ku. Amplitudowy dyskryminator “okienkowy" pozwala na analizę kształtu im

pulsu otrzymanego z przetwornika pomiarowego. System pomiarowy przystoso
wany Jest do wyprowadzenia analogowej informacji w postaci cyfrowej 
w standardzie TTL (wyjście równoległe). Możliwy jest pomiar tempa jĵ-, 
sumy S n  sygnałów AE w różnych przedziałach czasowych, wartości RMS, Jak 
również średniej mocy badanego sygnału. Stosowany system jest przystoso
wany do pracy z przetwornikiem piezoelektrycznym o dużej impedancji elek
trycznej, przy napięciu użytecznym rzędu kilkudziesięciu mikrowoltów. 
Przetwornik współpracuje z przedwzmacniaczem różnicowym o niskich szumach 
1 odpowiedniej impedancji wejściowej. Oporność wyjściowa przedwzmacniacza 
wynosi 50 0  i Jest on zasilany kablem sygnałowym. Wzmocnienie przedwzmac
niacza wynosi 40 dB *_ 10%. Wzmacniacz główny Jest zbudowany na scalonych 
szybkich wzmacniaczach operacyjnych. Jego wzmocnienie maksymalne wynosi 
około 45 dB i Jest ustalane skokowo na poziomie! [25 , 30 , 35 , 40 , 45] dB.

Ze względu na zdublowanie toru wzmocnienia istnieje możliwość ustawienia 
jednakowego wzmocnienia obu wzmacniaczy dodatkowym potencjometrem. W to- 
rze wzmacniacza wmontowany Jest filtr aktywny czwartego rzędu, którego 
zadaniem jest odcięcie zakłóceń poniżej częstotliwości pomiarowych. Układ 
pomiaru średniej mocy sygnału AE składa się z detektora kwadratowego wraz 
z układem całkującym, co umożliwia zapis wymienionego parametru za pomocą 
pisaka (X,t)* Schemat blokowy aparatury AE do badania głowic kombajnowych 
przedstawiono na rys. 21.1. Poza wyjściami do pomiaru średniej mocy sygna
łu, urządzenie posiada możliwość wskazywania tempa i sumy zliczeń ampli
tud. Jast to realizowane w następujący sposób. Wzmocniony do wielkości 
rzędu eetek alllwoltów i poddany filtracji sygnał dociera do dyskrymina-
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Rys. 21.x. Schemat blokowy aparatury AE do badania głowic kombajnowych 
Fig. 21.2. Block diagram of AE apparatus for the testing of combine heads

tora amplitudy. Oyskryminator wybiera te sygnały, które mieszczę się 
w ustalonym przedziale napięć, przy czym górny i dolny próg moZe przybie
rać wartości od 100 mV do 5 V. Możliwa Jest.również selekcja na zaeadzie 
"wielkość napięcia średniego - szerokość okna". Wytworzone sygnały sę za
mieniane na przebiegi prostokętne o szerokości 0,2^u.s. Oznacza to, że 
każdy cykl oscylacji przetwornika dla częstotliwości rezonansowej do 2 MHz 
wytwarza Jeden impuls. Impulsy te sę zliczane w standardowym przeliczniku 
P—21 produkcji ZZU3 "POLON". Licznik wyświetla albo ich sumę w nieograni
czonym przedziale czasu (pojemność 106 ), albo podaje tempo, czyli ich 
ilość w zadanym przedziale czasu. Dane z licznika można wyprowadzić po
przez równoległe wyjśęie cyfrowe w kodzie BCD, albo z załęczonego prze
twornika cyfrowo-analogowego. Przetwornik analogowo-cyfrowy wytwarza syg
nał proporcjonalny do ilości zliczeń. W przypadku przekroczenia wielkości 
999 zliczeń wykazuje "przepełnienie", wskazujęc napięcie +6 V na wyjściu.

22. CEL I ZAKRES STOSOWANE3 METODYKI BADAŃ METODĄ AE

Celem przeprowadzonych badań diagnostycznych metodę AE była ocena przy
datności tej metody do określenia stanu dynamicznego głowic ramieniowych 
kombajnów ścianowych KGS-320 podczas ich pracy na biegu Jałowym, Jak rów
nież pod obciężeniem statycznym. Badania te były prowadzone dwukierunkowo.



i

Pierwszy kierunek związany był z badaniami całej głowicy pracującej w wa
runkach trójstopniowego obciążenia statycznego, natomiast drugi kierunek 
dotyczył badań laboratoryjnych próbek pobranych z określonych elementów 
kinematycznych głowicy, poddanych następnie Jednoosiowemu ściskaniu, pod

czas wzrastajęcego obciężenia zewnętrznego. W badaniach tych chodziło 
głównie o znalezienie korelacji między określonymi estymatymi charaktery
zującymi badane elementy kinematyczne, zarówno w procesie badań stano
wiskowych, jak i laboratoryjnych.
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23. BADANIA STANOWISKOWE GŁOWIC RAMIENIOWYCH METODA AE

Badaniami objęto 10 głowic ramieniowych kombajnów ścianowych KGS-320 
podczas ich pracy na biegu Jałowym, przy obciężeniu 50% obciężenia nomi

nalnego oraz podczas obciężenia nominalnego w przypadku obu kierunków 
obrotu wału wyjściowego. Badania prowadzone były na stanowisku odbioru 
technicznego w Fabryce Maszyn Górniczych FAMUR w Katowicach. Wybór 1 roz

mieszczenie punktów pomiarowych na korpusie głowicy były analogiczne jak 
w przypadku opieanych badań wibracyjnych, przy czym ograniczono się głów
nie do punktów n » 1,4,9,10, znajdujęcych się w sęsiedztwie określonych 
elementów kinematycznych wału wejściowego i wyjściowego.

23.1. Opis stanowiska badawczego

Stanowisko badawcze składa się z zestawu pomiarowego do badań AE, 
wskład którego wchodziły: urzędzenie pomiarowe DEMA-G (opisane szczegóło
wo w punkcie 21), magnetofon pomiarowy FM, rejestrator X-t oraz badany 
obiekt. Schemat blokowy stosowanego układu pomiarowego przedstawiono na 
na rys. 23.1. Podczas pracy układu napędowego głowicy, zarówno na biegu 
jałowym jak również pod obciężeniem statycznym, w głównych elementach 
kinematycznych, takich Jak wały, łożyska czy koła zębate powstaję pewne 
naprężenia, stanowięce źródła AE, generujęce fale sprężyste przenoszone 
do punktów korpusu znajdujęcych się w bezpośrednim sęsiedztwie tych ele
mentów. W pomiarach stosowano przetworniki piezoelektryczne (2) o często
tliwościach rezonansowych fR ■ 100, 200, 300 kHz produkcji Techpan, Jak 
również szerokopasmowe typu 8314 produkcji Bruel-KJaer. Po przeprowadze
niu serii pomiarów testujęcych, okazało się. że przetworniki o częstotli
wości rezonansowej fR ■ 200 kHz cechuję się maksymalnę wrażliwościę w pro
cesie detekcji sygnałów AE, z tego względu głównie te przetworniki były 
stosowane w badaniach identyfikacyjnych głowic ramieniowych. Stosowane
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Rys• 23.1. Schemat blokowy stosowanego zastawu pomiarowego AE 
Fig. 23.1. Block diagram of the AE measuring assembly used

przetworniki posiadały w dolnej części wypusty stożkowe, dzięki którym 
można było uzyskać punktowy kontakt z podłożem, co eliminowało stosowanie 
warstw sprzęgajęcych. Przetworniki mocowano do korpusu głowicy za pomocą 
specjalnych uchwytów magnetycznych. Możliwości pomiarowe układu wynikaję- 
ce ze schematu blokowego (rys. 23.1) sę następujące:

1° tor pomiarowy 2, 3, 8 , 9 umożliwia zapis mocy impulsów AE rejestrowa
nych w badanym punkcie pomiarowym (oznaczenie E),

2° dla arbitralnie wybranego napięcia progowego Ug, tor 2-7 daje możli
wość pomiaru aktywności AE rejestrowanej w badanym punkcie pomiarowym 
(oznaczenie I  Ń)i

3° dla arbitralnie wybranych: napięcia progowego Ug i napięcia okna po
miarowego AU, tor 2-7 umożliwia zliczanie impulsów AE o amplitudach 
z przedziału Ug +

4° dla arbitralnie wybranych: napięcia progowego Ug i napięcia okna po
miarowego A U ,  tor 2-3-8 umożliwia pomiar wartości RMS impulsów AE 
przy zadanym progu dyskryminacji;

5° dla arbitralnie wybranych: napięcia progowego Ug i napięcia okna po
miarowego A U ,  tor 2-8 umożliwia rejestrację przebiegu czasowego zli
czania impulsów.

W pracy przeprowadzona zostanie analiza wrażliwości estymat procesu AE 
na zmiany położenia punktu pomiarowego, kierunku obrotu układu oraz ob

ciążenia.
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23.2. Wyniki pomiarów i ich analiza

Przedmiotem pomiaru i analizy były wyszczególnione wyżej estymety re
jestrowanego sygnału AE w wybranych arbitralnie punktach pomiarowych. 
Przeprowadzone badania eksperymentalne wykazały, że różne źródła AE po
siadają odmienne rozkłady rejestrowanych sygnałów, co można było stwier
dzić stosując przyrządy umożliwiające zliczenie impulsów w małym zakresie 
amplitud. Przedstawiając rozkład amplitud w Jednostkach względnych, np. 
w decybelach, a tempo zdarzeń w postaci logarytmicznej, wówczas otrzymuje 
się zależność w postaci linii prostej, której nachylenie, oznaczone umow
nie przez "wartość b " , charakteryzuje własności wytrzymałościowe badanego 
materiału, np, wartość b dla stali A516 wynosi 4,2, natomiast w przy
padku wysokowytrzymałościowej stali 43-40, wartość ta wynosi 0,76. Mecha
nizmy deformacyjne, zależne od naprężeń powoduję zmianę wartości b, mono
foniczne zmniejszenie tej wartości może świadczyć o zbliżającym się uszko
dzeniu. W pracach [35, 36] wykazano, że wartość b można przedstawić wzo

rem :

b - |  u(l - F). (23.1)

gdzie:

u - współczynnik, którego wartość dla stali wynosi około 2 ,

FiS.Tb) - określa prawdopodobieństwo tego, że lokalne naprężenie prze
kroczy wytrzymałość S materiału.

Wraz ze wzrostem naprężeń, wartość b maleje w sposób monotoniczny,
dężęc w granicy do wartości zero. W przypadku malejących naprężeń, wiel-

2
kość b osięga w granicy wartość 7  u. Zatem zmiany wartości współczyn-

2nika b obejmuję przedział (0 , j  u).
Istotne znaczenie ma w tych badaniach określenie sensu fizycznego pa

rametru b, szczególnie dla materiałów wieloskładnikowych. W metalach AE 
jest często zwlęzana ze epecyficznymi mechanizmami deformacji, takimi 
jak pękanie obcych faz lub wtrąceń niemetalicznych. W ten sposób amplituda 
AE związana Jeet pośrednio z rozmiarami wtrąceń, natomiast rozkład ampli

tudy winien zależeć od rozkładu wielkości wtrąceń.

23.2.1. Rozkłady tempa amplitud w zakresie niskich 1 wysokich 
napięć progowych na biegu jałowym

W początkowej fazie badań, ograniczono się do wyznaczenia tempa ampli
tud w całym etosowanym zakresie napięć progowych 0-8 V. Oyskryminator 
amplitudy pozwala wybierać przedziały napięć, w których analizowane zosta
ły rejestrowane impulsy. Podczas wszystkich pomiarów ustalono stałą szero
kość okna napięciowego, która wynosiła 0,25 V, a następnie w czaeie bada
nia zmieniano kolejne położenia środka analizowanych amplitud w całym
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Rys. 23.2. Rozkład wartości log.log tempa amplitud dla głowicy 114/86 
w punkcie n - 1, fR - 200 kHz, szerokość okna napięciowego 0,25 V, dla 

obrotu prawego w badanym przedziale napięć progowych
Fig. 23.2. Values distribution log.log of the rate of amplitude for the 
head 114/86 in point n - 1, fR - 200 kHz, width of voltage window 0,25 V

for the right revolution in the tested freehold voltagee Interval
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4

Fig. 23.3. Values distribution log.log of the rate of amplitude for the 
head 152/86 in point n » 1, in the tested treshold voltages interval
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dostępnym przedziale napięć. Przykładowo, na rys. 23.2 1 23.3 zamieszczo
no wykresy wyrażajęce rozkłady wartości tempa amplitud w skali podwójnie 
logarytmicznej, odpowiednio dla głowic N ■ 114 oraz N » 152, w punkcie 
n » 1 dla obrotu prawego układu w badanym przedziale napięć progowych.
3ak wynika z załączonych wykresów, szczytowe wartości tempa amplitud moż
na aproksymować przez linie prostą, której nachylenie ulega zmianie przy 
wartości progu napięciowego wynoszącego około 4 V. Pakt ten sugeruje wy
stępowanie dwóch różnych procesów fizycznych generowanych w elementach 
głowicy, a zakodowanych w emitowanych sygnałach AE. Charakter tych zmian 
w badanych głowicach jest podobny, natomiast zmienia się intensywność 
tych zmian, które eą zależne od badanego egzemplarza głowicy, jak również 
położenia punktu pomiarowego oraz kierunku obrotu wału wyjściowego [65] .

Celem wyznaczenia wartości współczynnika b, określającego nachylenie 
prostych, a z drugiej strony opisującego własności wytrzymałościowe ma
teriału użytego do budowy elementów kinematycznych głowicy, na rys. 23.4 
przedstawiono zależność podwójnego logarytmu z liczby impulsów od warto
ści napięć progowych w zakresie niskich amplitud, aproksymowanę dla gło
wic N ■ 114, 169 przez linie proste. Współczynnik b określono następnie 
z równania:

Na rysunkach 23.5, 23.6 przedstawiono rozkłady wartości tak wyznaczo

nego współczynnika b w zakresie niskich wartości napięć progowych, odpo
wiednio dla obrotu prawego i lewego w punktach n = 1,4 (rys. 23.5) oraz 
n « 9,10 (rys. 23.6) dla wszystkich badanych głowic. Po prawej stronie 
wyznaczono w postaci prostokątów wartości średnie współczynniki b w ba
danych punktach pomiarowych dla obrotu prawego i lewego wału wyjściowego.

Z analizy otrzymanych wyników wynika, że wartość współczynnika b jest 
prawie niezależna od kierunku obrotu wału, natomiast zależy od położenia 
punktu pomiarowego i badanej aktualnie głowicy.

Stopień względnej korelacji współczynnika b dla obu kierunków obrotu, 
określono wprowadzając współczynnik asymetrii korelacyjnej zdefiniowany 
przez wielkość wyrażoną w procentach

g P.L
(23.2)

gdzie: różnice A  (logT) oraz A <Jg zaznaczone są na rys. 23.4,

(23.3)

Na rys. 23.7 przedstawiono stopień względnej asymetrii korelacyjnej 
współczynnika b dla obrotu prawego i lewego w punktach pomiarowych n » 
m i, 4, 10 wszystkich badanych głowic w zakresie niskich napięć progowych.
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Rys. 23.4. Zależność log.log z liczby impulsów w jednostce czasu od war
tości napięć progowych w zakresie niskich amplitud, w punkcie n ■ 1

-------  obrót prawy, --------  obrót lewy

Fig. 23.4. Dependence log.log from the number of pulses in a unit of time
on the value of treshold voltages within the range of low amplitudes range

at point n ■ 1
------ right revolution,  left revolution
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Rys. 23.5. Rozkład wartości współczynnika b w punktach pomiarowych n « 
» 1 . 4  dla wszystkich badanych głowic w zakresie niskich wartości napięć

progowych
  - obrót prawy,   obrót lewy

Fig. 23.5. Distribution of the values of coefficient b in measuring 
points n - 1,4 for all the heads tested within low values of treehold

valtages
------- right revolution,   left revolution
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Rys. 23.6. Rozkład wartoóci współczynnika b w punkcie pomiarowym n - 
• 9, 10 dla wszystkich badanych głowic w zakresie niskich wartoóci na

pięć progowych
:---------  obrót prawy, --------- obrót lawy

Fig. 23.6. Duatribution of the valuas of coefficient b in measuring point 
n » 9, 10 for all the heads teeted within low values of freehold voltages

------------  r i g h t  r e v e l .  - —- - l e f t  r e v o l .
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Rys. 23.7. Stopień asymetrii korelacyjnej współczynnika b dla obrotu 
prawego i lewego w punktach pomiarowych n ■ 1, 4, 10 dla wszystkich bada< 

nych głowic w zakresie niskich wartości napięć progowych

Fig. 23.7. Degree of correlation asymmetry of coefficient b for the 
right and left revolutions in assuring points n » 1, 4, 10 for all the 

heads tested within low values of treehold voltages
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Z analizy danych wynika. Ze stopień względnej asymetrii korelacyjnej 
współczynnika b dla obu kierunków obrotu w poszczególnych punktach po
miarowych badanych głowic nie przekracza na ogół 10%, co naleZy uznać za 
wynik świadczęcy o niezależności wartości współczynnika b od kierunku 
obrotu wału wyjściowego. Tylko w niektórych przypadkach (głowica N> 16 1) 
współczynnik asymetrii korelacyjnej przekraczał wartość 20%.
Reasumujęc, należy jednak generalnie przyjęć, że występuje pełna zbież
ność korelacyjna współczynników b dla obu kierunków obrotów wału wyj
ściowego.

Celem zobrazowania względnych zmian współczynnika b w poszczególnych 
punktach pomiarowych badanych głowic wprowadzono wielkość

ALu » 20 . log(i' b ), (23.4)
min

gdziet

bmin " oznacza minlmalnę wartość współczynnika b w danym punkcie 
pomiarowym.

Ze względu na stwierdzony doświadczalnie fakt niezależności współczyn
nika b od kierunku obrotu układu, obliczenia wartości względnych zmian 
współczynnika b przeprowadzono tylko dla Jednego kierunku obrotu, a mia
nowicie dla obrotu prawego wału wyjściowego. Wyniki tych obliczeń przed
stawiono na rys. 23.8 w postaci diagramów wartości w dB w wyszczególnio
nych punktach pomiarowych n « 1, 4, 9, 10 wszystkich badanych głowic w za

kresie niskich wartości napięć progowych. Maksymalne zmiany wartości tego 
współczynnika obserwuje się w punkcie n « i, leżęcym w bezpośrednia są
siedztwie węzła kinematycznego K-III (rys. 7.1). Wydaje się, że występo
wanie tak dużych wahań poziomów wartości współczynnika b, przekraczają
cych 8 dB w punkcie n * 1, dla głowic N » 6, 7, 9 świadczyć może pośred
nio o występowaniu ponadnormatywnych naprężeń w elementach węzła kinema- 
tyczhego K-III, powodujących nadmiernę dyslokację makroskopowe wtręceń ma

teriałowych zawartych w materiałach użytych do budowy tych elementów.
Efekt ten prowadzić może do występienia pewnej trwałej deformacji poczęt- 
kowej w tych elementach, obniżajęc trwałość i niezawodność tego ogniwa 
w procesie eksploatacji.

Analogiczne badania wykonano również, uwzględniajęc następnie wartości 
napięć progowych w zakresie wysokich amplitud Ug > 4 V. Na rys. 23.9 
przedstawiono zależność podwójnego logarytmu z liczby impulsów od warto
ści napięć progowych w zakresie wysokich amplitud, dla głowic N » 114,152 
w punkcie n • 1, uwzględniajęc oba kierunki obrotu wału wyjściowego.
W oparciu o wyrażenie (23.2) obliczono w poszczególnych punktach, wszyst
kich badanych głowic dla obu kierunków obrotu wartości współczynnika b 
w zakresie wysokich napięć progowych. Rozkład wartości tego współczynnika
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- obrót prawy,   obrót lawy

r i g h t  r a v o l .   ! • » «  r a v o l .
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Rys. 23.io. Rozkład wartości współczynnika b w punktach pomiarowych n « 
- 1 , 4  dla wszystkich badanych głowic w zakresie wysokich wartości napięć

progowych
-------- - obrót prawy,   - obrót lewy

Fig. 23.10« Distribution of the values of coefficient b in measuring 
points n - 1,4 for sll the heads tasted within high values of treshold

voltages
-------------- r i g h t  r e v o l .    l e f t  r e c o l .
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w tym zakresie napięć progowych przedstawiono na rys. 23.10 oraz 23.11.
Po prawej stronie w postaci prostokętów zaznaczono wartości średnie w po

szczególnych punktach, odpowiednio dla obrotu prawego i lewego. Również 
w tym przypadku, kierunek obrotu wywiera niewielki wpływ na wartości współ
czynnika b, nie wpływa jednak w sposób istotny na charakter tych zmian 
podczas kolejno badanych głowic. Na rys. 23.12 przedstawiono graficznie 
stopieó względnej korelacji współczynnika b dla obrotu prawego i lewego

Rys. 23.11. Rozkład wartości współczynnika b w punktach pomiarowych n 
• 9, 10 dla wszystkich badanych głowic w zakresie wysokich wartości na

pięć progowych
  - obrót prawy.   obrót lewy

Fig. 23.11. Distribution of the values of coefficient b in measuring 
points n - 9, 10 for all the heads tested within high values of treshold

voltages
right revol.  left revolution

«
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Rys. 23.12. Stopieć asysstrll korelacyjnej współczynnika b dla obrotu 
prawego 1 lewego w punktach poaiarowych n • 1, 4, 10 wszystkich badanych 

głowic w zakresie wysokich wartości napięć progowych
Fig. 23.12. Degraa of correlation asyaaetry of coefficient b for the 
right and left revolutions in aeaeuring points n ■ 1, 4, 10 of all the 

heads tested within high values range of freehold voltages
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w punktach pomiarowych n ■ 1, 4, 10 wszystkich badanych głowic w zakresie 
wysokich napięć progowych. Otrzymano, podobnie jak w przypadku niskich 
wartości napięć progowych, stosunkowo dobrę korelację pomiędzy wartościami 
współczynników bp 1 b^.

Najefektywniejszę korelację uzyskano, dla punktu pomiarowego n ■ 10, 
«(-•którym współczynnik asymetrii korelacyjnej nie przekracza 10%. W pozo-
ęgrśłych punktach, stopień asymetrii korelacyjnej jest znacznie więkazy,

i
Sslęgajśc wartość maksymalnę dla głowicy N ■ 162 w punkcie n * 4, wynoezę- 
‘eęponad'30%. Generalnie jednak nalały przyjęć, że kierunek obrotu wału 
wyjściowego, również w tym przedziale napięć,nie ma istotnego wpływu na 
wartość współczynnika b. Prostokęty, wyetępujęce w górnej części poziomu 
tżerowśgo, odzwierciedlaję przewagę A E , uwarunkowane obrotem prawym, na
tomiast prostokęty leżęce w dolnej części poziomu zerowego, odzwierciedla
ją przewagę AE uwarunkowane obrotem lewym układu. Opierajęc się na wyraże
niu (23.4) obliczono również, dla przypadku wysokich wartości napięć pro
gowych, względne zalany w dB, współczynnika b w poszczególnych punktach 
pomiarowych badanych głowic, uwzględniajęc tylko prawy kierunek obrotu. 
Rozkład wartości poziomu tych zmian przedstawiono na rys. 23.13. Podobnie 
Jak w przypadku zakresu małych amplitud progowych, również w tym zakresie, 
maksymalne zmiany poziomu, zaobserwowano w punkcie n - 1, w którym poziom 
przekraczajęcy 8 dB ujawniono dla głowicy N ■ 157. W pozostałych punktach, 
maksymalny zakres poziomu jest mniejszy, przy czym maksimum poziomu w każ
dym punkcie pomiarowym występuje dla głowicy N » 157, co świadczy o pew
nych nieprawidłowościach układu napędowego *tej głowicy. Nie można jednak 
na podstawie analizy tego parametru podać określonych fizycznych przyczyn 
tych nieprawidłowości.

23.2.2. Przebiegi czasowe liczby zliczeń AE

Przeprowadzono również badania, umożliwiajęce wyznaczenie rodziny cha
rakterystyk, określajęcych liczby impulsów w czasie rzeczywistym, uzyska

ne przy różnych wartościach napięć progowych. Przebiegi te uzyskano bez
pośrednio na rejestratorze X, Y, t. Ten sposób rejestracji graficznej 
pozwalał na analizę wyników bez konieczności ich dalszego przetwarzania.

Na rysunkach 23.14, 23.15 przedstawiono typowo rodziny charakterystyk 
w punkcie n ■ 1, głowicy N » 114 na biegu Jałowym odpowiednio dla obrotu 
prawego i lewego. Otrzymane tym sposobem przebiegi czasowe liczby impul
sów dla wszystkich stosowanych napięć progowych, cechuję się prawie linio
wym wzrostem liczby impulsów i mogę być aproksymowane przez linie proste. 
Zmiana kierunku obrotu wału wyjściowego w analizowanym przypadku głowicy 
N « 114 w punkcie pomiarowym n ■ 1 wpływa nieznacznie na zmianę pochyle
nia rodziny prostych, wykazuJęc dla obrotu lewego wzrost pochylenia, dla 
odpowiednich wartości napięć progowych. Nie etanowi to jednak reguły, gdyż 
w Innych punktach pomiaro«rych badanych głowic, występuje sytuacja odwrotna.



10 20 30 40 SO 60 t[s]

10 20 3Q 40 30 60 [S]

Rys. 23.15. Przebiegi czasowe auny impulsów w czasie rzeczywistym w punk
cie n * 1, f_ » 200 kHz. okno napięciowe 0,25 V dla głowicy N » 114/86,

przy obrocie lewym układu, na biagu Jałowym

Fig. 23.15. Time charts of the sum of impulses in real time in point n«l, 
f„ « 200 kHz, voltage window 0,25 V for the head N » 114/86, with left

revol. of the system, in idle run

Rye. 23.14. Przebiegi czasowe sumy impulsów w czasie rzeczywistym w punk
cie n ■ 1, f_ » 200 kHz, okno napięciowe 0,25 V, dla głowicy N, ■ 114/86, 

przy obrocie prawym, na biegu jałowym
Fig. 23.14. Time charts of the sum of pulses in real time in point n ■ 1, 
f_ » 200 kHz, the voltage window 0,25 V, for the head N » 114/86, with

right revol., in idle run
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Celem zobrazowanie zmian liczby impulsów w poszczególnych punktach kor

pusu badanych głowic, wprowadzono tzw. średni współczynnik intensywności 
impulsów, uwzględniający Jednocześnie oba kierunki obrotu, a zdefiniowany 
przez wyrażenie

B - ------------------------------------------------------------------ (23.5)

gdzie:
(Jłjimp)D , - suma impulsów dla obu kierunków obrotu wału wyjściowego.“ |L

p -  (Zimp)P.L 
2 1

U p  - 3 ,5  V

1 2  3 4 5 6 7 8 9 W N

Rys. 23.16. Rozkład wartości współczynników intensywności impulsów q  w  wy
szczególnionych punktach pomiarowych wszystkich badanych głowic przy na

pięciu progowym Up ■ 3,5 V

Fig. 23.16. Distribution of ths values of the coefficient of intensity of 
B pulses in the particular measuring points of all the heads tested with

treeheld voltage Up » 3,5 V
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Tak wprowadzony współczynnik charakteryzuje średni stopień intensywno

ści AE dla obu kierunków obrotu układu. Na rysunkach 23.16 i 23.17, przed
stawiono zniany wartości średniego współczynnika intensywności impulsów B 
w poszczególnych punktach poeiarowych badanych głowic, odpowiednio dla na
pięć progowych Up ■ 3,5 V oraz Up ■ 6,25 V. W przypadku napięcia progowe
go Up m 6,25 V, obserwują się znacznie anlejszę dynamikę zmian współczyn
nika B, niż w przypadku napięcia Up ■ 3,5 V. Oadnak charakter tych zmian 
Jest bardzo zbliżony, maksimum intensywności występuje w obu przypadkach 
dla punktu n - 10, natomiast minimum dla punktu n ■ 4.

Trudno Jeat Jaszcze na obecnym etapie badań rozstrzygnąć o znaczeniu 
diagnostycznym tago współczynnika. Z przeprowadzonych badań wynika, żo 
Jago znaczno zróżnicowania wartości winno być pośrednio zwięzane z pew
nymi prooasaml fizycznymi, odpowiedzialnymi za gonerowanlo impulsów AE 
w niektórych ogniwach kinematycznych badanego układu mechanicznego.

Fig. 23.17. Oletrlbutlon of tha values of tha eoafflcienta of intenalty B 
ln tha particular measuring pointa of all tha haads testod with traahold

voltaga Up ■ 6,25 V
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24. BADANIA LABORATORYJNE PRÓBEK MATERIAŁOWYCH 
ELEMENTÓW UKŁADU NAPĘDOWEGO GŁOWICY

Przedmiotem badań były również odpowiednio przygotowane próbki z mate
riałów, z których są wykonane elementy głowic ramieniowych kombajnów ścia- 
nowych KGS-320. Celem badań laboratoryjnych było określenie możliwości 
rozróżnienia poszczególnych materiałów oraz poszukiwanie współzależności 
pomiędzy określonymi estymatami sygnału AE otrzymanego w warunkach jedno
osiowego ściskania próbek, a odpowiednimi estymatami uzyskanymi w proce
sie badań stanowiskowych głowic w warunkach stopniowego obciężenia sta

tycznego w przedziale mocy 0-132 kw.

24.1. Opis materiału badanego

Próbki zostały wykonana w Fabryce Maszyn Górniczych "FAMUR* w postaci 
rur cylindrycznych z odpowiednio sformowanymi frezbmi o różnych wymia

rach, co przykładowo pokazano 
na rys. 24.1. Wykonane frazy 
nie zmieniały w istotny spo
sób wytrzymałości samych pró

bek , a lokalizowały 1 modelo
wały procesy deformacyjne 
w trakcie samego obciężenia. 
Badaniom poddano trzy różne 
materiały oznaczone odpowied
nio przez A, B, C, w których 
zostały wykonane szczeliny o 
różnych wymiarach, oznaczone 
odpowiednio przez cyfry O, 1 , 
2, 3. Specyfika tego skróto
wego zapisu jest następująca:

- materiał A stanowi stal 
chromowo-niklowo,molibdeno- 
wo-wanadowę o symbolu 
45HNMF, będący tworzywem 
konstrukcyjnym o wysokim 
3topniu hartownośd, pozwa

lającym na osiągnięcie maksymalnych własności wytrzymałościowych dla 
grubości (I 180 mm; w głowicy z tego materiału jest wykonany wał główny;

- materiał B, stanowi stal chromowo-niklowę do nśwęglania o symbolu

20HZN4A 1 wysokim stopniu hartowności; w głowicy z tego materiału wy
konanych jeat większość kół zębatych;

Rys. 24.1. Kształt próbki cylindrycznej 
z odpowiednio uformowanymi freząmi

Fig. 24.1. Shape of a cylindrical sample 
with suitably formed cutters
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- materiał C oznacza stal chromowo-niklową o symbolu 45HN, jest to stal o 
średnim stopniu hartowności, umożliwiająca osiągnięcie optymalnych 
własności mechanicznych dla przekrojów do grubości około 50 mm, przy 
hartowaniu w clejuj w głowicy z tego materiału wykonane sę osie i wie

niec przekładni planetarnej.

Wprowadzono następujące oznaczenia geometrii szczelin w poszczególnych 
próbkach:

- frez C: próbka stanowi cylinder bez szczeliny, h « 100 mm,
- frez 1: szczelina wg rysunku 24.1 ma wymiary a - 10 mm, b - 2 mm,
- frez 2: szczelina wg rysunku 24.1 ma wymiary a a 20 mm, b a 4 mm,
- frez 3: szczelina wg ryeunku 24.1 ma wymiary a a 30 mm, b a 6 mm.

Próbki te zostały poddane jednoosiowemu ściekaniu w prasie hydraulicz
nej wyposażonej w automatyczny układ programujący szybkość i wielkość 
stosowanego obciążenia.

24.2. Opis stanowiska badawczego w metodzie AE

Stanowisko pomiarowe składało się z próbki badanej, automatycznej pra

sy hydraulicznej oraz zestawu pomiarowego i analizującego rejestrowane 
sygnały AE. Schemat blokowy stosowanego układu pomiarowego przedstawiono 
na rys. 24.2. Stosowano dwa rodzaje przetworników piezoelektrycznych AE, 
a mianowicie szerokopasmowy firmy Bruel-KJaer typ 8313 oraz przetworniki 
rezonansowe, krajowe z plezoceramiki PZT, o częstotliwości rezonansowej 
200 kHz. Stosowana prasa hydrauliczna posiadała 5 podzakresów oraz możli
wość regulacji szybkości przyrostu siły ściskającej próbkę. Występujący

Rys. 24.2. Schemat blokowy laboratoryjnego układu pomiarowego AE 
Fig. 24.2. Block diagrMj of a laboratory AE meaeuring system

f

*
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w układzie elektrycznym filtr górnoprzepustowy posiadał częstotliwość 
graniczną wynoszącą 20 kHz, selektywność 24 dB na oktawą oraz pasao prze
noszenia do 1,5 MHz. W układzie była Możliwość skokowej regulacji wznoc- 
nienia w zakresach 42, 48, 54 dB. Dyskryninator amplitudy umożliwiał wy
bór amplitud progowych w zakresie do 10 V. Przedstawione na schemacie 
blokowym (rys. 24.2) tory pomiarowe umożliwiały pomiar i rejestrację na
stępujących parametrów:

a) tory pomiarowe 2-4,7 oraz 2' - 4' ,7 umożliwiają pomiar 1 jadnoczasny 
zapia mocy impulsów AE generowanych w próbcet

b) przy arbitralnie wybranym napięciu progowym Ufl tory pomiarowo 2-6,7 
oraz 2' -6',7 dają możliwość zapisu na papierze rejestratora aktywno
ści AE badanago materiału, tj. liczby impulsów o amplitudzie wyżezej 
od napięcia progowego w jednostce czasu i

c) wykorzystanie torów 2-4,8 oraz 2'-4/,8 pozwala na rejestrację impul
sów AE próbki na taśmie magnetycznej!

d) impulsy AE zarejestrowane w torza c) nożna analizować amplitudowo
w torze 8,4-7 lub też uzyskiwać eharakteryetykl amplitudowo-częetotll- 
wośclowe wybranych impulsów.

Przykładowo, na rys. 24.3 przedstawiono charakterystyki rejestrowane 
dla przetwornika AE-8313 wg toru z punktu a) oraz dla przetwornika krajo
wego wg toru z punktu b) dla dwóch kolejnych obciążeń próbki, wykonanej 
z materiału B, posiadającej frez 2. W obu przypadkach stosowano obciąże
nia powodujące sprężyste odkształcenie próbki, co warunkowało wyatępowa-

Rys. 24.3. Charakterystyki impulsów AE rejestrowane dwoma różnymi prze
twornikami

Fig. 24.3. Charseteristies ef the AE pulsea regietered by two different
tranadueera
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Fot. 3. Ogólny widok stosowanej aparatury w badaniach wykorzystujących AE

Phot.3. General view of the equipment being applied in the course of tests
based on AE

Fo|t|* 4. Próbka wraz z czujnikiem piezoelektrycznym pod prasą hydrauliczną [

Phot.4. A sample together with a piezoelectric sensor under the hydraulic
press
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nie efektu Kaieere. Kształty obu charakterystyk odpowiadające różnym prze
twornikom są podobne, z tym że czułość na pobudzenie impulsowe przetwor
ników krajowych jest większa. W zastosowanym układzie pomiarowym możliwa 
jest uzyskanie całej rodziny krzywych tego typu (rys. 24.3), Jeśli prze
prowadzi aię kolejne pomiary zgodnie z punktem c) i d). Jest to sytuacja 
bardzo korzystna, gdyż pozwala ona na określenie rozkładów amplitudy im
pulsów AE w trakcie różnych etapów odkształcenia się badanego materiału. 
Fotografie 3, 4 przedstawiają laboratoryjne stanowisko badawcze wraz ze 
stosowaną aparaturą pomiarową.

24.3. Charakterystyki aktywności AE badanych materiałów

Celem ujawnienia charakterystycznych cech mechanicznych badanych mate
riałów, opisanych wyżej, zostały one poddane Jednoosiowemu ściskaniu 
w szerokim przedziale obciążeń zewnętrznych, obejmujących zarówno obszar 
sprężystości. Jak również plsstyczności. Dla wszystkich badanych materia
łów wyznaczono rodziny charakterystyk, reprezentujące zsleżność intensyw
ności impulsów AE w poszczególnych fazach obciążenia w warunkach skokowo 
zmieniającego się napięcia progu dyskryminacji. Na rysunkach 24.4 i 24.5 
przedstawiono rodziny sktywności sygnałów AE wyrażone przez tempo ampli
tud w poszczególnych zakresach napięć progowych dla naprężeń z zakresu 
obejmującego obszar plastyczności próbek B mających odpowiednio frez 0 
(rys. 24.4 oraz frez 2 (rye. 24.5). Przy czym w pierwszym przypadku, pod
czas badania próbki 8-0, celem porównania reakcji BygnałoweJ stosowanych 
przetworników, badania prowadzono najpierw przy użyciu przetwornika pro
dukcji "Techpen" (rys. 24.4a), a następnie użyty był przetwornik szeroko
pasmowy firmy Briiel-KJaer typu 8313 (rye. 24.4b). Z porównania uzyskanych 
charakterystyk wynika, żs w obu przypadkach, uzyskane charakterystyki 
mają przebieg bardzo zbliżony, różnica występuje jedynie w czułości zli
czanych amplitud. W obu badanych przypadkach, próbki uległy odkształceniu 
plastycznemu, które było uwarunkowane określoną zmianą geometrii próbek 

cylindrycznych, a mianowicie i

- próbka B-0, oś mała elipsy ■ 36,5 ma, oś wielka elipsy » 4 2 , 6  mm,
- próbka B-2, oś mała elipsy “ 36,1 mm, oś wielka elipsy - 43,0 mm.

Interesujące jest tutaj porównanie charakterystyk przedstawionych na 
rys. 24.4 i 24.5, na pcdstawie którego można z dużym prawdopodobieństwem 
określić wpływ geometrii frezu na makroskopowy opis AE, ponadto stanowić 
może podstawę do uogólnionego wnioskowania, dotyczącego mikroskopowego 
opisu generacji źródeł AE w badanym matsriala. Z porównania charakterystyk 
rejestrowanych w tych samych warunkach obciążenlowo-napięclowych wynika, 
że w przypadku próbki B maksimum Intensywności AE występuje w obu przy
padkach. przy obeiążeniu F - 105 kN. Istotna różnica polsga tutaj na tym, 
żs w przypadku próbki B-2, występują bardzo znaczny wzrost liczby impul-
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8ów AE. głównla w obszarze odkształceń plastycznych, co związana Jest 
prawdopodobnie z szybka generacja mikroezczelin i ich wzrostee, które 
w konsekwencji prowadza do powstania procesów relaksacyjnych, odpowie
dzialnych za intensywność AE.

Z kolei na rys. 24.6 przedstawiono analogiczna rodzinę charakterystyk 
dla próbki B-3, otrzymana w tym samym przedziale obciążeń. Również w przy
padku tej próbki, .'łówne maksimum intensywności AE występuje dla obciąże
nia F - 105 kN, obserwuje się Jednak teraz bardziej złoionę strukturę 
intensy ności AE w zakresie obciążeń 80-120 kN, co szczególnie widoczne 
Jest w przedziale niskich napięć progowych. Oest to głównie zwięzane 
z wielkością wykonanego frezu, który w tym przypadku ma największe roz
miary (a - 30, b ■ 6 ma) warunkujące wzrost tempa amplitud w obszarze ob-

Rye. 24.4s 
Fig. 24.4a
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Fig. 24a.b. Characteristics of the activity of AE signals expressed by 
the amplitude rate using a transducer manufactured by "Techpan* (a) and

Brllal-Kiaer (b), cutter 0
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Rys.

Fig.

U g [V] A

F *10kN

24.5. Charakterystyki aktywności sygnałów AE wyrażone przaz taapo
amplitud, dla próbki z frazom 2

24.5. Characteristics af the activity of AE signals expressed by the
amplitudes rate, for a sample with cutter 2
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Rys. 24.6. Rodzina charakterystyk aktywności sygnałów AE dla próbki B-3
Fig. 24.6. Family of charactoristics of AE signals activity for the sample

B-3

ci«żeó granicznych, w sąsiedztwie wykonanego frezu twórz« ei« w eposób 
lawinowy mlkroszczeliny, których dyslokacja prowadzi w konsekwencji do 
wytworzenia makroszczalin,- stanowiących główne źródło AE o zróżnicowanej 
intensywności. W tych warunkach wydaje al« istotne przedetawienie zależ
ności liczby lnpuleów od wartości atosowanych napięć progowych dla obcią
żenia F » 105 kN, odpowladajęcego maksymalnej wartości tempa amplitud dla 
wezystkieh badanych próbek materiału B, co zoetało przedstawione na rys. 
24.7. Anallzujęc poszczególne przebiegi tej zależności naliży zwrócić 
uwagę na charakterystykę odpowiadając« próbce B-0, której przebieg jeet
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Rys. 24.7. Zależność tempe. AE od napięcia progowego przy obciążaniu F - 
■ 105 kN, warunkującemu maksymalną liczbę zliczeń Impulsów dla materiału B
Fig. 24.7. Dapendence of the rató AE on treehold voltage with load F - 
- 105 kN conditioning the maximum number of the totting of pulses for the

material B
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7,5 10 F t f jk N
Rys. 24.8a 
Fig. 24.8a

zdecydowania odmienny od charakterystyk odpowiadających pozostałym prób
kom B-l-2-3. Próbka B-0 charakteryzuje się zupełnie odmiennym przebiegiem 
zależności tempa amplitud od wartości napięć progowych. Dla małych warto

ści napięć zaznacza się bardzo gwałtowny spadek tempa amplitud, a począw
szy od wartości Up » 2 V zaznacza się liniowy powolny spadek tempa ampli
tud, osięgajęc wartość minimalnę dla napięcia Up > 7 V. Charakter zmian 
tempa amplitud pozostałych próbek z frezami o wzrastających rozmiarach



Rys.

Fig.
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24.8a,b. Rodziny charakterystyk aktywności sygnałów AE, wykonanych 
dla próbek A-O oraz A-3

24.8a,b. Family of characteristics of AE signals activity executed 
for the samples A-0 and A-3
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jest zasadniczo zupełnie podobny. Na podkreślenie zasługuje tutaj fakt 
zmian tempa amplitud dla wartości napięcia progowego Up * 4 V. W tym 
punkcie granicznym następuje załamanie przebiegu tempa amplitud AE dla 
próbak z wykonanymi frezami, przy czym wraz ze wzrostem rozmiarów po
szczególnych frezów, obserwuje się wzrost intensywności AE. W zakresie 
napięć progowych 3-4 V następuje niewielki spadek tempa amplitud, a na
stępnie ponownie zaznacza się jego wzrost o mniejszej intensywności jak 
w przypadku małych amplitud progowych. Z kolei na rys. 24.8a,b przed
stawiono rodziny analogicznych charakterystyk, wykonanych dla próbek A-O 
oraz A-3. Uzyskane charakterystyki dla tego rodzaju materiału znacznie 
się różnię od charskterystyk opisujących materiał B. Poczętek obszaru 
deformacyjnsgo zaznacza się w przypadku tego materiału, już przy obcią
żaniu wynoszęcym około F ■ 50 kN w postaci monotoniczago wzrostu liczby 
impulsów, bez wyraźnego makeimum. Materiał ten cechuje się wzmożonę AE 
w zakresie obciężeń 50-120 kN, niezależnie od rozmiarów geometrycznych 
wykonanego frezu. Intensywność emisji Jest dla tego materiału znacznie 
większa niż w przypadku materiału B. Również obeerwuje się zwiększonę 
liczbę impulsów dla próbek frezowych, szczególnie w zakresie napięć du
żych. Dla próbki A-O pojawiaję się dodatkowe impulsy AE o znacznej ampli
tudzie w zakresie obciężert mniejszych od 50 kN, co szczególnie Jest wi
doczne dla małych napięć progowych (rys. 24.8a). Aby zobrazować intensyw
ność AE poszczególnych próbek wykonanych z materiału A, z uwagi na brak 
wyraźnego makaimum odpowiadającego określonej wartości obciężsnia, uśred
niono wartości tempa AE w przedziale obciężeń 50-100 kN, dla wszystkich 
badanych próbek. Następnie na rys. 24.9 przedstawiono zależność w tan 
sposób uśrednionych wartości tempa amplitud AE od napięcia progowego dla 
wszystkich badanych próbek materiału A. W przypadku tego materiału wy
stępuje bardzo silna emisja akustyczna, szczególnie dla materiałów frezo
wanych. W przypadku materiału A, przebiegi zależności tempa amplitud AE 
od napięcia progowego sę bardzo regularne a charakter ich jest prawie 
niezależny od geometrii frezu. Wielkość frezu wpływa dość istotnie na 
liczbę impulsów AE, wykazuJęc znaczny wzrost tempa wraz za wzrostem roz

miarów wykonanego frszu. Ola wszystkich przebiegów występuje punkt prze
gięcia, odpowiadajęcy napięciu Up » 4 V, co zdecydowanie wyróżnia ten ro
dzaj materiału. Wydaje się to potwierdzić fakt, że w przypadku aaterlałów 
o naruszonej symetrii geometrycznej, wzbudzona w tych materiałach amisja 
akustyczna cechuje się wzmożonę intensywnością, zwłaszcza w obszarze pla
styczności.

Zupełnie odmienny przebieg analityczny wykazuje AE generowana w mate
riale C. Przykładowo, na rys. 24.10a,b przedstawiono wykresy odzwiercie- 
dlajęce zmiany tempa amplitud od obciężenia w poszczególnych zakresach 
napięć progowych, odpowiednio dla próbek C-0 oraz C-2. W obu przypadkach 
eak8imum emisji akustycznej występuje przy obciężeniu 450-500 kN, przy 
czym materiał C-2 charakteryzuje się znacznie więkezę intensywnością
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Rys, 24.9. Zależność uśrednionych wartości teopa AE w przedziale obciąże
nia F ■ 50-100 kN od napięcia progowego dla materiału A

Fig. 24.9. Dependence of the averaged values of AE rate in the load inter
val F ■ 50-100 kN on the freehold voltage for the material A
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tempa AE, niż materiał C-0. Następnie na rys. 24.11 przedstawiono zależr* 
ność tempa AE od napięcia progowego dla wszystkich badsnych próbek C, 
przy obclężeniu F « 500 kN, odpowiadajęcym maksymalnej emisji akustycznej. 
Otrzymane przebiegi sę' regularne i w istotny sposób różnię się liczbę im

pulsów AE, wyróżniajęc przez to badanę próbkę od innych. Również wydaję 
się tu być istotne zależności opisujęce wszystkie badane próbki poprzez 
wprowadzony tzw. współczynnik obciężeniowy tempa AE

■ '■ ^  f 1 [ r a r f ] -  <“ • »

Celem wyznaczenia tego współczynnika, wykreślono dla wszystkich bada
nych próbek graficzne przebiegi wyrażajęce zależność tempa amplitud AE

Fig. 24.10a
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Rys. 24.10a,b. Zalany tempa amplitud od obcięZenia w poszczególnych zakre
sach napięć progowych, odpowiednio dla próbek C-0 (a) oraz 0 2  (b)
Fig. 24.i0e,b. Varlatlons of amplitudo rata depending on the load. over 
the partlcular rangee of treshold voltagaa, rsapactlvaly fot tha eaaples

C-0 (a) and 0 2  (b)
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Rys. 24.11. Zależność tempa AE od napięcia progowego, przy obcięZeniu F «
■ 50 kN, dla próbek C-0, C-l, 0 2 ,  C-3

Fig. 24.11. Dependence of the AE rate on treehold voltage, with the load
F - 50 kN, for the samples 0 0 .  c-l, C-2, 0 3
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Rys, 24.12. Zależność tempa AE od obciążenia, dla materiału 8 przy napię
ciu progowym Up » 2 y

Fig. 24.12. Dependence of the AE rate on the load, for material 8 with
freehold voltage Up - 2 V



A.B. C

Rys. 24.13. Zalany współczynnika obciążeniowego tsapa AE dla wszystkich
badanych aatsrlałów, przy napięciu progowym Up « 2 V

Fig. 24.13. Variationa- of the load coefficient of the AE rata for all the
aaterlals tested, with traahold voltage Up » 2 V
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A,B,C

24.14. Zalany współczynnika obciążeniowego tempa AE dla wszystkich 
badanych materiałów, przy napięciu progowym Up « 5 V

24.14. Variations of the load coefficient of tha AE rata for all the
materiale tasted, with traahold voltage Up - 5 V
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od wartości stosowanych obcięłoś w zakresie napięć progowych Up - 2 V,
5 V w skali półlogarytmicznej. We wszystkich przypadkach otrzymano wów
czas zaleZności liniowa, na podstawia których obliczono następnie współ
czynnik obciążeniowy tempa AE badanych materiałów. Przykładowo, na rys. 
24.12 podano zależność tempa AE od stosowanego obciążenia dla materiału 
B, przy napięciu progowym llp ■ 2 V. Opierając się na tak obliczonych 
współczynnikach obciążeniowych tempa AE, wykreślono następnie przebiegi 
wyrażająca zalany współczynnika I dla wszystkich badanych materiałów, 
stosując napięcie progowa Up - 2 V oraz Up ■ 5 V. Zależności ta zostały 
pokazana na wykresach zamieszczonych na rys. 24.13 oraz 24.14. Otrzymane 
przablagl dla obu napięć progowych posiadają zupełnie analogiczny charak
ter, odzwierciedlając Jednak znaczna różnice pomiędzy badanymi materia
łami. Oest to wynik interwsujący z punktu widzenia poszukiwania korelacji 
pomiędzy sygnałami AE emitowanymi w procesie ściskania jednoosiowego 
próbek, a sygnałami AE generowanymi przez określone elementy kinematyczne 
głowicy w warunkach obciążania atatycznago.

25. BADANIA STANOWISKOWE GŁOWIC RAMIENIOWYCH METODĄ AE 
POD OBCIĄŻENIEM STATYCZNYM

Calem określania wpływu obciążania mechanicznego na intensywność AE 
generowanej w punktach węzłowych układu kinematycznego głowicy, przepro
wadzono szereg analogicznych pomiarów tych samych parametrów AE, jak 
w przypadku biegu jałowego. Podstawowym jednak celom tych badań było po
szukiwania korelacji materiałowej pomiędzy określonymi parametrami AE, 
odzwierciedlającymi wpływ obciążania atatycznago na tempo amplitud AE 
próbek poddanych obciążeniom w warunkach laboratoryjnych, a odpowiednimi 
parametrami AE charakteryzującymi sygnał AE w warunkach stopniowego ob
ciążenia atatycznago poszczególnych elementów głowicy. W badaniach tych 
ograniczono się głównie do wyznaczania tych parametrów, która były Już 
przedmiotem analizy i pomiaru w badaniach prowadzonych na biegu jałowym. 
Pozwoliło to na względna porównania określonych parametrów sygnału AE, 
zarówno w warunkach biegu jałowego. Jak również obciążania statycznego.
Na watąpia wyznaczono rozkład wartości współczynnika b (określonego przez 
wyrażenia (23.2)) wa wszystkich punktach pomiarowych dla obu kierunków 
obrotu wału wyjściowego w zakresie niskich wartości napiąć progowych pod 
obciążaniem nominalnym. Na rysunkach 25.1 oraz 25.2 przedstawiono rozkła
dy wartości tego współczynnika, odpowiednio dla punktów pomiarowych n » 
- 1 , 4  oraz n - 9,10. Z porównania wykresów reprezentujących rozkłady war
tości współczynnika b na biegu jałowym (rye. 23.10, 23.11) oraz pod
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Rya. 25.1. Rozkład wartości współczynnika b w punktach poniarawych n - 
w 1. 4 pod obcifianiaa noainalnya, dla wazyatkich badanych głowic w zakra- 

aio niakich wartości napięć progowych
  - obrót prawy, --------  obród lawy

Fig. 25.1. Oiatribution of tho valuas of ooafficiant b in aaaauring 
pointę n ■ l, 4 undar noainal load, for all tha haada taatad within tha 

rango af Iow yaluoa of traahold yoltagas
right rayol. laft rayol.
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Rya. 25.2. Rozkład wartości współczynnika b w punktach pomiarowych n 
■ 9, 10 pod obciążeniem nominalnym, dla wazyatkich badanych głowic w za

kresie niskich wartości napięć progowych
-------   obrót prawy,    obrót lewy

Fig. 25.2. Distribution of tha values of coefficient b in measuring 
points n * 9, 10 under nominal load for all the heads testad over the 

range of low values of treshold voltages
 r i g h t  r e v o l .  -----------l e f t  r e v e l .
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A m

Rys. 25.3a.b. Przebiegi czasowo sumy impulsów w czasie rzeczywistym dla
głowicy N m 1 14  pod obciążeniem nominalnym

a) obrót prawy, b) obrót lewy

Fig. 25.3e,b. Time charts of the sum of pulses in real time for the head
N • 114 under nominal load

a )  r e g h t  r e v o l . ,  b )  l e f t  r e v o l .
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Rys. 25.4. Rozkład wartości współczynnika intensywności lapulsów B w wy
szczególnionych punktach ponlarowyćh, pod obclęZenlea nominalnym, przy

napięciu progowym U ■ 3 V
Fig. 25.4. Diatributlon of tho values of coefficient of intenelty of 
pulses B in the particular aeaaurlng points under nooinal load, with

treshold voltage II • I V
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obciążeniem nominalnym wynika, że pod obciążaniem następuje znaczny wzrost 
tego współczynnika, natomiast charakter tych zmian dla poszczególnych gło
wic Jest w zasadzie zachowany. Zmiana kierunku obrotu układu pod obciąże
niem nominalnym ma stoeunkowo niewielki wpływ na zmiany wartości współ
czynnika b w poszczególnych punktach badanych głowic. Maksymalną warto
ścią współczynnika b cechuje się punkt n - 10 we wszystkich przypadkach 
badanych głowic. Natomiast ws wszystkich punktach pomiarowych, głowica 
N ■ 6 charaktsryzuje się dla obu kierunków obrotu maksymalnymi wartościa
mi tego współczynnika, co znajduje' swoje potwierdzenie w jej gorszym sta
nie technicznym z uwagi na fakt, że głowica ta była już eksploatowana 
przez pewien okres czasu w warunkach in situ.

Rozkład wartości współczynnika b w zakresie wyeokich napięć progo
wych pod obciążeniem nominalnym, cechuje się podobnym charakterem zmian 
jak w przypadku biegu jałowego, z tym że wartości tego wepółczynnika są 
nieznacznie więkeze, z tego względu nie stanowi on w tym zakresie napięć 
przedmiotu szczegółowej analizy. Również stopień asymetrii korelacyjnej 
współczynnika b, jak również względne zmiany jego wartości w dB, w po
szczególnych punktach wszystkich badanych głowic w przypadku obciążenia 
nominalnsgo charakteryzują się podobnym rozkładem zmian jak w przypadku 
biegu Jałowego i z tego wzglądu ich analiza nie wnosi nowych elementów 
poznawczych w badaniach głowic metodą AE. Dla przykładu, na rys. 25.3a,b 
przedstawiono czasowe przebiegi sumy Impulsów w punkcie n ■ 1 głowicy 
N * 114 pod obciążśniem nominalnym, odpowiednio dla obrotu prawego (rya. 
25.3e) i lewego (rys. 25.3b). Porównanie tych przebiegów z analogicznymi 
przebiegami na biegu jałowym (rys. 23.14, 23.15) wskazuje na wzrost sumy 
impulsów pod obciążeniem nominalnym dla obu klarunków obrotu wału wyj

ściowego.
Przedstawione na rys. 25.4 zmiany wartości współczynnika B (obliczone

go z równania (23.5)) pod obciążeniem nominalnym charakteryzują aię więk
szą dynamiką wahań' wartości w poszczególnych punktach pomiarowych wszyst
kich badanych głowic. Analizując zakres zmian współczynnika B w poszcze
gólnych punktach pomiarowych stwierdzono, że punkt n « 10 charakteryzują 
się największymi wartościami współczynnika intensywności impulsów, a mak
simum wartości współczynnika 8 występuj» dla głowicy N ■ 6 we wszystkich 
punktach pomiarowych, co również obserwowano w przypadku biegu jałowego. 
Wynik ton może mieć istotna znaczenia w praktyczny® zastosowaniu raatody 
AE w procesie strukturalnego diagnozowania głowic ramieniowych.
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26. KORELACOA PARAMETRYCZNA SYGNAŁÓW AE 
W BADANIACH STAN0WISK0W0-LAB0RAT0RY3NYCH

Podstawowym calem badań stanowlskowo-laboratoryjnych było poszukiwanie 
takich e8tymat rejestrowanych sygnałów AE, która pozwoliłyby na rozróż
niani a materiałowe poszczególnych elementów kinematycznych głowicy (wały, 
koła zębata) opierając się na uprzednio przeprowadzonych badaniach próbek 
pobranych z tych elementów w procesie jednoosiowego obciążania mechanicz
nego. Zagadnienia to wiąże się Jednak z dużymi trudnościami, spowodowany
mi głównie występowaniem w układzie napędowym całej głowicy źródeł AE o 
różnej intensywności, co powodują, że do korpusu głowicy docierają sygna
ły wypadkowe, będąca superpozycją wszystkich sygnałów generowanych przez 
różne elementy głowicy. Z tego względu istotnego znaczenia nabiera tu 
problem separacji sygnału, a w szczególności wyodrębnienia tych parame

trów sygnału, które określałyby pewna wspólna własności mechaniczna ba
danych materiałów, zarówno w fazia badań laboratoryjnych, kiady materiał 
w postaci próbek poddawany jsst jedoosiowemu obciążaniu. Jak również w wa
runkach, kiedy występuje on w postaci finalnej jako ruchoma ogniwo układa 
napędowego. Z analizy uzyskanych przebiegów graficznych wynika, ża pewne 
parametry sygnału AE, określonych ogniw układu badanego głowicy pod ob
ciążaniem, wykazują własności na tyle zbieżna z parametrami sygnałów AE 
próbek wykonanych z tych ogniw, ża pozwala to na ich identyfikację w pro
cesie badań stanowiskowych.

Przykładowo, na rysunkach 26.1 oraz 26.2 przedatawiono graficznie 
w czasie rzeczywistym wpływ obciążania układu kinematycznego głowicy na 
tsmpo amplitud AE dla głowicy N • 6 w punktach odpowiednio n » 10 oraz 
n « 4, W przypadku punktu n » 10, obciążenie układu wpływa bardzo silnia 
na wzrost tempa amplitud AE, z czago należy wnosić, ża sam układ plane
tarny głowicy generuje impalsy sprężysta, charakteryzujęca się bardzo 
znaczną sumaryczną intensywnością AE. Na rys. 26.3 przedstawiono zależ
ność uśrednionych wartości amplitud AE od obciążenia w zakresie stosowa
nych napięć progowych 2-8 V, w punktach pomiarowych n ■ 9, 10 usytuowa
nych radialnie względem wału głównego. Uśrednianie przeprowadzono wzglę
dem liczby wszystkich badanych głowic, zarówno dla kierunku prawego. Jak 
i lswsgo wału głównego. Porównując przebieg otrzymanych charakterystyk 
z analogicznymi charakterystykami obciążeniowymi otrzymanymi dla próbek 
A i C w warunkach laboratoryjnych, można zauważyć tutaj pawną korelację 
ujawnioną zaeadniczo tylko w podobieństwie charakteru samego ich prze
biegu, azczagólnie w dużym zakresie napięć progowych. Zasadnicze różnice 
występują w małym zakresie napięć progowych, dla próbek A i C, czago nie 
stwlardzono w badaniach stanowiskowych. Podobnie jak w przypadku badań 
laboratoryjnych próbek wykonanych z elementów głowicy, również w bada
niach stanowiskowych wykreślono zależność tempa amplitud od obciążania
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Rys. 26.3. Zależność uśrednionych wartości tempa AE, odpowiednio z punk
tach n ■ 9 (linia przerywana), n - 10 (linia cięgła), od napięcia1 progo

wego Up przy obciężenlu M « O, 50, 100 kw
Fig. 26.3. Dependence of the averaged values of the rate AE, reapectlvely 
in points n ■ 9 (diacontlnuone line), n ■ 10 (continuous line) on the 

treahold voltage U with the loed M ■ 0, 50, 100 kw
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. Zależność tempa AE od obciążenia dla głowicy N - 1. w punktach 
n n 4, 9, 10 w skali półlogarytmicznej

4. Dependence of the rate AE on the load for the head N » 1, in 
pointa n » 4, 9. 10 in a half logarithmic scale
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Rys. 26.5. Zmiany współczynnika obciążeniowego tempa EA dla wszystkich 
badanych głowic w punktach pomiarowych n ■ l, 4, 9, 10 przy napięciu pro

gowym Up » 5 V
Fig. 26.5. Variations of the load coefficient of the rate EA for all the 
heads tested in measuring points n » 1, 4, 9, 10 with treehold voltage

Up - 5 V
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Rys. 26.6. Zmiany współczynnika obciążeniowego tempa AE dla wszystkich 
badanych głowic w punktach pomiarowych n - i* 4. 9. 10 p?zy Ep i ę c i J  pro

gowym Up - '2 V

Variations of the load coefflcient of the rate EA for all the 
tested in raeasuring pointo n - i, 4. 9. 10 wlth treshold yoltage

U . 2 v
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w skali półlogarytmicznej, której przykładem jest wykres przedstawiony 
na rys. 26.4, dla głowicy N - 1, obejmujący punkty pomiarowe n ■ 4, 9,
10. Uwzględniając następnie wyrażenie (24.1), obliczono również współ

czynniki obciążeniowe tempa AE dla wszystkich punktów pomiarowych korpu
su. Wyniki tych obliczeń zestawiono w postaci wykresów dla napięć progo
wych U » 5 V l U a 2 V ,  odpowiednio na rysunkach 26.5 1 26.6. Wartości 
obliczonych współczynników, dla wszystkich badanych głowic w odpowiednich 
punktach pomiarowych układają się w czterech odrębnych obszarach warto
ści, które w przybliżeniu mogą być aprokaymowane liniami prostymi wyzna
czonymi przez wzrastające wartości współczynników obciążeniowych tempa AE. 
W punktach pomiarowych n » 9, '10 ujawnić się stosunkowo dobra powtarzal
ność monofonicznego występowania tych samych głowic, nieznaczne różnice 
w powtarzalności występowania tych samych głowic ujawniają się w punk
tach n - 1, 4.

Porównując wykresy przedstawione na rysunkach 24.13 i 24.14, opisujące 
zmiany współczynników obciążeniowych tempa AE dla próbek A, B, C z wykre
sami przedstawionymi na rys. 26.5 1 26.6, opisującymi zmiany tego współ
czynnika w odpowiednich punktach pomiarowych wszystkich badanych głowic, 
widoczna jest wyraźna korelacja materiałowa, głównie dla materiału A i C, 
z którego wykonano wał główny (A) oraz wały pośrednie (C).

W przypadku badań laboratoryjnych o wielkości współczynnika I decyduje 
rodzaj użytego materiału oraz wielkość wykonanego w nim frezu, natomiast 
w przypadku badań etanowiakowych o wielkości współczynnika I decyduje wy
bór punktu pomiarowego, a pośrednio rodzaj znajdującego slą w jego są
siedztwie elementu (materiału pobranego do próbek). Jak również badany 
aktualnie egzemplarz głowicy, czyli pośrednio struktura materiałowa ele
mentu sąsiadującego z danym punktem pomiarowym. Otrzymane wyniki mogą 
więc świadczyć o zadowalającej korelacji pomiędzy sygnałami uzyskanymi 
w badaniach laboratoryjno-stanowiskowych układu napędowego głowicy. Fakt 
ten pozwoli w przyszłości nie tylko na lokalizację głównych źródeł AE, 
lecz również na identyfikację materiałową elementów, których parametry AE 
zostały określona w warunkach badań laboratoryjnych, cechujących się mini

malnym stopniem zakłóceń zewnętrznych.

27. MAKROSKOPOWY OPIS ZABURZENIA STRUKTURY MATERIAŁCWED 
CIAŁ STAŁYCH

Każde zaburzenie atruktury ciała stałego prowadzi do generacji aku
stycznych fal sprężystych o intensywności emisji zależnej od rodzsju pow
stałych dyslokacji i defektów strukturalnych. Z tego względu przsd poda
niem wniosków końcowych z opisanych badań, poniżaj podane zostana pod
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stawowe rodzaje defektów materiałowych generujących AE, prowadzące Jedno

cześnie do nieodwracalnego pogorszenia stopnia uporządkowania struktural
nego ciała stałego, czyli do obniżenia trwałości i niezawodności działa

nia danegp elementu pracującego Jako Jedno z ogniw łańcucha kinematyczne
go maszyny, w głównej mierze za emisję akustyczną w ciałach stałych są 
odpowiedzialne niektóre typy dyslokacji, które w skrajnym przypadku można 
ograniczyć do dwóch podstawowych odmian: dyslokacji krwędziowej i śrubo
wej. Każda rzeczywista dyslokacja jest na ogół ich kombinacją.

27.1. Dyslokacje krawędziowe i śrubowe

Wszystkie dyslokacje mają ważną wspólną własność: odkształcenia sieci 
są bardzo znaczne, ale tylko w bezpośrednim sąsiedztwie dyslokacji. Ob
szar w bezpośrednim sąsiedztwie linii dyslokacji, gdzie odkształcenia są 
bardzo duże, zwany rdzeniem dyslokacji, charakteryzuje się bardzo silnymi 
naprężeniami lokalnymi. Natomiast w pewnej odległości od rdzenia, naprę
żenia są już tak niewielkie, że wywołane nimi odkształcenia nie przekra
czają kilku procent 1 obszar ten można już uważać za sprężysty.

Lokalna względna zmiana odległości w otoczeniu dyslokacji krawędziowej 
może być opisana przez tzw. dylatację wyrażoną w postaci wyrażenia [20]

gdzie:

b - oznacza tu długość tzw. wektora Burgersa, będącego miarą spowodowa
nego przez dyslokację odkształcenia (moc dyslokacji), 

r - oznacza odległość punktu, w którym wyznaczamy dylatację od linii 
dyslokacji,

B - kąt dyslokacji krawędziowej.

Prawidłowy znak dylatacji można ustalić przez pomiar kąta B, przy czym 
znak ujemny otrzymuje się dla ściskania, a dodatni dla rozciągania.

Drugim prostym typem dyslokacji jest dyslokacja śrubowa, która stanowi 
granicę między przesuniętą i nieprzesuniętą częścią kryształu. Granica ta 
biegnie równolegle do kierunku poślizgu, a nie prostopadle, jak to ma 
miejsce w przypadku dyslokacji krawędziowej. Można sobie wyobrazić, że 
dyslokacja śrubowa powstaje przy częściowym nacięciu kryeztału i następnie 
przesunięciu części naciętej o Jeden odstęp atomowy, równolegle do brze
gów napięcia. Dyslckacja śrubowa przekształca kolejne płaszczyzny atomowe 
w powierzchnie śrubowe. Inne poetacie dyslokacji występują najczęściej 
jako kombinacja dwóch poprzednich typów, tworząc tzw. dyslokacje mieszane 
w postaci linii krzywych, łażących na płaazczyźnie lub na powierzchni, 
mających niejednokrotnie kształt zamknięty pętli.
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27.2. Energia dyslokacji

Aby obliczyć energię dyslokacji przyjmuje się założenia, że w proce

sie wytwarzania dyslokacji, kryształ zachowuje się Jak ciało sprężyste. 
Obliczania energii dyslokacji sę stosunkowo proste dla przypadku dysloka
cji śrubowej, natomiast w przypadku dyslokacji krawędziowej sę jane znacz
nie trudniejsze, lecz prowadzę w zasadzie do podobnych wyników. Dysloka
cje mogę powstawać podczas krystalizacji metali i zrastania ziarn oraz 
subziarn (bloków). Jak również podczas naprężeń występujęcych przy zgi
naniu, skręcaniu, ¿ciskaniu rozcięganiu itp. Rodzaje dyslokacji towarzy- 
szęcych odkształceniom plastycznym oraz ich rozmieszczenie w materiale, 
zależę od charakteru i wartości przyłożonego obciężenia oraz Jego kierun
ku względem osi krystalograficznych. Jak również od temperatury, w której 
zachodzi odkształcenie. Rozpatrzym warstwę materiału otaczajęcego osiowę 
dyslokację śrubowę, powStałę w wyniku przesunięcia materiału po obu stro
nach cięcia o odległości b względem siebie. Sytuację takę przedstawia 
powłoka cylindryczna otaczajęca dyslokację, którę można traktować Jako 
zwiniętę w rulon płytę o długości 1 i szerokości 2ftr, co schematycznie 
pokazano na rys. 27.1. Takie przesunięcie wymaga działania sił stycznych

Rys. 27.1. Model dyslokacji śrubowej 
Fig. 27.1. Model of screw dislocatlon

do powierzchni cięcia. Praca wykonana przez te siły, zwięzana z przesunię
ciem b Jest równa energii dyslokacji UQ

U„ ■ J £  . 1> dS. (27.2)

Całkowanie przeprowadza się po powierzchni cięcia. IF oznacza tutaj 
średnię siłę na Jednostkę powierzchni w danym punkcie, działajęcę w cza
sie przesuwania. Operowanie pojęcieki wartości średniej wynika stęd, że 
w procesie przesuwania, siła w każdym punkcie powierzchni rośnie liniowo 
od zera do wartości maksymalnej. Obliczenie energii więżę się z koniecz
nością oszacowania wartości siły F, w tym celu należy kryształ baz dys
lokacji traktować jako zbiór koncentrycznych powłok cylindrycznych.
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Przyjmujęc, Ze powłoki aą cienkie, ich geometria nie ma ietotnego zna
czenia przy obliczaniu aiły oporu przeciwdziałającej przesunięciu o war
tość b. W rzeczywistości siła ta pozostaje taka sama, w przypadku gdy 
powłoki zostanę rozsunięta, wówczas zagadnisnle sprowadza się do odkształ
cenia płaskiej płyty (rys. 27.1).

Ody odkształcania Jest małe, wówczas moZne Je opisać prawem Hooke*a. 
Obliczmy siłę f działajęcę na Jednostkę powierzchni przakroju płyty, 
potrzebnę do przesunięcia równoległego przeciwległych krawędzi płyty o 
wartość b. Dla płyty odpowladajęcej powłoce cylindrycznej, odległej o r 
od centrum dyslokacji, siła ta Jest równa

?  - (27.3)

gdzie i G oznacza moduł ścinania (moduł sprężystości poprzecznej materia
łu ).

Średnia siła potrzebna do przesunięcia dwu części powłoki cylindrycz
nej względem siebie o wektor b Jest dokładnie równa połowie wartości 
końcowej, odpowladajęcej przesunięciu b

->• f
F -< f ł r > -  j .

Zatem, po podstawieniu, otrzymamy

Energia dyslokacji jest więc równa

uo - H r r  ds*

UwzględniaJęc, Ze ds ■ dz . dr, dla dyslokacji o długości 1 otrzymamy

uo - 1 5 dz • dr-
ro 0

Ostatecznie otrzymamy

2

UD “ i27*4 )O

Wartość rQ jest porównywalna z wielkościę wektora Burgersa lub ze 
stałę sieci, natomiast R nis moZs przekraczać rozmiarów kryształu.
W procesie krystalizacji metalu, dyslokacje krawędziowa i śrubowa powata-



je na granicach zlarn, których alecl sę zorientowane względem eieble pod 
atoeunkowo dużymi ketami i na granicach subziarn, tzn. bloków o stosunko
wo niedużym kecie orientacji aieci krystalicznej - rzędu 1-1,5°. Pod wpły
wem obciężeń zewnętrznych następuje w krysztale ruch iatniejecych dyslo
kacji i tworzenie się nowych.
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28. UWIELOKROTNIENIE DYSLOKACJI 1 ICH RUCHLIWOŚĆ

Podstawowym czynnikiem określającym dominujece rolę dyslokacji w pro
cesach plastycznych odkształceń kryształów jest fakt, że do zainicjowania 
ruchu i rozmnażania dyalokacji wyatarczy stosunkowo mała odkształcenia.
Oba te zjawiaka, ruch dyalokacji 1 ich rozmnażania ae bardzo ważne, po
nieważ od nich zalaży wytrzymałość mechaniczna ciał stałych. Kryształy 
występujące w normalnych warunkach wytrzymuje jedynie bardzo małe od
kształcenia w obszarze sprężystości, po czym przechodzę w obszar plastycz
ności. Fakt ten zwiezany jest z występowaniem dyslokacji. Kryształ nie 
zawierajecy dyslokacji powinien znajdować się w obszarze sprężystości ja
szcza przy odkształceniach wynoszęcych jy objętości poczętkowej. Natomiast

kryształy rzeczywista przechodzę w obszar 
plastyczności już przy odkształceniach 
10"4-10-3 . Wynika eted, ża dyslokacje se od
powiedzialne za plastyczne odkształcenia 
kryształów, a w zwięzku z tym musi zachodzić 
rozmnażanie dyslokacji. Przy braku naprężeń, 
kryształy nie zawiaraje dostatecznie dużej 
liczby dyslokacji, które mogłyby doprowadzić 
do makroskopowych odkształceń plastycznych.
Z badań mikroskopowych zdeformowanych krysz

tałów wynika, że w procesis deformacji nastę
puje rozmnażania dyslokacji. Mechanizm tego 
zjawiska nia jest znany, ciekawy jednak model 
tłumaczecy rozmnażanie dyslokacji został 

opracowany w roku 1950 przez Franka-Reada; Mechanizm działania źródła 
Franka-Reada został schematycznie zobrazowany na rys. 28.1.

Plerwotnę dyslokację przedstawia odcinak 1, króra w wyniku działania 
naprężeń wygina aię, przechodząc prżaz kolejna etapy oznaczona przez 2,
3, 4. W stapia 5 następuje rozerwania dyslokacji: Jedna część dyslokacji 
powraca do pierwotnej konfiguracji, druga rozchodzi się w krysztale w po
staci rozezerzajęcego się pierścienia. Ten mechanizm uwislokrotnienia 
dyslokacji oraz inne więżęce się z nia mechanizmy, prowadzę do poślizgu 
i do wzrostu gęstości dyslokacji podczas deformacji plastycznej.

Rys. 28.1. Mechanizm dzia
łania źródła Franka-Reada
Fig. 28.1. Machaniem of 
the operation of Frank- 

Read’8 sourca



Należy tu podkreślić, że wytrzymałość ciała stałego nie jest proste 
funkcje ilości dyslokacji, lecz zależy od złożonych oddziaływań dysloka
cji między sobe 1 dyslokacji z Innymi defektami kryształów. Pomimo Jednak 
całej złożoności tego zjawiska, opracowane dotychczas teorie dyslokacji 
[20, 47] przyczyniły się do poszukiwania materiałów charakteryzujecych 
się podwyższone wytrzymałoście mechaniczne. Wszystkie te metody umocnie
nia metali, stosowane w przemyśle, takie Jak zgniot oraz przemiana marten- 
zytyczna roztworu stałego, maje na celu ograniczenie swobody ruchu dyslo
kacji. Inne metody umocnienia (zmniejszenie odległości 1) polegaje głów
nie na wprowadzeniu składników stopowych, wywołaniu defektów punktowych 
w wyniku bombardowania metali szybkimi neutronami oraz na rozpadzie prze
syconych roztworów stałych. Z tego względu głębsze wniknięcie w istotę 
mechanizmu wspomnianych procesów Jeet warunkiem tworzenia właściwych pod
staw projektowania nowych materiałów i technologii, atanowięcych Jeden 
z zasadniczych czynników stymulujących postęp techniczny.
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29. WPŁYW ZMIAN MIKRO- I MAKROSTRUKTURY CIAŁ STAŁYCH 
NA PARAMETRY AE

Jedne z głównych przyczyn generowania sygnałów AE w metalach Jest ruch 
dyslokacji, a w szczególności ruch ze znacznymi przyspieszeniami lub 
opóźnieniami, podstawowym czynnikiem kształtujecym Intensywność AE jest 
stosunek sił wymuszajecych ruch dyslokacji do sił przeciwstawiaJecych 
się temu ruchowi. Sama siła wymuszajeca, czyli naprężenie zewnętrzne sta
nowi wielkość dość Jednoznacznie określone w całym zajcrasie osiąganych 
wartości7 natomiast siła oporu kształtowana Jeet przez różne mechanizmy i 
opisywana różnymi wyrażeniami, zależnie od warunków ruchu i oeiegajecymi 
przez dyslokacje prędkościami. Z punktu widzenia możliwości generowania 
AE, ważne ee tu procesy, w których występuje duże opóźnienia lub przy
spieszenia, Jak również duże prędkości dyslokacji. Duże prędkości dyslo
kacji mogę powstawać głównie przy dużych naprężeniach zewnętrznych., na
tomiast znaczne opóźnienia i przyspieszenia poszczególnych segmentów dys

lokacji mogę także wysteplć przy*stosunkowo niewielkich naprężeniach. 
Występuje to zwłaszcza w materiałach zawlerajęcych zanieczyszczenia lub 
dodatki stopowe, silnie blokujęce ruch dyslokacji. Równanie ruchu dyslo

kacji o długości Jednostkowej ma postać [3l]

+ B . V - b(i& - Z ), (29.1)
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gdzie :

M - masa dyslokacji, 
v - prędkość dyslokacji, 
t - czas,
B - współczynnik oporu poślizgu, 
b - wektor Burgersa,
Tb - naprężenie zewnętrzne,

1 - naprężenie oporu dyslokacji na przeszkodach.

Wynika stęd, że siła bezwładności M.v wraz z siłę oporu B.v równoważy 
siłę napędowę b (Tb - Z ).

Rozwięzujęc równanie (29.1) względem v, otrzymamy

v(t) - [i - exp(- â  . t)] , (29.2)

W chwili przyłożenia naprężenia (t » 0), prędkość będzie równa zero, 
a następnie wzrasta w tempie zależnym od wartości współczynnika przyspie- 
szenia p, czyli od stosunku współczynnika oporu do masy dyslokacji.
Ze wzrostem prędkości, opór B.v osięga wartość siły napędowej, a w przy
padku osięgnięcia prędkości ruchu ustalonego

przyspieszenie zmniejsza się do zera.
Dynamiczne oddziaływanie między siłami bezwładności a siłami oporu, 

zaczyna występować wówczas, gdy siła napędowa-dyslokacji ulega gwałtowne
mu zmniejszeniu, tzn. kiedy np. naprężenie zewnętrzne nagle zmniejsza się 
lub dyslokacja nagle natrafia na znaczny opór poślizgu wskutek zbliżania 
się do przeszkody, w postaci skupisk defektów punktowych, wydzielonych 
faz obcych lub innej dyslokacji. W tych warunkach energia kinetyczna ule
ga rozproszeniu, zmieniajęc się w dodatkowę energię drgań atomów znajduję- 
cych się w bezpośrednim eęsiedztwie linii dyslokacji, co powoduje genero
wanie fal sprężystych w postaci tzw. emisji akustycznej. Zatem dzięki 
snergil kinetycznej 1 siłom bezwładności dyslokacja poruszaję c a  się z du- 
żę prędkościę może pokonywać przeszkody i w wyniku tych kontaktów z prze
szkodę powstaję znaczne opóźnienia i przyspieszenia, co prowadzi do gene
rowania AE. W przypadku napotykania przeszkód, których dyslokacja nie mo
że pokonać (np. granice ziąrń, granice faz itp.), droga hamowania jest 
szczególnie krótka i wówczas amplituda generowanych fal sprężystych bę
dzie odpowiednio większa. Podobna sytuacja występuje także wtedy, gdy 
dyslokacja wychodzi z wnętrza materiału na jego powierzchnię swobodnę.

W miarę zmniejszania się odległości od powierzchni, prędkość dyslokacji 
wzrasta, gdyż działa wówczaą coraz więk8za siła napędowa, spowodowana 
przycięgajęcym efektem powierzchni. W przypadku gdy dyslokacja osięga po
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wierzchni? - przestaje istnieć, a na powierzchni tworzy się uskok. Zatem 
jej energia kinetyczna zostaje zużyta na wytworzenia nowej powierzchni 
oraz na wzbudzenie silnych drgań sąsiadujących atomów. Z uwagi jednak na 
fakt, ża energia wytworzenia nowej powierzchni w danym materiale jest 
stała, zatem AE wywołane wzbudzeniem drgań Jest tym silniejsza im większa 
jest prędkość dyslokacji. Prędkość ta zależy z kolei od struktury mate
riału, od wartości naprężeń zewnętrznych oraz od wartości sił przyciąga
nia dyslokacji przez powierzchnię. Pod wpływem obciążeń zewnętrznych, 
zwłaszcza obciążeń zmiennych, gęstość dyslokacji szybko wzrasta, osiąga
jąc jednak po pewnym czasie wartość maksymalną, która Jest tym większa, 
im wyższe są naprężenia zewnętrzne. W większości metali w bardzo cienkiej 
warstwie wierzchniowej, o grubości rzędu 1 mikrometru, stan nasycenia nie 
bywa osiągany, gdyż z warstwy tej dyslokacje uchodzą na powierzchnię me
talu, powodując wzrost chropowatości powierzchni, co prowadzi następnie 
(przy wystarczająco dużych zmnlennych obciążeniach zewnętrznych działają
cych dostatecznie długo) do tworzenia się mikropęknięć i rozwoju w kon

sekwencji makropęknięć.
Wychodzenie dyslokacji na powierzchnię swobodną może być wywołane 

przez dwa czynniki, a mianowicie]

1) dyfuzję dyslokacji pod wpływem zmiennych obciążeń,
2) ruch dyslokacji pod wpływem sił przyciągania ich przez powierzchnię.

Pierwszy z tych czynników dominuje wtedy, gdy materiał poddany jest 
działaniu zmisnnych obciążeń zewnętrznych, natomiast drugi, gdy materiał 
znajduje się nawet pod stałym obciążeniem zewnętrznym, lscz w środowisku 
agresywnym, zwiększającym napięcie powierzchniowe (np. przyspieszającym 
korozję). Natomiast, w przypadku gdy równocześnie działają zmienne ob
ciążenia i środowisko jest agresywne, wówczas efekt jest bardziej wzmożo
ny.

Opisane wyżej zjawiska zmiany struktury wewnętrznej metali zachodzące 
w wyniku zmiennych obciążeń zewnętrznych mogą być z powodzeniem badane 
za pomocą metody AE, umożliwiającej identyfikację mechanizmu pękania i 
deformacji plastycznej. Podczas pękania, energia naprężeń rozciągających 
tylko częściowo zostaje rozładowana w procesie tworzenia nowej powierz
chni. Nadmiar energii jest wypromleniowany w postaci fali akustycznej, 
przy czym nowo powstająca powierzchnia Jest wystarczająco mała, aby można 
było traktować ją Jako źródło fali kulistej. Wynika stąd, że niezależnie 
od badania kinetyki oraz mechanizmu powstawania defektów wewnętrznych ma
teriałów, metoda AE umożliwia prowadzenie badań dotyczących niezawodno
ści pracy elementów maszyn wykonanych ze stali wyaokowytrzymałościowych.
Z przeprowadzonych badań wynika, że bezpośrednio po przyłożeniu do ele
mentu (próbki) obciążenia, AE Jest znaczna, następnie w miarę upłyjau cza
su obniża się 1 utrzymuje na pewnym poziomie. W początkowej fazie występuje 
niewielki, po czym silny wzrost sygnału AE aż do momentu zniszczenia ele
mentu. Pierwszy i drugi etap tego procesu to okras bezpiecznej pracy danego
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układu mechanicznego, ale już początek wzrostu sygnału AE w etapie trze

cim należy traktować Jako sygnał charakteryzujący stan przedawaryJny.

30. WNIOSKI I UWAGI KOŃCOWE Z BADAŃ METODĄ AD

Poruszona problematyka badań związanych z wykorzystaniem metody AE 
w diagnostyce maszyn była dotychczas najczęściej wykorzystywana w odnie
sieniu do prostych układów mechanicznych^ a głównie łożysk tocznych, jako 
samodzielnych generatorów fal sprężystych, niezabudowanych w układy na
pędowe. Dotychczae nie prowadzono jednak badań dotyczących identyfikacji 
diagnostycznej złożonych systemów mechanicznych, z uwzględnieniem wysoko- 
częstotllwośclowsgo pasma ponadakustycznego. Z tego względu autor uznał 
za celowe podjęcie tematyki identyfikacji diagnostycznej złożonych syste
mów mechanicznych metodą AE.

Zastosowana po raz pierwszy metoda AE do określenia zmian struktural
nych elementów maszyn pracujących w złożonych układach mechanicznych 
pozwoliła na wyodrębnienie tych eetymat parametrycznych, które cechują 
się maksymalną wrażliwością diagnostyczną, zależną od własności materia
łowych poszczególnych elementów kinematycznych kolejno badanych głowic 
w procesie badań stanowlakowych.

Pracy obiektów mechanicznych towarzyszy przepływ energii i Informacji, 
której nośnikiem są sygnały AE generowane przez różne pary kinematyczna 
układu napędowego, stanowiące realizację szerokopasmowego procesu stocha
stycznego. Drogą liniowych przekształceń mierzonych charakterystyk można 
wyznaczyć takie wielkości docelowe, które zawierałyby istotna informacje
0 skali defektów badanych elementów układu. Ponadto nożna także wyznaczyć 
ilościowe miary jakości sygnałów AE, jak również procedury ich obliczenia
1 klasyfikacji stopnia ich wrażliwości na zalany strukturalne określonych 
elanantśw układu.

Prezentowana wyniki badań stanowią uogólnienie prowadzonych w CMG- 
KOMAG długoletnich prac naukowo-badawczych.

Z opisanych wyżej wyników badań doświadczalnych związanych z wykorzy

staniem metody AE w procesie diagnozowania etanu dynamicznego głowic 
kombajnowych wynika szereg szczegółowych wniosków, wśród których należy 
wymienić następujące:

1. Wprowadzone w pracy eatyaaty sygnałów AE, generowanych przez układ 
kinematyczny głowicy, zarówno na biegu jałowym jak również pod obciąże
niem nominalnym, cechują się dużą dynamiką zmian. Zakres zmian wprowadzo
nych eetymat w poataci tempa amplitud oraz sumy amplitud AE zależy w głów
nej siarze od położenia punktu pomiarowego oraz badanego aktualnie egzem
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plarza głowicy. Obciążania układu wywołuje nagły skok emisji, prowadząc 
w konsekwencji do bardzo znacznego wzrostu wartości wyznaczanych estymat.

2. Zdefiniowany i opisany współczynnik materiałowy b, zarówno w zakre
sie niskich jak i wysokich napięć progowych, ulega zmianom w szerokim 
przedziale wartości i bardzo istotnie zależy od położenia punktu pomia
rowego 1 badanego egzemplarza głowicy. Analiza rozkładu wartości współ
czynnika b wszystkich badanych głowic w wybranych punktach pomiarowych 
pozwoliła ujawnić te same głowice, cechujące się maksymalnymi wartościami 
tego współczynnika na biegu Jałowym, Jak również pod obciążeniem nominal
nym, zarówno w zakresie niskich jak i wysokich napięć progowych.

3. Kierunek obrotu wału wyjściowego badanego układu nie ma istotnego 
wpływu na zmiany wartości współczynnika materiałowego b, zarówno na biegu 
Jałowym jak również pod obciążeniem nominalnym, co zostało potwierdzone 
przez stopień względnej asymetrii korelacji, zarówno dla zakresu niskich 
jak i wysokich napięć progowych.

4. Czasowy charakter zmian eumy Impulsów, określony przez wprowadzony 
średni współczynnik intensywności impulsów uwzględniający oba kierunki 
obrotu układu, również ujawnia fakt występowania tych samych głowic o 
wzmożonej AE w obu zakresach stosowanych napięć progowych, zarówno na 
biegu jałowym jak również pod obciążeniem nominalnym. Maksimum intensyw
ności AE, wyrażone przez współczynnik intensywności impulsów, występuje 
głównie w punktach pomiarowych usytuowanych w pobliżu satelitarnych kół 
zębatych przekładni obiegowej. Analiza rozkładu wartości średniego współ
czynnika intensywności impulsów B ujawniła głowicę N ■ 6, cechującą się 
maksymalnymi wartościami tego współczynnika pod obciążeniem, szczególnie 
w punktach korpusu usytułowanych w pobliżu kół satelitarnych. Fakt ten 
jest prawdopodobnie związany z superpozycją fal sprężystych generowanych 
przez wszystkie trzy koła obiegowe tego układu.

5.. Obserwowany, wysoki poziom AE w układzie planetarnym głowicy N * 6 
świadczy o znacznej zmianie struktury elementów kinematycznych tego ukła
du, wywołanej głównie obciążeniem tego układu. Zmiany te, spowodowane 
wcześniejszą eksploatacją tej głowicy, doprowadziły do wystąpienia znacz
nych naprężeń, charakterystycznych już dla początku obszaru plastyczno
ści. Wydaje się, że w obszarze tym w wyniku przemieszczeń poślizgowych, 
obejmujących jednocześnie duże ilości atomów, wywołane zostały gwałtow
ne, lokalne odkształcenia makroskopowe, przekraczające granicę plastycz
ności materiału (kół zębatych oraz wału wyjściowego), powodując urucho
mienie źródeł nowych dyslokacji. Te silnie zlokalizowane procesy, prowa
dzą w ostatecznym efekcie do znacznego ścinania i odkształceń dylatacyj

nych, co etanowi zapewne główny mechanizm AE.
6. Z przeprowadzonych badań laboratoryjnych próbek cylindrycznych, 

ściskanych pod prasą wynika bardzo duże zróżnicowanie tempa aplitud AE, 
^ależy od rodzaju materiału, geometrii wykonanego frezu oraz stosowanego 
obciążenia. Charakter samego rozkładu tempa AE badanych próbek zależy
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równisż od zakresu stosowanych napięć progowych, co również obserwowano 
w badaniach stanowiskowych głowic. W większości przypadków przy napięciu 
progowym wynoszącym u„ ■ 4 V, również następowała istotna zmiana w zależ
ności tempa AE, świadcząca o dyskryminującym działaniu tego progu napię
ciowego. Należy przypuszczać, że w zakresie napięć leżących poniżej progu 
napięciowego Up = 4 V, rejestrowane są sygnały AE, opisujące prawie 
wszystkie mechanizmy ich generacji uwzględniające większą liczbę występu
jących źródeł, natomia«'- powyżej tego progu rejestrowane są sygnały AE, 
pochodzące tylko z niektórych źród6ł AE, głównie tych, które charaktery
zują się dużą Intensywnością AE.

7. Wprowadzony współczynnik obciążeniowy tempa AE opisuje w sposób za
dowalający własności wytrzymałościowe badanych próbek materiałowych, 
wykazując istotne zorientowanie, zarówno na rodzaj badanego materiału, 
jak również wielkość geometrii wykonanego frezu we wszystkich badanych 
materiałach. Na charakter zmian współczynnika obciążeniowago tempa AE, nie 
ma istotnego wpływu zakres stosowanych napięć progowych, co świadczy o 
niezależności tego współczynnika od zastosowanego napięcia progu. Naj
mniejszą wartość posiada współczynnik obciążeniowy tempa AE odzwierciedla
jący własności strukturalne stali chromowo-nikiowej o symbolu 45HN, nato
miast w przypadku pozostałych materiałów, współczynnik ten jest znacznie 
większy, osiągając dla stali o symbolu 45HNMF wartości maksymalne. Wystę

pujące zróżnicowania współczynnika obciążeniowego tempa AE bardzo wyraź
nie zależą od rodzaju danego materiału, co może decydować o sposobie 
identyfikacji tych materiałów w warunkach badań stanowiskowych głowic da
nego typu.

8. Analizując zapis graficzny zależności tempa impulsów AE od obciąża

nia próbek materiałowych można wyróżnić trzy charakterystyczne obszary,
w których ujawniają się zróżnicowane własności źródeł AE. W obszarze 
pierwszym, obserwuje się powolny eksponencjalny wzrost aktywności, aż do 
pewnego obciążenia, po przekroczeniu którego emisja utrzymują się w pew
nym przedziela obciążeń, prawie na stałym poziomie. Obszar ten odpowiada 
wzmożonej, lecz prawie stałej intensywności emisji akustycznej fal sprę
żystych. Następnie, po przekroczeniu pewnego obciążenia granicznego (dla 
danego materiału), występuje bardzo wzmożony wzrost AE, charakterystyczny 
dla obszaru trzeciego, można by nazwać obszarem krytycznej intensywności 
AE. Dalszy wzrost obciążenia, prowadzi do trwałych zaburzeń struktural
nych materiału, czyli do jego zniszczenia. Z punktu widzenia struktural
nego w obszarze pierwszym następuje ruch dyslokacji, którego prędkość 
zmian wzrostu wraz z obciążeniem nieznacznie rośnio, co powoduje ekspo- 
nencjalny wzrost AE. W obszarze drugim występuje pewna quasi-równowaga 
pomiędzy siłami bezwładności a siłami oporu, prowadząca w konsekwencji do 
utrzymania się intensywności na stałym poziomie. Wreszcie w obszarze trze
cim występujące obciążenia są Już tak duże, że prowadzi to do połączenia 
dyslokacji w mikro-, a następnie makroszczeliny, co powoduje bardzo silny
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wzrost AE i doprowadza do zniszczenia materiału. Długości przedziałów 
Jednostkowego wzrostu obciążenia, odpowiadające omawianym obszarom zacho
wania się tempa impulsów A E , zależą głównie od rodzaju badanego materiału 
i Jego struktury wewnętrznej.

9. Stwierdzono występowania istotnej współzależności pomiędzy charak
terem zmian wartości współczynnika obciążeniowego tempa AE, generowanej 
przez próbki materiałowe w warunkach Jednoosiowego ściskania, a charakte
rem analogicznych zmian tego współczynnika wyznaczonego w punktach znaj
dujących się w bezpośrednim sąsiedztwie elementów kinematycznych głowicy, 
z których zostały wykonane próbki laboratoryjne. Wykryta korelacja świad
czy o dużych możliwościach identyfikacyjnych elementów kinematycznych na
wet złożonych układów napędowych, przy znajomości określonych charakte
rystyk sygnałów AE generowanych przez poszczególne elementy w warunkach 
symulacji naprężeniowej określonych defektów w strukturze badanych mate

riałów.

Przedstawiona metoda wykorzystania AE, zarówno w warunkach laboratoryj

nych Jak i przemysłowych, miała głównie na celu pokazanie szerokich możli
wości zastosowań tego typu badań dla oceny, nie tylko stanu całej maszy
ny, lecz również określonych jej elementów, wskazano również na szereg 
trudności i złożoność problemów związanych z bezpośrednim wdrożeniem tej 
metody w warunkach diagnostycznych badań przemysłowych. Prace te, zdaniem 
autora, winny być nadal kontynuowane i zmierzać do opracowania takich 
metod optymalizacji, które pozwoliłyby zbudować zestaw aparatury, umożli
wiający bezpośrednią i ciągłą kontrolę danego układu mechanicznego w wa

runkach przemysłowej kontroli Jakości.

31. TERMOWIZYJNA METODA OKREŚLENIA PROCESÓW CIEPLNYCH 
GŁOWIC RAMIENIOWYCH

Dotychczas w polskim górnictwie węglowym do oceny stanu technicznego 
maszyn górniczych bardzo rzadko stosowano bezdamontażowe metody diagno
styczne. Stosowane dotychczas, sporadycznie metody, w większości przy
padków opierały się głównie na pomiarze i analizie procesów wibroakustycz- 
nych generowanych przez maszynę. Wydaje się, że stan techniczny maszyn i 
urządzeń górniczych można również z powodzeniem określić na podstawie 
rozkładów temperaturowych wyznaczanych na korpusach maszyn. Temperatura, 
Jako parametr fizyczny, a w szczególności jej zmiany w czasie, mogą świad
czyć o powstawaniu w maszynie dodatkowych procesów destrukcyjnych, pro

wadzących do uszkodzenia określonych zespołów, czy elementów maszyn. 
Przyrządy stosowana zazwyczaj do pomiaru temperatury, jak np. termometry, 
termoelemanty, tarmistory itp. wymagają bezpośredniego kontaktu z po
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wierzchnią badanego elementu. Powoduje to zmianę warunków odprowadzenia 
ciepła a zatem może wpływać na zmianę normalnych warunków pracy badanego 
elementu, co z kolei może mieć wpływ na wynik pomiaru. Ta podstawowa wa
da została wyeliminowana w znacznym stopniu przez zastosowanie pirome
trów, używanych do zdalnych i bezkontaktowych pomiarów temperatury w okre
ślonych punktach. Często Jednak w praktyce przemysłowej występuje koniecz
ność wyznaczenia rozkładów temperatury na całej badanej powierzchni w ce
lu otrzymania np. mapy termicznej. Można w tym celu zastosować również 
pirometr, jednak metoda ta będzie bardzo pracochłonna a Jej dokładność 
będzie zależna od liczby punktów pomiarowych. '.v celu otrzymania obrazów 
rozkładu temperatury w latach sześćdziesiątych zbudowano pierwsze termo- 
grafy, które umożliwiły otrzymanie obrazów termicznych. Pojęcie termowizji 
jest pochodną pojęcia termografii, które określa proce6 wizualnego ujaw
niania radiacji termicznej, a tym samym umożliwia dokonanie właściwej 
interpretacji jakościowej i ilościowej [6] . Radiacja termiczna Jest nie
odłącznie związana z całym otoczeniem, gdyż każde ciało posiadające tem
peraturę wyższą od zera bezwzględnego jest źródłem promieniowania pod
czerwonego. Równolegle ze zjawiskiem emisji występują także zjawiska ab
sorpcji i reflekcji, a suma tych zjawisk określa ostatecznie parametry 
termiczne danego ciała. Pojęcie termowizji wprowadziła do techniki szwedz
ka firma AGA, która od roku 1965 produkuje seryjnie urządzenia do termo
grafii.

Badaniami objęto głowice ramieniowe kombajnów ścianowych KWB-3RDU, pro
dukowane przez FMG FAMUR, ograniczając się głównie do punktów korpusu 
zlokalizowanych w pobliżu głównych elementów kinematycznych badanego ukła
du. Wykorzystano w tym celu posiadaną aparaturę termowizyjną typu AGA-750. 
Opracowana metoda umożliwia wykrywanie i lokalizowanie podwyższonych sta
nów temperaturowych badanych obiektów, stanowiąc zarazem ważne uzupełnie
nie opisanych już wyżej metod pomiarowych.

32. ZASADA DZIAŁANIA SYSTEMU TERMOWIZYJNEGO

Jak już wspomniano wyżej, termowizja opiera się na badaniu rozkładu 
promieniowania pochodzącego od obserwowanego obiektu. Z tego względu 
termowizyjne metody pomiarów można nazwać metodami pasywnymi, gdyż nie 
wymagają one ingerencji w stan badanego ciała. Termowizja umożliwia okre
ślenie rozkładu temperatury albo emisyjności na powierzchni badanych ele
mentów lub też jednocześnie rozkładów temperatury i emisyjności. Schema
tycznie zasadę działania urządzenia termowizyjnego można przedstawić w po
staci pokazanej na rys. 32.1 [39]. Promieniowanie podczerwone, wysyłane 
przez badany obiekt (1) pada na obiektyw (2), za pomocą którego otrzymu-
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Rys. 32.1. Zasada działania urządzenia termowizyjnego 
Fig. 32.1. Principle of operation of the thermo-vision device

je się obraz obiektu w płaszczyźnie elementu termicznie czułego (3) ka
mery termowizyjnej (detektora), analogicznie jak to ma miejsce w kamerze 
termowizyjnej. Element czuły przetwarza padajęce promieniowanie podczer
wone na proporcjonalne do mocy promieniowania sygnały elektryczne.
Z kolei sygnały elktryczne z detektora sę przekazywane do odpowiednich 
układów obróbki elektronicznej (4) i następnie do układów odtwarzania 
obrazu (5).

W większości urządzeń termowizyjnych, rozkłady temperatur można mie

rzyć w bardzo szerokim przedziale temperatur, jednak wówczas nie jest 
możliwe uchwycenie niewielkich zmian temperatury. W tym celu zawęża się 
zakres mierzonych temperatur, wybierając stosowany podzakres. Zawarte 
w obrazie termowizyjnym informacje o stanie termicznym obiektu są zależne 
od wielu czynników. Z tego względu na podstawie jedynie obrazu termowi- 
zyjnego nie można w sposób Jednoznaczny określić rozkładu temperatury na 
badanej powierzchni. Wynika to z faktu, że stosowane w aparaturze termo
wizyjnej detektory promieniowania reagują tylko na dochodzącą do nich 
efektywną moc promieniowania, która zależy nie tylko od temperatury obiek
tu, lecz także od jego em.isy jności, kształtu, wymiarów jak również od 
stanu atmosfery. Zatem dokładne określenie rozkładu temperatur Jest moż
liwe pod warunkiem znajomości własności emisyjnych obiektu, gdyż różnice 
emisyjności sąsiednich obszarów mogą powodować zmiany sygnału wyjściowego 
detektora, identycznie jak różnice temperatur.
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32.1. Odzworowanle obrazów termowizyjnych

Znając emisyjność ciała o jednorodnej powierzchni 1 znanym współczyn
niku amisyjności (E1 ) można określić rozkład temperatury na jego powierz
chni dwoma sposobami polegającymi na:

1) przeprowadzeniu porównania promieniowania badanego ciała z promie
niowaniem ciała wzorcowego (o znanym EQ i TQ ),

2) wyznaczaniu wartości bezwzględnej amplitudy sygnału wyjściowego.

W zależności od konstrukcji danego urządzenia możliwe jest stosowanie 
jednej lub obu metod [30] .

Zależność amplitudy sygnału wyjściowego od temperatury obiektu o emi
syjności E. przedstawia charakterystyka pokazana na rys. 32.2.

Rys. 32.2. Sposób odczytywania temperatury obiektu z krzywej skalowania, 
gdy znana Jest bezwzględna wartość sygnału

Fig, 32.2. Method of reading of the temperature of the object from the 
graduation curve with the known absolute value of the signal



-  2 4 0  -

Przy wyznaczeniu tej charakterystyki przyjęto, że do detektora dociera 
jedynie promieniowanie od badanego ciała związane z Jego temperaturę i 
właściwościami emisyjnymi. W rzeczywistości Jednak ciało, oprócz własnego 
promieniowania termicznego, wysyła także promieniowanie odbite, padajęce 
z zewnętrz, z tego względu moc promieniowania docierająca do obiektywu 
kamery wynosi

gdzie:

W(TX ) - efektywna gęstość mocy emitowanej przez ciało badane o tempe

raturze szukanej T1 ,

w(T ) - efektywna gęstcść mocy emitowanej przez otoczenie o temperatu- 

8 « .  V

Natomiast mierzona amplituda sygnału wyjściowego U9 wyrażona jest równa-

gdzie:

Ug (T1 ) - amplituda sygnału przy założeniu, że ciało badane nie odbija 
promieniowania otoczenia,

U9 (Ta ) - amplituda sygnału wywołanego przez promieniowanie otoczenia 
o gęstości mocy w(T ) przy braku promieniowania bsdanego 
obiektu.

Aby więc określić temperaturę obiektu, konieczna Jest znajomość pro
mieniowania otoczenia. Z reguły przyjmuje się, że otoczenie posiada włas
ności ciała doskonale czarnego (Es » 1) o temperaturze równej temperatu
rze otoczenia Ta . W tych warunkach wartość us (Ta ) odczytuje się z krzy
wej skalowania przyrządu (rys. 32.2) dla E * 1. Zatem, w celu określenia 
temperatury obiektu, należy wyznaczyć wartość bezwzględną amplitudy syg
nału pochodzącego od danego ciała, a następnie znając moc promieniowania 
otoczenia oraz E1 badanego ciała, oblicza się wg wzoru (32.2) wartość 
amplitudy syonału uwarunkowanego jedynie promieniowaniem obiektu u 8 (t i )> 
następnie z krzywej skalowania odczytuje się temperaturę • Natomiast, 
w przypadku gdy określenie bezwzględnej amplitudy sygnału pochodzącego od 
badanego ciała nie Jest możliwe, należy przeprowadzić porównanie sygnału 
od badanego ciała z sygnałem wzorca o znanej temperaturze TQ i emisyjno- 
ści EQ . Także w tym drugim przypadku należy uwzględnić wpływ otoczenia. 
Uwzględniając wyrażenie (32.1) dla badanego ciała oraz piazęc analogicz

ne wyrażenie dla ciała wzorcowego, otrzymamy

W • WfTj) + (1 - E1 ) . W(Ta ). (32.1)

nlem

(32.2)

( 3 2 . 3 )
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Tworząc różnica, otrzymamy

A U s “ us - U8*

Ostatecznie uzyskujemy wyrażenie

W  ’ U8 (V  + Ue * (E1 - Eo> * W *  (32*4 >

Z ostatniej zależności wynika, że aby obliczyć nie trzeba znać
wartości bezwzględnej otrzymanego sygnału, wystarczy określić wartość 
różnicy sygnałów A u g między porównywanymi obiektami. Wszystkie pozosta
łe wielkości występujęce w zależności (32.4) odczytuje się bezpośrednio 
z odpowiednich krzywych ekalowania, uwzględniajęc przy tym konkretne 
temperatury otoczenia Tg i wzorca TQ .

32.2. Zależność sygnału wyjściowego detektora 
od warunków pracy

Oakość uzyskiwanych obrazów termowizyjnych zależy głównie od własności 
emisyjnych oraz temperatury badanego obiektu, a ponadto od konstrukcji 
stosowanych urządzeń. Z tego względu, że detektor reaguje na promieniowa
nie dochodzęce do Jego powierzchni, konieczne staje się tu określenie 
strat promieniowania w atmosferze, zwięzanych głównie z absorpcję i roz
praszaniem. Straty te uwzględnia tzw. widmowy współczynnik transmisji 
atmosfery, zdefiniowany Jako część mocy, która przeszła przez ciało nie 
doznaJęc ani absorpcji ani odbicia, co wyraża zwięzek

~  ^Wft.^trans , c ,
Ca ■ /'u. v " • )

' v p a d

Moc promieniowania docierającego do detektora zależy od powierzchni 
ciała promieniującego, jak również od transmisji układów optycznych i 
przeszukujących. Promieniowanie po przejściu przez obiektyw jest następ
nie zbierana przez układ optyczny 1 lokalizowane w płaszczyźnie powierz
chni czułej deterktora. Ponieważ detektor ma skończone wymiary, a samo 
odwzorowanie nigdy nie jest idealne, z tego wzglądu na ęgwierzchnię de
tektora pada promieniowanie pochodzące z określonej powierzchni ciała, 
zależnej od parametrów układu optycznego 1 odległości badanego przedmiotu. 
Ponadto, na wartość mocy promieniowania dochodzącej do powierzchni czu
łej detektora ma także wpływ technika przeszukiwania obrazu. Podczas ob
serwacji określonego pojedynczego obiektu mogą wystąpić chwile, w ciągu 
których powierzchnia detektora będzie oświetlona tylko częściowo przez 
fragment badanego obiektu. W tych warunkach sygnał wyjściowy detektora
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będzie mniejszy, niż w przypadku oświetlenia całej powierzchni detektora. 
W przypadku gdy stała czasowa detektora jost mała w porównaniu z czasem 
oświetlenia detektora, wówczas zmniejszenie sygnału Jest proporcjonalne 
do stosunku powierzchni oświetlonej (Sx ) detektora do jego całkowitej 
powierzchni (Sd ), co można wyrazić przez równanie

Us ■ Uso(| )  (32.6)

gdzie:

U3Q - oznacza amplitudę sygnału w chwili, gdy cała powierzchnia detek
tora Jest oświetlona.

Na gęstość mocy promieniowania dochodzącego do detektora ma także
D

wpływ średnica obiektywu, a ściślej otwór względny obiektywu j£. Im jest 
większa średnica czynna obiektywu, tym większa będzie moc absorbowana 
przez powierzchnię detektora. Każda zmiana średnicy czynnej obiektywu 
zmienia zatem wartość sygnału wyjściowego detektora. Również należy tu 
uwzględnić wpływ zmiany odległości przedmiotu od aparatury na moc docie- 
rajęcę do powierzchni detektora, co zwlęzane jest ze zmianę powiększenia 
układu optycznego. Z praktyki wynika, że przy odległościach przedmiotu 
L > 20f, pominięcie wpływu odległości prowadzi do błędu określenia U8 
rzędu 8-10% [74] . Należy również podkreślić, że o jakości odwzorowania 
decyduję także w dużym stopniu parametry samego detektora.

Oo podstawowych parametrów charakteryzujęcych sposób i Jakość odwzoro
wania detektora m.in. należę:

- detekcyjncść która określa wartość sygnału odpowiadajęcego danej mocy 
promieniowania padajęcego na detektor, im większa Jest wartość detek- 
cyjności, tym lepszy detektor,

- średnia kwadratowa amplitudy sygnału szumów, której wartość decyduje o 
możliwości rozróżnienia małych zmian sygnału pochodzęcych od badanego 
ciała,

- stała czasowa , która winna być znacznie mniejsza od czasu obserwa
cji, w przeciwnym przypadku sygnał z detektora nie osięgnie maksymalnej 
wartości,

- szerokość pasma przenoszenia wzmacniacza.

Wynika stąd, że uwzględnienie wszystkich czynników w celu dokładnego 
określenia zależności bezwzględnej amplitudy sygnału od właściwości ter
micznych ciał nie jest sprawę prostę. Stosowane, praktyczne skalowania 
urzędzeh, określajęce ilościowo zależność sygnału od temperatury ciała 
jest przeprowadzane dla określonych rodzajów ciał o wybranym kształcie i 
współczynniku emisyjności. Decydujęcy wpływ na wynik pomiarów, jak wspom
niano wyżej maję :
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- odległość badanego przedmiotu od urządzenia,
- przeetrzenne usytułowanie d a ł ,

- transmieyjność atmosfery,
- skład widmowy emitowanego promieniowania.

Z tego względu konieczne staje się korzystanie ze wzorców promienio
wanie o znanych parametrach, co pozwala na wyeliminowanie wpływu większo
ści spośród wyszczególnionych wyżej czynników, co w praktyce oeięga się 
poprzez wprowadzenie odpowiednich poprawek.

33. STOSOWANY SYSTEM TERMOWIZYJNY AGA-750

Firma AGA dzlałajęca na terenie Szwecji od wielu lat Jest jednym z naj
większych producentów termowizorów na świacie. Termowizory te sę produko
wane obecnie w dwóch podstawowych odmianach konstrukcyjnych:

1) Model AGA 680 - stacjonarny,
2) Model AGA 750 - przenośny.

Autor w prowadzonych badaniach termowizyjnych głowic ramieniowych, 
stosował będęcy w posiadaniu CMG-KOMAG przenośny zestaw AGA-750 Thermovl- 
sion 40. Na fot. 5 pokazano ogólny widok aparatury termowizyjnej AGA-750 

Charakterystyczne cechy systemu AGA-750:

- lekka, ręczna kamera IR (iR-infrared) i przenośny monitor,
- niezależne, przenośne zesilanie akumulatorowe.

Fot. 5. Ogólny widok zestawu termowizyjnego AGA-750 
PHot.5. General view of the AGA-750 thermovision set
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- wymienne obiektywy i pierścienie w kamerze, dzięki temu moZna uzyakać 
szereg różnych charakterystyk termicznych,

- możliwość zastosowania filtrów IR rozszerzajęcych zakres pomiaru tempe
ratury do 2000°C,

- zmiana zakresu temperaturowego na kamerze wywołuje równoczesne zmianę 
cyfry dziesiętnej zakresu użytecznego na ekranie monitora,

- stosowany układ automatyki ekspozycji fotograficznej w zaleZności od 
•pZytego filmu oraz elektroniczna synchronizacja umoZliwiaJę wykonywanie 
zdjęć z pojedynczego lub poczwórnego obrazu.

Stosowano kamerę IR typu 556 i 191 001 umożliwiajęcę przeprowadzenie 
analizy elektro-optycznej w czasie rzeczywistym, z wymlennę optykę oraz 
z moZliwościę wymiany filtrów, umoZliwiajęcę selekcję zakresów temperatu
rowych realizowane przez zmianę przesłony.

Oetektor IR był typu fotonapięciowego z antymonku indu o zakresie 
spektralnym mieszczęcym się w przedziale 2-5,6 m. Urzedzenle było wyposa
żone w monitor typu 556 191 002 przenośny, pracujecy z zasilaniem bateryj
nym o obrazie termicznym typu termowizyjnego, z moZliwościę wyświetlenia 
izoterm wraz z układem automatycznej ekspozycji zdjęć.

Zakres pomiaru temperatury wynosi od -20 do +900°C (bez filtrów), rea
lizowany w 8 stopniach przesłony kamery oraz w 9 zakresach obrazu, z moZ
liwościę rozszerzenia zakresu do 2000°C po wprowadzeniu do kamery 6% sza
rego. Minimalna rozrólnialność różnicy temperatur wynosi 0,2°C przy tsm- 
peraturze obiektu 30°C.

Oetektor promieniowania IR w kamerze jest chłodzony azotem o tempera
turze -196°C, celem uzyekenia duZej czułości i kontraetowości.

34. WYNIKI POMIARU ROZKŁADU TEMPERATUR KORPUSU 
GŁOWIC KWB-3R0U

Interesujęca temperatury występujące w poszczególnych obszarach korpu
su głowicy obejmuje zakresy od kilkudziesięciu do około 100°C. Wykorzy
stanie obszaru podczerwieni stwarza nowe możliwości wyszukiwania miejsc 
i obszarów o podwyższonych temperaturach dla oceny przeblegajęcych zja
wisk dynamicznych i stanowi znaczne usprawnienie w porównaniu do stosowa
nych powszechnie termometrów stykowych [40] . Dodatkowe 1 waZnę zaletę 
zastosowanej aparatury termowizyjnej jest szybki odczyt teaperątury oraz 
możliwość wykonywania zdjęć termograflcznych dla całych obszarów będęcych 
przedmiotem zainteresowania [39] . Uzyskane wyniki pomiarowe stanowię 
zbiór zdjęć taraograficznych, na podstawia których wyznaczono szareg cha
rakterystyk rozkładów izotarmlcznych, wykonanych podczas badań stanowisko-
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wych głowic, zarówno na biegu jałowym. Jak równie* pod obciążeniem nomi
nalnym.

Zdjęcie termowizyjne głowic ramieniowych kombajnów ścianowych KWB-3RDU 
wykonano na stanowisku stacjonarnym w CMG-KOMAG, stosujęc opisany wyżej 
układ mocy krężęcej. Dla przykładu na fot. 6a przedstawiono widok ogólny 
badanej głowicy, natomiast na fot. 6b obraz termowizyjny głowicy podczas 
pracy na biegu jałowym, po ustaleniu w układzie napędowym stacjonarnych 
warunków termicznych (czas pracy około 1 godziny). Następnie na fot. 7 
przedstawiono obraz termowizyjny tej samej głowicy pracujęcej pod obcięże- 
niem nominalnym. Z porównania obu obrazów termowizyjnych wynika. Ze ob
ciążenie układu napędowego powoduje zmianę wartości temperatury, jak rów
nie* jego charakterystyki izotermicznej. Z kolei na fot. 8 przedstawiono 
obraz termowizyjny układu wyjściowego podczas pracy głowicy na biegu ja
łowym.

Fot. 6a,b. a) ogólny widok głowicy, b) stopień przegrzania głowicy na bie
gu jałowym

Phot.6a,b, a) general view of gearhead, b) degree of overheating of gear-
head at idle running

Fot• 7. Stopień nagrzania korpu- 
au głowicy pod obciążeniem nomi

nalnym

Phot.7. Degree of heating of the 
gearhead body under nominal load

Fot. 8. Obraz termowizyjny układu 
'planetarnego głowicy

Phot,8. Thermovision image of the 
planetary system of the gearhead
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Fig. 34.1a.b. Isotherm distribution for the frame of transmission gear 
KWB-3ROU in idle run (a) and under nominal load (b)
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Rys. 34.2. Symetryczna sieć podziałowa płaszczyzny czołowe] przekładni 
KWB-3ROU wraz z zaznaczonymi temperaturami średnimi

Fig. 34.2. Symmetrical division network of the face plane of the trans
mission gear KWB-3RDU with marked maan temperatures

Opierając się na uzyskanych termogramach sporządzono wykresy rozkładu 
temperatur dla przekładni organu urabiającego kombajny KWB-3RDU.
Na rya. 34.1a,b przedstawiono rozkłady izoterm dla głowicy 3RDU/307 odpo
wiednio na biegu jałowym (rys. 34.la), a następnie pod obciążeniem nomi
nalnym (rys. 34.Ib) dla ramion zamontowanych odpowiednio na zabiór prawy 
i lewy. Obciążenie układu wywiera ietotny wpływ na zmianę rozkładu tem
peratur, powodując nie tylko jej wzrost, lecz również wpływa dość znacz
nie na zmianę charakterystyk otrzymanych izoterm. Celem zobrazowania roz
kładu temperatur na korpuaie głowicy, przeprowadzono podział płaszczyzny 
korpusu głowicy wg symetrycznej sieci podziałowej, a poszczególne pola 
podziału oznaczono kolejnymi literami alfabetu (a.b.c,...), co pokazane 
zostało na rys. 34.2. Badaniami termicznymi objęto w sumie 10 głowic 
KWB-3RDU, które umownie oznaczono:

1 - 307, 2 - 308, 3 - 358, 4 - 416, 5 - 419, 6 - 425, 7 - 426, 
8 - 427, 9 - 1273, 10 - 1345.

Uwzględniając przyjętą sieć podziałową, dla zobrazowania stanu nagrza
nia poszczególnych obszarów korpusu, wyznaczono wartości średnie tempera
tur w poszczególnych polach podziałowych« które następnie wpisano w po

szczególne sektory sieci podziałowej (rys. 34.2) podczas obciążenia nomi
nalnego przekładni. Następnie na rys. 34.3a,b,c przedstawiono wartości
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Rye. 34.3a,b.c. Rozkład wartości temperatur w zaznaczonych aektorach po
działowych, odpowiednio (e,f) (a), (h,g) (b), (a,d) (c)

Fig. 34.3a,b,c. Dietrlbution of temperatura vałuea In the marked diylalon 
aectors reapectiyely (e,f) (a), (h.g) (b), (a.d) (c)
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torach podziałowych
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temperatur odpowiednio w sektorach (e,f), (h,g), (a,d) wyróżniających się 
stosunkowo ekstremalnymi wartościami temperatur, zaznaczone po prawej 
stronie proetokęty odzwierciedlają wartości średnie temperatur w odpowied
nich sektorach. Celem wyraźnego uwypuklenia dynamiki zmian temperatury, 
na rys. 34.4a,b zobrazowano względne zmiany temperatur w dB, w odniesieniu 
do najmniejszej wartości temperatury, którę zaobserwowano w danym sekto
rze określonej głowicy.

Przedstawiona metoda pozwala wyodrębnić głowice, cechujące się podwyż
szonym etanem cieplnym, za który odpowiedzialne są głównie elementy kine
matyczne, leżące w bezpośrednim sąsiedztwie określonych sektorów. Podwyż
szony stan cieplny niektórych głowic Już w początkowej fazie może świad
czyć o zwiększonych procesach oporu ruchu niektórych elementów, a zatem o 
ich gorszym stanie technicznym [74] . Dodatkowa energia wydatkowana na po
konanie zwiększonych sił tarcia zostaje zamieniona na ciepło, podwyższa
jąc istotnie temperaturę m.in. łożysk tocznych, przez co wydatnie mogą 
ulegać zmniejszeniu ich własności wytrzymałościowe.

Rozkład zmian poziomu temperatury w sektorach (e) i (f) (rys. 24.3c) 
Jest podobny, z uwagi na bliskie sąsiedztwo obu sektorów oraz występujące 
termiczne sprzężenia zwrotne pomiędzy elementami kinematycznymi łażącymi 
w obrębie tych sektorów. Prowadzi to do wyrównania temperatur w obu sek
torach, ujawniając w efekcie brak ich wyraźnego zróżnicowania, czego do
wodem jest występowanie tych samych izoterm przebiegających przez oba 
sektory w przypadku niektórych głowic. Rozkad poziomu temperatury w sek
torze (h) cechuje się mniejszym, zakresem zmian (rys. 34.4a), jednak struk
tura tych zmian Jest zupełnie analogiczna jak w przypadku sektorów (e) 1 
(f). We wszystkich trzech sektorach najmniejszą wartość temperatury zaob

serwowano dla głowicy N * 8 i z tego względu za poziom odniesienia 
przyjęto właśnie wartość tej temperetury minimalnej.

Największym poziomem zmian temperatury w sektorach (e,f) charaktery
zują się głowice N » 7, 10, których różnice temperatur względem wartości 
minimalnej wynoszą odpowiednio (AT7 1 0 )a “ 12°C, (AT7 )̂  ■ 10°C, (AT1Q)^ »
■ 11°C (rye. 34.4a).

Interesujące są dane reprezentowane przez rys. 34.3c, przedstawiające 
rozkłady temperatur dla poszczególnych badanych głowic w sektorach (a,d), 
obejmujących układ przekładni obiegowej na wyjściu napędu. Temperatury 
występujące w poszczególnych sektorach tego układu są znacznie mniejsze, 
wartość minimalną temperatury zaobserwowano dla głowicy N •> 6, natomiast 
maksymalns poziomy zmian temperatury, występujące w sektorach (a,d), 
ujawniono dla gpowic N » 4, 9. Różnice maksymalnych temperatur zaobserwo
wane dla tych głowic względem wartości minimalnej jaką cechuje się głowi
ca N ■ 6, wynoszą odpowlsdnioi (AT4 )8 » 7°C, (ATg )a « 8°C, (AT4 )d ■ 7°C, 
(AT9 )? m i2 °c .  Tak duże różnice temperatur, czy też odpowiadające im po
ziomy względne - występujące dla wyszczególnionych głowic, winny stać się 
sygnałem świadczącym o występowaniu dużych oporów ruchu, powodujących 
wydzielania się nadmiernej ilości ciepła w odpowiednich parach kinematycz

nych badanego układu napędowego.
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35. WNIOSKI I UWAGI KOŃCOWE 2 BADAŃ TERMICZNYCH

Dokumentowanie wyników pomiarowych za pomocą zdjęć termograficznych 
pozwala na prowadzenie bardzo dokładnej analizy termicznej badanych ma
szyn, jednak należy podkreślić, że sama procedura stanowi operację dość 
skomplikowaną, wymagającą dużego doświadczenia z zakresu samej techniki 
wykonywania i interpretacji zdjęć termograficznych.

Przeprowadzone badania stanowiskowe potwierdziły przydatność wykorzy
stania promieniowania podczerwonego do określenia rozkładów termicznych 
badanych maszyn. Szczególnie przydatna okazała się tutaj kamera telewizyj
na, dzięki której można było określić nie tylko sam rozkład temperatur, 
lecz również gradienty temperatur. Analiza uzyskanych wyników zakodowanych 
w otrzymanych obrazach termograficznych pozwoliła na przyjęcia następu
jących wniosków końcowych:

- Znaczne zróżnicowania rozkładu temperatur na powierzchni korpusu gło
wicy stanowią odzwierciedlenie procesów dynamicznych, występujących
w elementach kinematycznych sąsiadujących bezpośrednio z rejestrowanymi 
obszarami termicznymi;

- Obciążenie układu powoduje generalnie wzrost temperatury, której roz
kład cechuje się z.iacznie większą dynamiką zmian;

- Przeprowadzona sieć podziałowa płaszczyzny czołowej korpusu pozwoliła 
na przyporządkowanie poszczególnym elementom podziałowym odpowiednich 
temperatur średnich, co obrazuje intensywność procesów cieplnych w po
szczególnych sektorach;

*• Stwierdzanie różnic temperatur w poszczególnych sektorach dla kolejno 
badanych głowic, pozwoliło ujawnić głowice cechujące się podwyższonym 
stopniem nagrzania, wskazującym na znaczne zróżnicowanie procesów dy
namicznych odzwierciedlających występowanie ponadnormatywnego tarcia 
w parach kinematycznych obejmujących odpowiednie sektory podziałowe;

- Wprowadzone względne miary intensywności cieplnej, liczone względem 
minimalnych wartości temperatur wyetępujących w danych ssktorech, sta
nowią dobre miary diagnostyczne, pozwalając wyodrębnić głowice cechują
ce się podwyższonym promieniowaniem cieplnym.

Na podstawie przeprowadzonych badań można wnioskować, że przydatność 
termowizji w badaniach naukowych zmierzających do poprawy Jakości, jak 
również niezawodności działania maszyn górniczych, została w pełni po
twierdzone. Celowe wydaje się tutaj prowadzenie szeroko pojętych badań 
związanych ze znalezieniem właściwego algorytmu pozwalającego na przypo
rządkowanie określonym rozkładom czy zmianom temperatury właściwych i 
skutecznych zasad-interpretacyjnych zachodzących zjawisk dynamicznych.



-  2 5 5  -

36. PODSUMOWANIE CAŁOŚCI PRACY

Zagadnienie identyfikacji parametrów dynamicznych złożonych układów 
mechanicznych stanowi bardzo ważną dziedzinę wiedzy, zmierzającą do opra
cowania metod skutecznej kontroli jakości i niezawodności funkcjonowania 
maszyn górniczych.

Dotychczas problematyka ta była najczęściej ograniczona do prostych 
układów mechanicznych, w których wykorzystywano podstawowe funkcje losowe 
opisujące procesy wibroakustyczne. Bardzo mało jest prac wykorzystujących 
jednocześnie różne metody identyfikacyjne, związane z analizą szeregu 
procesów towarzyszących pracy maszyn w ustalonych warunkach zewnętrznych. 
Z tego względu eutor uznał za celowe podjęcie tematyki identyfikacji dia
gnostycznej złożonych systemów technicznych, uwzględniając przy tym sze
reg metod teoretyczno-doświadczalnych, umożliwiaJącycj ocenę stanu dyna
micznego badanych obiektów. Z wyżej przedstawionych powodów zostały wy
konane niniejsze badania, których głównym celem było oprecowanie metod 
pozwalających na ocenę etanu maszyny, jak również podanie algorytmów 
postępowania praktycznego, wykorzystując przy tym cztsry różna dziedziny 
badert, a mianowicie:

1. Modelowanie fizyczno-matematyczne układu napędowego głowicy ramie
niowej, pozwalające na wyznaczenie podstawowych paramstrów dynamicznych 
układu, jak również wzajemnych oddziaływań w parach kinematycznych;

2. Procesy wibracyjne towarzyszące pracy-każdej maszyny, a utworzone 
na ich bazie estymaty kierunkowe pozwoliły na przeprowadzenie klasyfika
cji stanu dynamicznego nie tylko całego układu, lecz również głównych 
elementów kinematycznych;

3. Zjawisko emisji akustycznej obejmujące separację czasowo-amplitudo- 
wą akustycznych fal sprężystych generowanych w procesie badań stanowisko- 
wo-laboratoryjnych, umożliwiającą znalezienie korelacji pomiędzy określo
nymi estymataml sygnału AE niektórych elementów układu poddanych jedno
osiowemu naprężeniu ściskającemu;

4. Procesy cieplne generowane przez układ napędowy głowicy, rejestro
wana ncstępnlą przez system'termowizyjny, który pozwolił na wyznaczenie 
rozkładu izotermicznego w poszczególnych obszarach korpusu głowicy, od
zwierciedlając w ten sposób obszary charakteryzujące się ponadnormatywnym 
tarciem w parach kinematycznych.

Przedstawione metody oraz szczegółowe opisy badań doświadczalnych wraz 
z uzyskanymi wynikami w warunkach laboratoryjnych i przemysłowych nie 
miały na celu zamknięcia zagadnień identyfikacji stanu dynamicznego ma
szyn, lecz zmierzały do pokazania szerokich możliwości zastosowań tego 
typu badań dla oceny stanu maszyny, jak również przedstawienie trudności 
oraz złożoności problemów .-wiązanych z praktycznym wykorzystaniem opisa
nych metod.
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Dalsze prace naukowo-badawcze z tej dziedziny winny przyczynić się do 
poprawy stanu jakości i niszawodności produkowanych maszyn górniczych, 
a w związku z tym do obniżenia kosztów eksploatacji związanych z wydłuże
niem czasu ich bezawaryjnej pracy.
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S t r e s z c z e n i e

W pracy rozważa się zagadnienie identyfikacji parametrów dynamicznych i 

wykrywania niesprawności głowic kombajnowych za pomocą analizy zjawisk to

warzyszących pracy maszyny.

Praca składa się z dwóch zasadniczych części: teoretycznej i doświad

czalnej. W części teoretycznej opierając się na wprowadzonym modelu dyna

micznym układu napędowego głowicy kombajnu KGS-320 o 10 stopniach swobody, 

z uwzględnieniem sprzężenia elektromechanicznego, wyznaczono oddziaływania 

dynamiczne w poszczególnych parach kinematycznych.

W części doświadczalnej wykorzystywane są trzy oddzielne metody oceny 

stanu dynamicznego, uwzględniające procesy wibracyjne, wysokoczęstotliwoś- 

ciowe zjawisko emisji akustycznej oraz procesy termiczne.

Przedstawiono ogólnie znane estymaty procesów wibracyjnych, takie jak: 

wartość skuteczna, średniokwadratowa, funkcja gęstości widmowej mocy, cep- 

strum, częstotliwość Rice'a. Opisano sposób ich wykorzystania dla celów 

identyfikacji stanów dynamicznych maszyn, jak również wskazano na szereg 

ograniczeń związanych z ich wykorzystaniem w przypadku złożonych układów 

mechanicznych. Następnie przedstawiono oryginalną metodę estymacji sygnału 

wibracyjnego, minimalizującą wpływ transmitancji układu na wartość wprowa

dzonych miar względnych. Opierając się na wprowadzonych estymatach kierun

kowych, przeprowadzono względną klasyfikację stanów dynamicznych badanych 

głowic, wskazując jednocześnie na jej aspekt praktyczny.

Druga metoda badań dotyczyła sposobu wykorzystania zjawiska emisji aku

stycznej w procesie identyfikacji różnorodnych struktur mechanicznych okre

ślonych elementów kinematycznych układu napędowego głowicy. Wprowadzone 
estymaty sygnałów emisji akustycznej umożliwiły znalezienie istotnej współ

zależności w charakterze zmian sygnałów emisji akustycznej, emitowanych w 

procesie badań laborato-ryjno-stanowiskowych wybranych elementów układu na

pędowego. Opracowane dla tej metody odpowiednie algorytmy obliczeniowo-po- 

miarowe mogą posiadać duże znaczenie praktyczne związane z zagadnieniem 

identyfikacji złożonych układów mechanicznych.

Trzecia dziedzina badań doświadczalnych dotyczyła termowizyjnego wyzna-, 

czenia rozkładu temperatur na powierzchni korpusu głowic kombajnowych. 

Opierając się na uzyskanych wynikach rozkładu izoterm wyodrębnione zostały 

głowice cechujące się ponadgranicznym promieniowaniem cieplnym, świadczą

cym o nadmiernym tarciu występującym w niektórych parach kinematycznych 

układu.

Zaprezentowane metody pomimo pewnych ograniczeń i trudności pomiarowych 

mogą w postaci uproszczonej być zastosowane w badaniach identyfikacyjnych 

dowolnych układów mechanicznych.



P e 3 io m e

A p a ö o x e  oroBapH saioTCH  B on p ocu  h a c h th  pHKaujiH AHHaMnnecKHX n ap aM eip oB  h 

oÖ H apyxeHiia H encnpaB H ocT eö KOMÔaîtHOBux ro x o B o x  npH noMonw aH ax n 3 a  HBJienna 
HM6S0H11X M ecí O BO B p e u a  paÖOTM MamHHbl.

P a ö o ia  cocTOHT h3 Asyx och o bh h x  qacTeä - TeopeiHuecKoił h sxcnepKMeHTaxb- 

Hoii. B  TeopeTHMecKoa n a c in  Ha ocHOBe AHHaMHnecKoii MOAexn npKBOAHoft CHCTeMbi 
roxoBKa KOMÖaäHa Krc-330 c 10-CTeneHHMn CBoöoxbi c yneioM 3xeKTpoMexaHH>;ec- 
Koro conpHKeHHH, onpeAexeH H  xHHaMHMecicne B03AesicTBHH b oTAexbHux KHHeMaTH- 

necKHx napax.

3  sKcnepHM eniajibHO ił nacTH H cnoA bs oBaHHH x p a  pa3H ue MeTOAH oneHKH AHHaMH- 

Hecxoro COCTOHHHH, y HHTblBaiOtUHe BllÖpaHHOHHbie n p o ije cch l, BUCOKOHaCTOTHUe hba< -  

Hue aKKycTHqecKOil smmcchh a laicxj xepMmiecKHe nponeccu. IIpeACTaBxeHb: oCme- 
HSBeciHue oueHKH BHÖpaHHOHHüx iiponeccoB TaKHe xaxs AeitcTByioinaH H C pe^ He_ 

KBaApaiHHecKaa BeAHHHHa, (JynicnHH cnexxpaAbHoii h jio th o c th  m oah octh  cepstrum, 

MacToxa Paitca. noxa3aH cnocoö hx HcnoHb3oaaHHH a x h  nexeit HxeHTasHKanHH a h -  

KaMH'ieCKHX COCTOHHHä MaLiHH. YKaSaHU TaKjK8 HÔKOT Opue OrpaHHHeHHfl, CBHSaHHbie 

c h x  HCii0Ab30BaHHeM b cx yw ae ca o h h h x  uexaHHHecKHX CHcreM . £ a x e e  npeACTaaAeH 

noAAHHHua aeiO A  oneHKH BHÖpaipioHHoro CHTHajia, MHHHMH3Hpywmero bxhhhhb ne- 

peAaTOHHOfl ÿyHKUHH CHCTeMbi Ha BeXHHHHy BBeAëHHHX OTHOCHTeXbHHX Uep. Ha o c 

HOBe BBeAëHHax HanpaBAeHHbix on eH o x , npoBeA eH a oTHocHTexbH aa KAaccH^HKaujiH 
AHHaMHMeCKHX COCTOHHHÍS HCCAeAyeHbLX TOAOBOK, C OAHOBpeMOHHhlM yKa3aH H eu npax- 

THtjeCROÜ CTOpOHbl A S Jia .

B Tcpoft iieiO A HCCAeAOBaHHä KacaACH c n o co C a  ncnoxb3oBaHHH HBxeHHH a K K y c ia -  
VeCKOñ 3MHCCHH B HpOUeCCe HASHTHtpHKailHH pa3AHHHbIX MexaHHHeCKHX CTpyKTjrp, 

onpeAaAëHHhix KHHeMaiHnecKHX sxeueH TO B npHBoxHofl CH C ieun to a o b k h . B B exeH - 

Hae OlieHKH CHTHaXOB aKKyCIHHeCKOñ 3MKCCHH Ü03B0AHAH HaiłTH cyuecT B eH H y» 3 a -  

BKCHUocxb b npHpoAe H3MeHeHHft cn rH aA a aKKycTHHecKoö sm h cch h , noxyneHHHx 

BO BpeMH AaÖOpaXopHblX HCCXeAOBaHHii Bbí6paHHUX SAeMeHTOB npHHOAHOB CHCTeWbl. 

£ a a  3 T o ro  MeiOAa pa3p a6ox aH b i co o iB e x c iB y M n n e  p a c n e iH u e  h HSMepnTexbHbie a x -  
ropHTMbi, K o io p u e  HMemT ÖoAbmoe npaKTHHecKoe 3HaaeHHe a x h  npoöxeM  HAeHiH$H— 

Kai{HH CAOXHbDC MeXaHHqeCKHX CHCXeM.

T p e ib a  ciopoH a ACCAeAOBaxeAbCKHX paöox x a c a x a c b  xepMOBH3HOHHoro o n p exe- 
AeHHH pacnpeAexeHHa xeu n epaxyp  Ha nosepxHocTH xop n yca KOMÖaöHOBbix roxoBOK. 
Ha ocHOBe noxyneHHbix pe3yAbiaT0B pacnpeAexeHHH ltaoxepii ÖhixH BUAexenu r o -  
AOBKH co  CBepxrpaHHHHbM H3AyxeHHeM TenA a, t jio  yxa3«B aA o Ha cahhikoii Öexbinoe 
xpeHHe Buciynarsuee b HeKoiopbix xHHeMaTHxecKHX n a p a x .

ripeAAOsceHHae a paöoTe MeioAH u o ryx  n pn M ehatch  b HccxeAOBaHHHX no HAeH- 
XHlÿHKanHH pa3AHHHblX UeXaHHHeCKHX CHCXSM.



S u m m a r y

The paper deals with the problem of identification of dynamic parameters 

and fault finding of combine heads by means of an analysis of the phenomena 

accompanying the performance of the machine.

It is composed of two principal parts: theoretical and experimental. In 

the theoretical part, the dynamic influence in the particular kinematic 

couples has been determined on the basis of the introduced dynamic model of
C-

the power transmission system of KGS-320 combine head with 10 degrees of 

freedom, with due consideration to the electromechanic coupling.

In the experimental part, three seperate methods of estimation of the 

dynamic state have been applied taking into account the vibration processes, 

high-frequency phenomenon of acoustic emission, as well as the thermal_pro- 
cesses.

The well known estimates of vibration processes such as rms value, mean 

square value, the function of spectrum density of power, cepstrum? Rice's 

frequency, have been presented in general. A way of using them to identify 

the dynamic conditions of machines, as well as a number of limitations con

nected with their use in the case of complex mechanical systems have been 

described. Next, an original method of estimating the vibration signal mi

nimizing the effect of the system transmittance on the value of the intro

duced relative measures has been presented. On the basis of the introduced 

direction estimates, a relative classification of the dynamic conditions of 

the heads tested has been made with due consideration to its practical side.

The second method of investigations referred to the way of applying the 

phenomenon of acoustic emission in the process of identification of the 

various mechanical structures of some definite kinematic elements of the 

head driving system. The introduced estimates of the acoustic emission sig

nals made it possible to find the essential interdependence in the charac

ter of the changes of the acoustic emission signals emitted in the process 

of laboratory stand studies of the selected elements of the powe- transmis

sion system. Suitable computational - measuring algorithms elaborated for 

this method may be of great practical value connected with the problem of 
identification of complex mechanical systems.

The third field of experimental studies referred to the thermovision de

termination of temperature uniformity on the surface of the combine head 

body. On the basis of the obtained results of isotherm distribution, the 

heads with overlimit thermal radiation which are an evidence of excessive 
friction in some kinematic couples of the system have been distingushed.

The methods presented can be used in spite of certain limitations and 

measuring difficulties in identification studies of any mechanical systems.





II

WYDAWNICTWA NAUKOWE I  DYDAKTYCZNE PO LITECH NIKI ŚL Ą SK IE J 
MOŻNA NABYĆ W NA STĘPUJĄ CYCH  PLACÓW KACH: '

44-100 Gliwice — Księgarnia nr 096, ul. Konstytucji 14 b 
44-100 Gliwice — Spółdzielnia Studencka, uL Wrocławska 4 a 
40-950 Katowice — Księgarnia nr 015, ul. Żwirki i Wigury 33
40-096 Katowice — Księgarnia nr 005, uL 3 Maja 12
41-900 Bytom — Księgarnia nr 048, PL Kościuszki 10 
41-500 Chorzów — Księgarnia nr 063, ul. Wolności 22
41-300 Dąbrowa Górnicza — Księgarnia nr 081, ul. ZBoWiD-u 2 
47-400 Racibórz — Księgarnia nr 148, u l Odrzańska 1 
44-200 Rybnik — Księgarnia nr 162, Rynek 1 
41-200 Sosnowiec — Księgarnia nr 181, uL Zwycięstwa 7 
41 -800 Zabrze — Księgarnia nr 230, ul. Wolności 288
00-901 Warszawa — Ośrodek Rozpowszechniania Wydawnictw Naukowych PAN — 

Pałac Kultury i Nauki 
Wszystkie wydawnictwa naukowe i dydaktyczne zamawiać można poprzez Składnicę 
Księgarską w Warszawie, ul. Mazowiecka 9.


