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WPŁYW MODYFIKACJI KORPUSU PRZEKŁADNI ZĘBATEJ NA 
AKTYWNOŚĆ WIBROAKUSTYCZNĄ

Streszczenie. W artykule przedstawiono wyniki badań symulacyjnych dotyczących 
minimalizacji aktywności wibroakustycznej korpusu przekładni zębatej dużej mocy. Badania 
symulacyjne zostały przeprowadzone w  oparciu o metodę elementów skończonych w syste­
mie COSMOS/M. Wyniki badań symulacyjnych zostały potwierdzone pomiarami hałasu 
przekładni w warunkach przemysłowych.

A GEARBOX HOUSING MODIFICATIONS FOR MINIMIZING NOISE 
RADIATION

Summary. A simulation method is used by finite element vibration analysis for the 
purpose o f  evaluating the sound power radiated from a gearbox. The proposed method is ap­
plied to multi stage high power gearbox. Evaluated power is in good agreement, with the 
power obtained from sound intensity measurement.

1. W PROW ADZENIE

Hałas przekładni zębatych dużych mocy jest w warunkach przemysłowych bardzo wysoki 
i stanowi istotne zagrożenie tak wewnątrz, jak i na zewnątrz obiektów przemysłowych. W yni­
ka to przede wszystkim z dużej mocy przenoszonej przez przekładnie oraz z faktu, 
że stosunek mocy akustycznej do mechanicznej rośnie wraz ze wzrostem przenoszonej mocy 
mechanicznej. Badania przekładni przemysłowych wskazują na możliwości znacznego obni­
żenia poziomu generowanego hałasu poprzez odpowiednie ukształtowanie korpusu oraz 
zmianę masy podpór łożyskowych [7, 8 ], Zastosowanie MES i MEB umożliwia istotne roz­
szerzenie zakresu badań wibroakustycznych, m. in. o takie zagadnienia, jak analiza powsta­
wania hałasu wywołanego oddziaływaniem sił dynamicznych na strukturę przekładni 
i transm isja energii wibroakustycznej na promieniujące powierzchnie [3 ,4 , 5, 8,10].

2. METODY MINIM ALIZACJI W IBROAKUSTYCZNEJ PRZEKŁADNI

Głównym czynnikiem kształtującym aktywność wibroakustyczną przekładni zębatej jest 
błąd przełożenia. W przypadku kół nieobciążonych błąd wynika przede wszystkim z niedo­
kładności wykonania i zużycie. Podczas pracy przekładni chwilowy błąd przełożenia jest 
funkcją czasu, na którą m ają wpływ ugięcia zębów wywołane obciążeniem [1, 2]. Schemat 
optymalizacji wibroakustycznej przekładni przedstawiono na rys.l. Wejściem modelu dyna­
micznego są wymuszenia wewnętrzne i zewnętrzne, a wyjściem zmiany poziomu drgań 
i hałasu.
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Rys. 1. Schemat optymalizacji wibroakustycznej przekładni 
Fig. 1. Scheme o f  gearbox optimisation procedure

Badanie i analiza procesów wibroakustycznych rzeczywistych układów fizycznych jest 
bardzo skomplikowana, dlatego przy analizie pola akustycznego stosuje się duże uproszcze­
nia. W badaniach procesów wibroakustycznych wykorzystuje się obecnie różne metody, które 
ogólnie można podzielić na analityczne i dyskrętyzacyjne. Do pierwszej grupy zalicza się m. 
in. metody analizy modalnej oraz Statystyczną Analizę Energii (SEA) [9], Obecnie coraz 
większe zastosowanie m ają metody dyskretyzacyjne MES i MEB [4, 5, 7, 10). Modelowanie 
źródeł dźwięku polega na podziale rzeczywistych źródeł na elementarne źródła o zadanych 
charakterystykach kierunkowych promieniowania. Z doświadczeń wynika, że elementarne 
źródła monopolowe dobrze aproksymują emisję energii akustycznej rzeczywistych źródeł 
przemysłowych [3, 6 ],

3. OBIEKT BADAŃ

Obiektem badań jest trójstopniowa przekładnia zębata o przełożeniu całkowitym 
;c = 63 ,5 , pracująca w układzie napędowym mieszalników i grudkowników bębnowych, na­
pędzana silnikiem asynchronicznym o mocy 320 kW. Przyczyną hałaśliwej pracy przekładni 
jest umocowanie podpory łożyska pierwszego stopnia do górnej pokrywy obudowy przekład­
ni. W ymuszenia w  strefie zazębienia są przenoszone poprzez wał i łożysko na górną pokrywę. 
Widmo drgań pokrywy, w którym dominuje częstotliwość zazębienia f z  = 378 Hz, przedsta­
wiono na rys. 2. Na podstawie pomiarów i analizy drgań korpusu przekładni stwierdzono, że 
głównym źródłem hałasu jest pokrywa górna pobudzana przez podporę łożyskową pierwsze­
go stopnia przekładni. Znając częstotliwościową strukturę siły wymuszającej oraz parametry 
drogi propagacji, które określone są za pomocą funkcji admitancji Y(co), i współczynnik pro­
mieniowania cr(co), można podać poziom generowanego hałasu

L w(co) =La(co) +Lp(co)+Ly(co) +L$(co) (1)
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Rys. 2. Czasow o-częstotliwościowy rozkład przyspieszeń drgań pokrywy przekładni 
Fig. 2. Time-frequency distribution o f  top cover gearbox acceleration

Ograniczenie poziomu hałasu na drodze propagacji jest możliwe poprzez zmniejszenie 
amplitudy sił wymuszających w  strefie zazębienia oraz zmianę admitancji mechanicznej 
struktury pokrywy

Y(co) = V(a)F(a), (2)

która określa związek pomiędzy siłą działającą na górną pokrywę i prędkością drgań 
w punkcie wymuszenia. W celu ograniczenia generowanego hałasu przeprowadzono badania 
wpływu użebrowania górnej pokrywy na poziom drgań uśredniony na powierzchni promie­
niowania.

4. W Y N IK I BADAŃ

Badania symulacyjne obudowy przekładni przeprowadzono w dwóch etapach. W pierw­
szym etapie analizowano górną pokrywę przekładni, która jest dominującym źródłem hałasu. 
Analizę wykonano w oparciu o model pokrywy gładkiej oraz z żebrami o różnych wysoko­
ściach. Pokrywę podzielono na 1328 elementów typu „SHELL 4”. Wymuszenie harmoniczne 
odpowiadające częstotliwości zazębienia przyłożono w punkcie reprezentującym środek pod­
pory przyspawanej do pokrywy. Następnie przeprowadzono badania obudowy przekładni. 
Model obudowy wykonano z 3690 elementów skończonych typu „SHELL 3”. Siły wymu­
szające zostały przyłożone do otworów łożyskowych wykonanych w obudowie oraz 
w podporze łożyska pierwszego stopnia. Analiza została przeprowadzona w oparciu o MES
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w systemie COSMOS/M . W obliczeniach dynamicznych wykonanych za pom ocą modułu 
„ASTAR” uwzględniono 16 kolejnych częstotliwości drgań własnych.

Algorytm obliczeń jest następujący:
podział korpusu emitującego energię akustyczną na sprężyste elementy skończone, 
agregacja sieci elementów skończonych na elementarne źródła dźwięku, 
wyznaczenie mocy akustycznej.

Do oceny mocy akustycznej generowanej przez korpus przyjęto metodę polegającą na po­
miarze prędkości drgań i oszacowaniu mocy akustycznej z przybliżonego wzoru.

W (a)  = o(co)poc<v2>S (3)
gdzie:

o(q}) -  współczynnik promieniowania,
PQ C  -  impedancja ośrodka (dla powietrza w warunkach normalnych p q c =  414 Nsm 
3),
<v2> -  średnia wartość kwadratu prędkości źródła uśredniona po jego powierzchni,
S  -  powierzchnia promieniowania.

M etoda ta ma wiele ograniczeń, z których najistotniejsza jest nieznajomość współczynnika 
promieniowania. W spółczynnik ten można wyznaczyć eksperymentalnie [5], uwzględniając 
stosunek częstości wymuszenia do częstości drgań własnych badanej struktury mechanicznej. 
Na rysunku 3 przedstawiono wpływ użebrowania pokrywy górnej na poziom generowanego 
hałasu.

F r e q u e n c y  [ H z ]

Rys. 3. Widma drgań obudowy: 1 -  pokrywa gładka, 2 -  pokrywa z żebrem h = 60 mm, 3 -  pokrywa 
z żebrem h = 90 mm

Fig. 3. Gearcase vibration spectra: 1 -  smooth top cover, 2 -  top cover with rib h = 60 mm, 3 -  top 
cover with rib h = 90 mm

Zastosowanie żebra o wysokości h = 60 mm wywołało spadek poziomu o 8,4 dB, 
a w przypadku zastosowania żebra o wysokości h = 90 mm spadek poziomu hałasu wyniósł 
13,1 dB. Na rysunku 4 przedstawiono wpływ zmiany grubości pokrywy górnej na generowa­
ny hałas. Zwiększenie grubości pokrywy o 10 mm wywołało obniżenie poziomu o około 1,1
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dB. W yniki badań numerycznych potwierdzają pomiary hałasu przekładni wykonane w wa­
runkach przemysłowych. Na rysunku 5 przedstawiono wyniki pomiaru hałasu zmierzonego 
nad pokryw ą górną przekładni. Wyniki przedstawiają analizę widmową w pasmach 1/3- 
oktaw ow ych dla korpusu przed modyfikacją, korpusu z użebrowaną pokrywą górną oraz w 
przypadku zastosowania w  I stopniu przekładni zębów daszkowych . Największy spadek po­
ziom u dźwięku około 16 dB wystąpił dla przekładni użebrowanej przy jednoczesnej zmianie 
zębów  prostych na daszkowe.

Rys. 4. Widma drgań obudowy: 1 -  górna pokrywa o grubości h = 30 mm, 2 -  górna pokrywa o gru­
bości h = 2 0  mm

Fig. 4. Vibration spectra of gearcase: 1 -  top cover thickness 30 mm, 2 -  top cover thickness 20 mm

kładni
Fig. 5. Noise intensity spectrum measured above top cover for different design

5. W NIOSKI

Generowany przez korpus przekładni hałas jest funkcją częstości i rozkładu drgań na pro­
m ieniującej powierzchni. Ograniczenie poziomu hałasu przez przekładnie można uzyskać 
poprzez zmianę sztywności obudowy oraz minimalizację wymuszeń w strefie zazębienia.
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Metody modyfikacji strukturalnej konstrukcji oparte na MES pozwalają ocenić wpływ róż­
nych zmian konstrukcyjnych na aktywność wibroakustyczną korpusów, nawet w przypadku
zastosowania uproszczonych procedur. Wyniki symulacji numerycznych zostały potwierdzo­
ne pomiarami przeprowadzonymi w warunkach przemysłowych.
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Abstract

The main purpose o f carried research was the FEM vibration analysis for the evaluation 
o f the sound power radiation from industrial gearbox housing. The housing o f gearbox was 
modelled by using a thin shell element in the finite element package program COSMOS/M. 
A numerical procedure has been developed for optimising gearbox structure for minimum 
vibration and noise radiation.

Praca p ow stała  w  w y n ik u  realizacji p ro jek tu  nu m er 8T 07C 04220  finansow anego  p rzez  K om itet B adań N au k o ­
w ych.


