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CUVANT INAINTE

Optimizarea comportarii functionale a ansamblurilor de tip arbore principal cu rulmenti
pentru turatii mari constituie subiectul unor cercetdri importante in domeniul mecanicii in
general si al masinilor-unelte 1n special.

Totodata, subiectul tezei a constituit o provocare la nivel de cunoastere a fenomenelor
implicate in functionarea ansamblului arbore principal pentru turatii Tnalte sprijinit pe lagare cu
rulmenti, dar si In ceea ce priveste tratarea unui astfel de ansamblu prin prisma cercetarilor
experimentale, dar si a modeldrii complexe cu diverse tipuri de modele care sa poatd surprinde
aspecte legate de influenta diversilor parametri constructivi si functionali, ajungand pana la
solutii de optimizare. Din acest punct de vedere, parcurgerea etapelor cercetdrii a constituit o
scoald unica si o experienta deosebita de transformare a doctorandului in cercetator caracterizat
de dorinta de cunoastere, de cautarea de solutii noi, de claritate si de rigoare stiintifica.

Cercetdrile si elaborarea tezei de doctorat au avut loc sub riguroasa indrumare a
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disponibilitate acordate pe parcursul scolii doctorale, cat si la finalizarea si redactarea tezei de
doctorat.
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CAPITOLUL 1 NOTIUNI INTRODUCTIVE DESPRE ARBORI PRINCIPALI
PENTRU TURATII MARI SI OBIECTIVELE TEZEI DE DOCTORAT

1.1. INTRODUCERE

Ansamblul mecanic de tip arbore principal-lagar cu rulmenti este unul dintre cele mai
importante parti ale unei masini—unelte, deoarece precizia de prelucrare a pieselor este direct
influentata de functionarea ansamblului in parametri optimi. Comportarea dinamica, termica si
analiza vibratiilor arborilor constituie subiectul unor cercetari importante in domeniul mecanicii
in general si al masinilor-unelte 1n special ([192], [189], [1], [10], [17], [25], [55], [109], [163],
[191], [166], [167], [168], [47]).

Ansamblurile de mare viteza specifice fiecarei aplicatii sunt sofisticate, delicate si
costisitoare. Capacitatea arborilor de a functiona la turatii Inalte este determinata de
caracteristicile dinamice ale rulmentilor de sprijin [139]. Cu cat viteza de rotatie este mai mare,
cu atat trebuie sa fie mai micd dimensiunea rulmentilor si a arborelui. Masinilor-unelte li se
dar 1n conditii de functionare lina (fara vibratii) si cu degajare minima de caldura.

In timpul functionarii arborelui principal se produc zgomote si vibratii, ceea ce determina
o aschiere instabild, o finisare necorespunzitoare a suprafetelor si o posibila deteriorare a
pieselor, sculelor sau a arborilor. Dilatarea termica si vibratiile In timpul operatiunii de aschiere
pot constitui o problema, in special pentru aplicatiile ce impun precizie de prelucrare.

Problemele termice si vibratiile afecteazd in mod semnificativ proprietatile arborilor, cum
ar fi: rigiditatea, durata de viatd, precizia. Modelarea, simularea si optimizarea functionarii
ansamblurilor arbore principal-lagire cu rulmenti cu privire la aspectele mentionate anterior
continud sa fie cercetate cu interes in literatura de specialitate

1.2 OBIECTIVELE TEZEI DE DOCTORAT

In activitatea de cercetare se vor considera ca modele de studiu atat ansambluri de arbore
principal-lagare cu rulmenti cu transmiterea miscarii de la motor prin transmisie prin curele cat
si arbori principali integrati cu motorul electric. In Fig. 1.4. sunt reprezentate schematic



obiectivele principale si cele secundare, specifice obiectivelor cercetarilor realizate in cadrul
tezei de doctorat

OBIECTIVELE MAJORE ALE

CERCETARII OBIECTIVELE SECUNDARE ALE CERCETARII

OM1. Obiective referitoare la necesitatea si
fundamentarea domeniului de studiu

Fig. 1.4. Obiective majorele (OM) si obiectivele secundare (OS) ale tezei de doctorat
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CAPITOLUL 2 STADIUL ACTUAL PRIVIND ANALIZA COMPORTARII
DINAMICE A ARBORILOR PRINCIPALI CU RULMENTI SI ASPECTE DE
OPTIMIZARE FUNCTIONALA A ACESTORA

2.1. ANALIZA ANSAMBLULUI ARBORE-LAGARE PRIN METODA
ELEMENTELOR FINITE

In analiza regimului dinamic al arborilor, se contureaza doud metode importante: metoda
matricelor de transfer (MMT) si metoda elementelor finite (MEF). MMT este un principiu de
discretizare si poate fi utilizat pentru a determina frecventele naturale, si in analiza modala
[155]. Metoda consta in definirea conditiilor limitd (pe frontierd) la un capat si actualizarea
informatiilor despre sistem cu fiecare segment de arbore de-a lungul arborelui, pana la celalalt
capat. Informatiile pot fi de: stare, deplasare, panta, moment sau fortd de forfecare la fiecare
limitd a sectiunii segmentului. Informatiile se transfera de la o sectiune la alta pand se calculeaza
matricea de transfer pe intregul sistem. MMT poate fi aplicata oricarui sistem linear si metoda
se poate demonstra folosind un sistem de mase legate cu arcuri intre ele, supuse unei forte la
capat.

2.2. ANALIZA COMPORTARII STATICE A ARBORILOR PENTRU
TURATII INALTE - DEPLASARI SI DEFORMATII — FOLOSIND MEF

In dezvoltarea modelelor, arborele elastic introduce fatd de cel rigid si un moment al
incarcarii M) la rulmentii care nu sunt auto-aliniati, in plus fata de incarcarea radiald F» [79].
Modelele matematice ale grinzilor extinse la rotoare corespund celor trei teorii: Euler-Bernouli,
Rayleigh si Timoshenko. Teoria Euler-Bernouli considera inertia translationald, Rayleigh
considera in plus si inertia relationald iar Timoshenko mai ia in considerare si deformatia
produsa de forfecare. Din acest punct de vedere, la ora actualda modelul cel mai complet este cel
bazat pe teoria Timoshenko. Sunt doud metode de dezvoltare a ecuatiilor pentru grinzi si mai
departe pentru arbori:

1. metoda directa care foloseste legile mecanicii de deformare elastica;

2. calcul variational — metoda energiei potentiale (miniumul energiei potentiale), una din
metodele calcului variational.

In teoria Timoshenko, planul sectiunii nu mai rimane perpendicular pe axa neutrd a

sectiunii. Forta de forfecare este inclusa in rotatia cu unghiul B al grinzii. Deformatia totala a

grinzii in punctul X este compusa acum din doud parti, una corespunzdtoare incovoierii (¢ ) si



alta cauzati de forfecare (f3) (Fig. 2.5) .

D _ 5@ +B). 2.8)
dx

Element 1

a b
Fig. 2.5. Deformatia totald a grinzii: a — elementul Timoshenko;
b — douad sectiuni cu punct de intalnire in nodul 2

2.3. ANALIZA VIBRATIILOR PENTRU ARBORI DE TURATII INALTE

Tehnologia de fabricatie a rulmentilor este foarte avansata la ora actuala. Cu toate acestea
se Intdmpla frecvent ca la arborii cu lagdre cu rulmenti sa apara vibratii in mod natural. Aceste
situatii nu reduc performantele lagarelor si sunt acceptate ca fiind fenomene normale ale
lagarelor cu rulmenti cu exceptia cazurile in care apar defecte. Vibratiile rulmentilor, ca raspuns
la actiunea unei forte sau a mai multora care actioneazd asupra lor, sunt studiate de obicei
folosind analiza modald, in contextul sistemelor rotative, cum ar fi arbore principal cu lagare
cu rulmenti. Frecventele proprii ale sistemului sunt analizate cel mai adesea ca raspuns in
frecventa al sistemului — FRF (Frequency Response Function) la o forta de excitatie.

Viteza criticd a arborelui poate fi definitd ca o vitezd de rotatie in care amplitudinea
vibratiei are un maximum (ca functie de viteza de rotatie). Modelele spatiale mecanice pot fi
reprezentate in forma matriceald (cazul arbore cu lagére cu rulmenti) in forma:

[M]{G(0); +[CHg(O)} +[K]iq(0)} = {F (0}, (2.41)

in care [M] este masa, [C] — amortizarea, [K] — rigiditatea, {F(¢)} — forta de excitatie, iar q(¢) —
raspunsul sistemului. Analiza modala are ca obiectiv doud directii de calcul: frecvente proprii
(frecvente la care sistemul oscileaza fard interventia fortei externe — excitatie sau amortizare)
si FRF. Atunci cand frecventa fortatd este egald cu cea proprie a sistemului, se produce
fenomenul de rezonanta si amplitudinea semnalului creste de mai multe ori, fenomen ddunator,
care in cazul ansamblului arborelui principal-lagire poate duce la functionarea defectuoasa sau
chiar la distrugerea acestuia .



2.4. SISTEME MULTIBODY SI ANALIZA POSIBILITATII DE APLICARE
LA ANSAMBLUL ARBORE-RULMENTI

Sistemele multibody sunt asociate cu studiul comportamentului dinamic al corpurilor
rigide sau flexibile interconectate, fiecare dintre ele putdnd avea deplasari de translatie si de
rotatie mari. Un sistem multibody (Fig. 2.9) este un sistem format din mai multe corpuri
interconectate prin legaturi cinematice ce limiteazd miscarea relativa a corpurilor pe care le
conecteaza.

B . , —

Fa NN\ o— }—o o—{ }— . & -l— =

corp rigid arc amortizor element de forta joint element controlat
activ pozitie

Fig. 2.9. Elementele unui sistem multibody

Ecuatiile de miscare descriu comportarea dinamica a unui sistem multibody. Acestea pot
fi obtinute printr-un numar de metode: ecuatiile Newton-Euler, ecuatiile lui Lagrange (extensie
a principiului lui D’ Alembert) si ecuatiile lui Kane folosind principiul lucrului mecanic virtual
[110] etc.

M(q)§—0,+C L =F, (2.51)
C(g,9)=0, (2.52)

unde g — coordonate generalizate, M(q) —matricea maselor, C — constrangeri, C, — Jacobianul
constrangerilor (derivate), A — multiplicatorii Lagrange ale constrangerilor, O, — forta Coriolis
si cea centrifugd (vectorul patratic al vitezei).

2.5. CALCULUL UNGHIULUI DE CONTACT PENTRU RULMENTI CU
BILE CU CONTACT UNGHIULAR

F, _ (cosa® Y~
S——sina -1
/DK cosal

0 1.5 0 0.5
coso coso 0
cosal -1| +1.5tan —-1| cosa
coso coso

a(i+)=a)+ (2.55)

In formula (2.55) K (constanta de deplasare) este functie de curburi si este luata din grafic
sau tabele [104]. In regim dinamic insa trebuie considerate valorile unghiurilor pentru fiecare
bila (Fig. 2.10).

Pentru a gasi aceste unghiuri se foloseste metoda minimului unei sistem nelinear fmincon
din Matlab, minimum unei functii de mai multe variabile cu constrangeri. Ecuatiile folosite sunt
[79]:

4, =BDsin a’+5, +0R, cosy , (2.56)
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4y, =BDsina’ +3§, cosy ;, (2.57)

- Xy
cosa,; =

T (05D +5,,’ (2:58)

Y1=0°

ech
Qok
M Gk/D
Fck
M,
D ,)M o
Qik
Bk
a b

Fig. 2.10. Model al rulmentului cu bile: a — pozitiile bilelor in planul radial yz (x este axa rulmentului);

2.6. CALCULUL CALDURII GENERATE DE RULMENTII CU BILE CU
CONTACT UNGHIULAR SI RULMENTII CU ROLE CILINDRICE

In calculul cildurii produse de rulmenti intervin calcule legate de forte care actioneaza in
regim dinamic asupra bilei rulmentului si calcule care tin de geometria rulmentului. In arborii
cu rulmenti de turatii ridicate cu transmitere a miscarii prin curele, sunt doua surse majore de
caldura: caldura generata in procesul de aschiere si cea generatd de rulmenti. Daca arborele
principal este integrat cu motorul electric, motorul electric va genera o sursa de caldura
suplimentara prin stator.

Se va trata 1n cele ce urmeaza caldura generata de rulmenti In regim dinamic. Se considera
urmatoarele surse de frecare:

e histerezisul elastic in rulare;

e alunecarea elementului de rulare pe inel produsa de geometria suprafetelor;

e alunecarea cauzata de deformarea elementelor de contact;

e vascozitatea lubrifiantului;

e frecarea de elementele coliviei.

Modurile de transfer al céldurii intre doud mase cu temperaturi diferite sunt in principal
trei: conductie prin structuri solide, convectie de caldurda de la structuri solide la fluide in
migcare si radiatii de caldura intre mase separate prin spatii.
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2.7. ANALIZA REGIMULUI TERMIC AL ARBORILOR PRINCIPALI CU
RULMENTI

O retea termica este definita ca un set de noduri si conductante (rezistente) fiind similara
cu un circuite electric, prin urmare se pot aplica legi similare cu legile lui Kirchoff pentru
rezolvarea problemelor in cazul unor retele termice cu surse de caldura (Fig. 2.13) [68].

Q:n-[
R
R
| Vi-V,
R,
Vie—— ANV,
R,

e

Fig. 2.13. Similitudine retea termica-retea electrica

Din cauza discontinuitatilor structurii arbore principal-lagare cu rulmenti care include
bile (sau/si role), inele, arbore principal si carcasa, este dificil (sau practic imposibil) de gasit o
formula analitica de calcul a temperaturii in fiecare punct pentru intreaga structura [79]. Centrul
fiecarui element este descris ca locatia unei temperaturi mediate, tot elementul avand aceeasi
temperaturd (Fig. 2.15).Caéldura din centrul unui element este transferatd centrelor elementelor
adiacente prin zonele (ariile) de contact. Ecuatia fiecarui nod (fig.2.15) se calculeaza cu
diferente finite (Fig. 2.16 ) ([183], [23], [88], [19], [107]):

65| 66
64| 63 | 62| 61| 60 | 59 | 58 | 57 | 56 | 55 | 54
53| 52| S1| S0 | 49| 48| 47 | 46 | 45| 44| 43
33 36 701 69| 68 | 67 39 147
31| 3 37 | 40 2
o123 is[e] 178192021 2]235]24]25]26[27]28]29]30
1 | 2] 3 6 9

T;
Fig. 2.16. Temperatura 1n nod si in nodurile adiacente nodului
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2.8. OPTIMIZAREA COMPORTARII FUNCTIONALE A ANSAMBLURILOR
DE TIP ARBORE PRINCIPAL-LAGARE CU RULMENTI

Optimizarea functionald a arborilor pentru turatii mari in regim dinamic este in general
un subiect dificil algoritmii folositi pentru optimizare fiind foarte variati, incluzand tehnici de
retele neuronale si algoritmi evolutivi . Optimizdrile iau in calcul mai multi parametri
(optimizare multi-parametru) care influenteazd un proces caracterizat de criteriul de
performanta al procesului. Majoritatea lucrarilor iau In considerare un singur criteriu, de
exemplu, temperatura in anumite puncte, maximul de temperaturd in anumite puncte,
lubrifierea lagarelor, durabilitatea rulmentului, putere de pompare si pierdere produsa de
frecarea in lichidul pompat, minimizare bazatd pe un optim din graficul functiilor matematice
care descriu aceste relatii. Algoritmii evolutivi au fost propusi ca instrument de optimizare in
aplicatii care folosesc in special lagare cu alunecare. Algoritmii genetici ca parte a tehnicilor
evolutive sunt utilizati in probleme de optimizare care pot avea si zone de discontinuitate.
Aceasta proprietate este necesard pentru utilizare in optimizarea functionald a arborilor cu
rulmenti.
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CAPITOLUL 3 ANALIZA SI OPTIMIZAREA REGIMULUI TERMIC
AL ARBORILOR PRINCIPALI CU RULMENTI

3.1. DISTRIBUTIA PREINCARCARII LA O CONSTRUCTIE DE (M, N)
RULMENTI CU BILE CU CONTACT UNGHIULAR

Valorile unghiului de contact in regim dinamic pentru rulmentii cu contact unghiular sunt
importante pentru durabilitatea dar si pentru reducerea puterii consumate de arbore. Pentru
imbunatatirea capacitatii de preluare a fortelor de aschiere, sunt utilizate pe scara larga diferite
combinatii de rulmenti radiali axiali cu bile cu contact unghiular. Este cunoscut faptul ca
preincércarea si rigiditatea sunt influentate reciproc, intre cele doud marimi existand o relatie
direct proportionala [114]. Ca urmare, calculele pentru combinatiile de rulmenti se pot efectua
tinand cont de cuplul Incarcare-deformatie pentru fiecarui rulment in parte [211].

3.2 FENOMENE DE GENERARE A CALDURII iN MOTOARE ELECTRICE
DE CURENT ALTERNATIV INTEGRATE CU ARBORI DE TURATII
INALTE - REZULTATE TEORETICE SI NUMERICE

Analiza comportarii arborilor principali sprijiniti pe lagare cu rulmenti din punctul de
vedere al deformatiilor, deplasarilor, temperaturii si vibratiilor se face pentru doud tipuri
distincte de ansambluri: a) cu transmitere a miscarii de la un motor exterior prin mecanisme
specifice (transmisie prin curele, angrenaj); b) cu motor integrat cu arborele principal.

Ambele situatii prezinta avantaje si dezavantaje, analiza termica in al doilea caz fiind
mai complicata si mai complexd deoarece motorul electric cu care este echipat de obicei acest
tip de arbore genereaza surse suplimentare de cdldura in Infasurarile statorului si rotorului,
acestea intrand in ecuatia bilantului termic. In figura 3.4. este prezentati schema tipica pentru
un motor AC integrat cu arborele principal cu rulmenti
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Dstator

Fig. 3.4. Geometria componentelor motorului AC (adaptare dupa [18])

In mod obisnuit, arborii principali au integrat un motor de curent alternativ (AC) cu
turatie reglabild continuu [41].

Pierderile motorului pot fi Tmpartite in doua categorii: pierderi mecanice si pierderi
electrice. Pierderile mecanice sunt cauzate de frecarea din rulmenti si de fluxul de aer din jurul
componentelor montate pe arborele principal. Pierderile electrice sunt cauzate de pierderile
din infasurdrile de cupru din circuitul primar (Ppc), din fier — P, histerezis — P; si fenomene
de scapari — P, pierder din infasurarile de cupru din secundar, (Psc) pierderi cauzate de scapari
de curent indus 1n stator si rotor inclusiv n afara motorului — Py, (inclusiv goluri in spatiile
rotor-stator-carcasa) si frecarilor de naturd electromagneticd — Ps, [106]. Notdm puterea
mecanica la iesire Pn o $1 puterea electrica la intrare Pe ;». Bilantul puterilor conduce la
ecuatia:

P, =P +P +P,+P_ +P,+P,, (3.16)

el _in m_out
P =T-o (3.17)

m_out t rotor *

unde 7; reprezintd momentul de torsiune al portsculei iar mrowor €ste viteza unghiulara a sculei

aschietoare. In cazul cand P, . =0, ccuatia (3.16) are forma simplificata:
Pelﬁin:P;7c+Fl)'r+Psc+Pstr+wa' (318)

Se considera valori masurate pentru R; = 0,05 Q si pentru R valori de acelasi ordin de
madrime, la un curent de linie constant de 18 A la functionarea in gol — fara sarcina.Pierderile
in miezul de fier al rotorului sunt combinatii de histerezis magnetic (termenul care contine
constanta Ky) si scurgeri de curent, foarte mici (termenul care contine constanta Kr) si sunt
descrise ca functii de frecventa in 1], plecand de la un model Steinmetz al pierderilor in miezul
de fier descris de:

P =K, -f+K, 1. (3.21)
KH:3.KE.fnominal’ (322)
Pir :3.I<E'fnominal'f—l—](E'f2 :KE.f.(3.f;10mjnal+f)' (323)

Pentru un motor electric AC, frecventa de sincronizare 7gy,c (rpm), este datd de ngne =
2flp unde f reprezintd frecventa furnizorului de putere (in studiul actual /= 50 Hz) iar p
numarul de poli (in studiul actual p = 4). Ca urmare, pentru un motor trifazic:

Ny :z(éo S.e"“ndej 1207 1500 rpm. (3.24)
p minut 4
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Graficele frecventa poli vs. viteza de rotatie a rotorului sunt liniare, ca urmare pentru
un motor de test cu turatie maxima de #max = 25 000 rpm, putem scrie:
Srominat = (N ax X ) /1, = (25000 % 50)/1500 ~ 833 Hz. (3.25)

Parametrii nominali Ky si K sunt determinati experimental pentru fiecare tip de motor
in parte si, ca urmare, acest aspect ridica dificultati in metodologia de masurare. in cazul [40],
Ku = 2,67 W-s iar Kg= 0,00107 W-s?>. Randamentul maxim al motorului Nmosor max €ste citit
din tabele, in functie de puterea nominald a motorului. Cel mai plauzibil tabel este cel care are
ca valoare un randament maxim al motorului in jur de 90% pentru un motor de 32 kW. Pentru
un motor de 4,5 kW folosit in Electrobrosa DELTA 4,5 OMLAT (Fig. 3.6) aceastd valoare
este n jur de 80%.

nmotor = nmotor_max ) nspec_speed ’ nspec_load ’ (326)
Q)
motor _rel = - b (327)
motor_max
T
load = —motor__ (3.28)

motor_rel
motor_max

In specificatiile tehnice ale producatorului, un cuplu maxim nominal de 3,6 Nm, un
cuplu de frecare intre 0,09 Nm si 0,36 Nm vor produce un domeniu intre 2,5% si 10% pentru
mers in gol, fara sarcina.

Mt

KW
454 — —

364 Nm |

|
|
|
J
12.000 21.000 nmin!

a b

Fig. 3.6. Electrobrosa DELTA 4,5 OMLAT: a — vedere a ansamblului; b — diagrama cuplu, putere, in
functie de turatie (catalog DELTA 4,5 OMLAT)

Coeficientul de randament adimensional al vitezei n,, ., este stabilit din date
experimentale de la producator cu o relatie liniara de tipul: n_,. ..., =a+b-®

=0.83+0.08-»

motor _rel °

(3.29)

nspec _speed motor _rel *

Coeficientul de eficienta adimensional al incarcarii My,,. ;,, poate fi interpolat dintr-o

tabeld care este extrasa conform [81] din [106] si care conform autorului este in concordanta
cu date experimentale prezentate de [15], dar si cu date din tabelul 3.2.

Tabelul 3.2. Coeficientul de eficientd adimensional al incarcarii MNypec load (calculat dupa [81])

nspeciload
0,01 0,60 0,70 0,83 0,93 0,97 1,0 ,96
loadmoror rel 0 0,05 0,1 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0
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Folosind ecuatiile (3.26)—(3.27), se calculeaza cantitatea de caldura generatd de motorul
electric conform datelor experimentale culese despre viteza de rotatie a rotorului si cuplu.

Caldura generata de motor Q [W]
© N @

1
viteza rotor [rpm] 104

Fig. 3.7. Caldura generata de motorul electric al Electrobrosei DELTA 4,5 OMLAT (rezultate
proprii obtinute prin calcul cu MATLAB).

In timp ce viteza este relativ usor de masurat, momentul de torsiune trebuie determinat
din frecarea din rulmenti, pierderile din frecarea rotor-aer, procesul de aschiere si acceleratia.

. 1 _n
— — I
Qmator - (’Omotor ’ Tmomr ’ nlomimator =2- T f;notor ’ T;nator ’ r (3 30)

motor

Pentru un motor de 4.5 kW, DELTA 4,5 OMLAT cu o viteza intre 0-21 000 rpm si o
reprezentare graficd pentru un cuplu de 0,025 Nm, 0,05 Nm si foarte aproape de un cuplu de
maxim de 3,6 Nm, s-au generat rezultatele din Fig. 3.7. Conform ecuatiei 3.25, frecventa
nominald pentru motorul considerat in studiu, DELTA 4,5 OMLAT, este diferita de valoarea
833 din exemplul [81]:

Fromina = (N X f) /1,1 = (21000 x 50)/1 500 = 700 Hz. (3.31)

Alunecarea este definita ca raportul dintre variatia vitezei si variatia cuplului. Fractiunea
de caldura din toate pierderile motorului electric este modelata de:

. . fsi
Qrator = motor ’ f¢ > (332)
sync
Qstator = Qmomr - Qrotor > (3'33)
(ns ne nro r) P
Sap == 120’” : (3.34)

Aerul din spatiul mic dintre rotorul in miscare si statorul fix, se Incalzeste, iar aceasta
caldura este transportatd de fluxul de aer catre exterior. Putem aproxima pe portiuni mici ca
cele doud suprafete sunt plane.

Pentru un fluid newtonian cum este aerul, forta de frecare este data de relatia:

o
ou roor
T= e '5=MW T (3.35)
gap
unde paer = 18.5-107% [Ns/m?] este vascozitatea dinamica a aerului, u — reprezinta viteza aerului
in directia circumferintei (frontierd), y — coordonata radiald (inaltimea deasupra frontierei),
Orotor — frecventa de rotatie (o = u / r, ¥ — raza care se aproximeaza prin valori lineare), dyoror —

diametrul rotorului si 444, — spatiul dintre rotor si stator. Cuplul de rotatie la o viteza data si o
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frecventa de rotatie a rotorului fror (consideram rotorul un cilindru de lungime /-or) este:

nd o
T — },.romrJ.,EdAmwr — rotor " rotor “ae» f‘rotor , (336)
2-h
gap
unde Ao reprezintd suprafata cilindrului care este rotorul. Puterea pierdutd prin frecare

vascoasa cu aerul este data de:

3 3 2
P =® T — LS drotar Zrotar “aer f;‘otar (337)

rotor
gap

Datele motorului 4.5 kW DELTA 4,5 OMLAT sunt: dyowr = 74,3 mm; Lo = 120 mm;
hgap = 0,3 mm; Rroi0r = 0-21000 rpm; Frecventa frowr = Nrowor/ 60 Hz, adica fronr = 0-350 Hz.

Vascozitatea cinematicd a aerului variaza cu temperatura. De exemplu, pentru 18 °C,
Vaer = 14,8810 [m?/s] iar pentru 70 °C, Vier = 19,8610 [m?/s], ca urmare pentru intervalul
18— 70 °C in care consideram temperatura normald de lucru putem considera constantd Ve, =
14,88-10% [m?/s]. Cu datele motorului 4.5 kW DELTA 4,5 OMLAT si un flux de aer intre 0
[m?/s] si 4-10° [m’/s], rezultd curbele teoretice din Fig. 3.10, simulare realizatd cu
Matlab/Simulink.

45 -

3.5 -

25 =

Coeficient de transfer caldura [W/m2 K]
W
T
1

T T T T T T L
0 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4

Flux racire aer [m2/s] X 10'3

Fig. 3.10. Coeficient de transfer de céldura pentru racirea cu aer a motorului la presiunea aerului
ambiental

Vom utiliza metodologia [81] pentru cazul nostru particular, circuit de racire elicoidal
pentru arbori principali cu rulmenti integrati cu motorul electric. Lichidul de racire (apa) curge
in bucla continua prin canalul elicoidal conform. Canalul elicoidal are un profil dreptunghiular.
Coeficientul de convectie este dependent de debitul cu care este recirculatd apa de racire, dar
este independent de viteza de rotatie a arborelui, deoarece apa de racire nu este in contact direct
cu suprafetele arborelui si ale componentelor de pe acesta. Ca urmare, profilul de viteza al
fluidului nu este afectat de miscarea de rotatie a arborelui.
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Coeficient de transfer caldura [W/m2 K]

r

c c c
0 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4

Flux racire aer [m?/s] x 10°

Fig. 3.12. Coeficientul de transfer al caldurii raportat la fluxul de racire

Coeficientul de transfer al caldurii in regim stationar Intre suprafata carcasei si aer se
presupune ca ar fi 9,7 [W/m?K], valoare preluatd din literatura de specialitate. Pentru aerul
ambiental care se roteste la iesirea arborelui catre portsculd, coeficientul de transfer al caldurii
poate fi aproximat cu o functie patratica [81], Fig. 3.12:

a=(9.7+5.331"

suprafata ) °

(3.46)

unde Viuprafa —viteza medie de la iesirea axului este dependenta de rotatia axului. Convectia
cu aer intr-un rulment (aici ne referim la rulmenti cu contact unghiular), este determinata de
suprafata de contact a aerului care cuprinde suprafetele a Z bile, suprafata inelului interior si
suprafata inelului exterior:

+Z-4,, :%dz

i

+ A4

inel _exterior

+§-d02+Z-n-D§. (3.47)

Asuprafam - Aineliinterior

Coeficientul de transfer al caldurii este aproximat cu relatia [81]:

w
oa=(9.7+533-u? 3.50
( )mzK (3.50)

In rulmentii capsulati, aceste asertiuni nu mai sunt valabile, bilele fiind izolate de exterior
prin capace (de obicei izolarea se face cu material plastic sau cauciuc). In acest caz vom
considera ca nu exista convectie cu aer in rulmenti.

3.3. DEFORMATII TERMICE LA NIVELUL ANSAMBLULUI ARBORE
PRINCIPAL-RULMENTI

Structura arbore-rulment in regim dinamic, se deformeaza datorita fortelor centrifuge si
datorita cresterii temperaturii generate in principal de fenomenul de frecare in rulmenti la care
se adauga eventual si cdldura generatd de motorul electric, in cazul ansamblurilor motorizate.
Deplasarile radiale si axiale sunt inerente odata cu cresterea temperaturii si In practica sunt
foarte dificil de masurat.

Atunci cand un corp solid este supus unei temperaturi mai ridicate, volumul corpului
creste datoritd fenomenului de dilatare. In solide, moleculele sunt situate unele langa altele,
contribuind la forma solidului respectiv (si a suprafetelor). Cand temperatura solidului creste,
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moleculele tind sd vibreze mai rapid si sd se departeze unele de altele, energia cinetica a
materialului creste, deci si volumul structurii se mareste.

Intrucat temperatura variazi de-a lungul arborelui (sursele de caldurd sunt rulmentii), se
alege o formula aproximativd, valoarea temperaturii pe un segment fiind valoarea medie a
temperaturii de la capetele arborelui. Intruct variatiile unghiului in functie de viteza de rotatie
sunt nelineare, si variatia lungimii arborelui va avea o neliniaritate, chiar dacd panta este mai
mica, datorita contributiei date de cele doud segmente x5 = 65,7 mm si xp= 75,4 mm (Fig. 3.18).

40

| I
65°C 7)>*_4/ﬁ,~’“(
of T
=
= 251
4 50°C
I
s 20 i
15 e I
10+
5 20°C
0 L I | L
0 0.5 1 15 2 25

viteza de rotatie a axului [rpm] x10°

Fig. 3.18. Deformare axiala in functie de viteza de rotatie

3.4. MODELE ALE ARBORELUI CU RULMENTI FOLOSIND RETELE
TERMICE

In cazul practic cu rulmenti radiali axiali cu bile cu contact unghiular se folosesc
formulele (3.51)—(3.54) avand ca variabile materialul folosit (bile de otel sau material ceramic
Fig. 3.19-3.20), geometria, numadrul de bile, lubrifiant, forta de pretensionare/preincércare
(unghiul de contact dinamic bild-rulment) si modelul folosit, daca se considera de exemplu si
efectul giroscopic (Fig. 3.21a-3.21b).

eri = ROri[]‘ +0- (T; - 72))];

(3.51)
ero = ROro[l + O(‘T ' (T; - T(Y))])Rls = ROs[l + (x‘T ’ (T; - TE))]

R o—p (1 [BEVR, +A-VR Ip,0; | (3.52)

2ri 1ri 4E

2 2 2

R, =R .[1 A=WR + G+ WIRE, I, ) 5.53)

4F

2 2

R2 — Rl . 1_|_ (l + 2V)Rlsopr(’0s (354)

SO SO 4E
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Fig. 3.19. Caldura generata de o bila de otel comparativ cu bilad ceramica cu acelasi diametru, in
rulmenti cu aceleasi dimensiuni geometrice, functie de preincércare, intervalul de preincércare

0-500 N

400

350

— Bila otel
— Bila ceramica 4

3001
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Hbila [

50 F

1
2 25
Preincarcare [N]

Fig. 3.20. Caldura generata de o bild de otel comparativ cu bila ceramica cu acelasi diametru, in
rulmenti cu aceleasi dimensiuni geometrice, functie de preincércare, intervalul de preincarcare extins
(conform practicii din literatura de specialitate) 0-45 000 N

H(ma\ W]

1000

900

800

700

600

500

400

300

200 -

100

0

18000

0

n =6000 rpm
r n=10000 rpm | 7 16000
n = 15000 rpm
[ ] 14000
[ 12000
2 10000
[ ket
s
| = 8000
6000
4000
L 2000 £
. . L . . . . . . o
50 100 150 200 250 300 350 400 450 500

Preincarcare [N]

a

T T

n = 6000 rpm
n =10000 rpm
n = 15000 rpm

Forta de prestrangere [N]

15

2 25 3 35 4 45
x10%

b

Fig. 3.21. Caldura generata: a — de un rulment cu contact unghiular cu Z = 25 bile, functie de
preincércare, intervalul de preincarcare 0—500 N (a); b — de un rulment cu contact unghiular cu
Z =25 bile, functie de preincarcare, intervalul de preincércare extins (conform practicii din literatura
de specialitate) 0—45 000 N, dimensiuni rulment
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Tabelul 3.3. Céldura generatd de un rulment cu contact unghiular cu Z = 25 bile

Fp [N]
n [rpm] 0.0 | 100.0 | 500.0 | 1000.0 | 3000.0 | 6000.0 | 10000.0 | 20000.0 | 30000.0 | 45000.0
6000 | 7156 | 720,5| 740,9| 7684 | 897.4| 1136,7 | 15184 | 2691,7 | 4103,7| 6565,6
10000 | 16640 | 1673,2 | 1711,1 | 1760,7 | 1982,9 | 2379,0 | 3004,6 | 49372 | 7271,8 | 113582
15000 | 3402 0 | 3413,4 | 3461,3 | 3526,1 | 3834,2 | 4412,8 | 5341,0 | 8202,6 | 11680,8 | 17890.5

O reprezentare tabelard a datelor din Fig. 3.21, pentru n = 6000 rpm, cu rotunjire la
primele doua zecimale este datd in tabelul 3.3. Considerdm pentru o analizd preliminara
rulmentii cu contact unghiular si datele geometrice folosite pentru cazul din Fig. 3.22, un
element de sectiune cu un singur rulment, situat in pozitia dreapta, extrem.

T,
L]
[17
116
Toulerf(v -
12 13 14
T
s N
T Tl
S o
6] H
l >
4l 7] 10 |

Fig. 3.22. Reteaua termica partiala pentru un model de rulment, arbore, carcasa, cu reprezentarea
componentelor geometrice

Folosim un model adaptat la situatia din Fig. 3.22. Rulmentii au dimensiunile geometrice:
(a) 7014 CETNH/HCP4AQBCA bile cu contact unghiular, d =70 mm, D = 110 mm, B = 20
mm, Z = 25, si rigiditatea axiala ko, = 120 N/pm; (b) N1012 RGT42KRCC1P4, cu role
cilindrice, d = 60 mm, D = 95 mm, B = 18 mm, Z = 20, lungime rold L =9 mm.

Cantitatea de caldurd generata ( tabelul 3.3 ) de rulment se va imparti in doud cantitati
egale sau va fi punctuald, in cazul concret studiat (cele doud abordari obisnuite din literatura de
specialitate). Prin similaritate cu legile lui Kirchoff vom scrie ecuatiile de echilibru pentru
fiecare nod (17 ecuatii, temperaturile in noduri reprezentand marimile necunoscute ( fig 3.22).

Necunoscutele sunt 73, i =1, ..., 17 iar T, = 25,5 °C — temperatura ambientala, temperatura
aerului exterior. De notat ca rezistentele Ri7,19, Ri4,19 s1 Rs,13 sunt rezistente convective, ca
urmare conductantele convective corespunzatoare Ki7,19, Ki4,19 $i Kg s apartin vectorului b,
impreuni cu sursa de cildura Q. In final, sistemul de ecuatii trebuie si arate de forma K -7 =5

. -1 . - . . 9 - - .
cusolutia =K -b unde K reprezintd matricea conductantelor iar b sursele de caldura sau racire
(inclusiv temperatura ambientala).
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Fig. 3.24. Un nod termic: Q;...Q, — surse de caldura; 7ji...Tjn intrari de la nodurile precedente;
Tim+1...Tjq iesiri cétre alte noduri; 7, — noduri de iesire citre temperatura ambientala (toate nodurile au
acelasi 7, dar au conductante K diferite, Ku1,..., Kan)

Pentru a implementa automat reteaua termicd este nevoie sa gasim o forma de calcul a
matricei K si b fard a mai trece prin ecuatiile nodurilor, si anume direct linia matricei K din
ecuatia acestui nod. Notam nodurile retelei de la 1 la N;, V; fiind numarul total de noduri. Ecuatia
nodului general din Fig. 3.24 se poate scrie folosind teorema 1 a lui Kirchoff sub forma:

Kjli(T‘ _Z)+“'+ij,i(ij _]—;)_Ki,jmﬂ(]—; _ij+1)_

, (3.96)
,/q(T T. )—K T.-T7)-..—- K, (I,-T)=0,+..+0,
K T +. +K]sz’jm +Kz _]WH’IJ—']WH»I +.. +Kz jq];q
— (K, +...+ijl + K, g F ot K Ky 4t K ) (3.97)
T =0+.+0,—(K, +....+K )T,
k T +. +k/m1T]m +k1 ,jm+l1 /m+1 +.. +k1 1quq ' (398)
I=0+..+0,—(K,+...+K_, )T,
unde:
_kn klZ"'kln | I bl
.k“ I.c”"'kl" Tz = ]?2 : (3.99)

Ky k. ko ||T,] |6

Din ecuatiile (3.96)—(3.99) sunt usor de identificat indicii din matricea K si valorile
corespunzatoare ale conductantelor, identificdnd nodurile adiacente nodului de interes 7; unde
i este indexul nodului din numaratoarea totala a nodurilor. Propunem un algoritm original de
constructie al matricei K = [kjj]i=1,n;;-1,,» bazat pe observatiile simple de pana acum.

Sistemul de ecuatii este dat de ecuatiile Kirchoff de echilibru pentru fiecare nod i, daca
avem construitd reteaua, cu nodurile numerotate, muchiile grafului orientate si conductantele
Ki; dintre noduri calculate. Avand matricea K si matricea b, rezolvarea sistemului de ecuatii
lineare K*T =b se poate face fie cu metode iterative (Gauss-Seidel) sau simplu, folosind
Matlab, T=K \b.
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Fig. 3.25. GUI, introducere de puncte temperatura ambientald si conductante pentru calculul matricii

K si vectorului b

Pas 1. Initializare matrice K, de dimensiune nxn cu valoarea zero, unde » este numarul
total de noduri.

Pas 2. Pentru fiecare linie i, se calculeaza linia de conductante k;; folosind ecuatiile (3.96)—
(3.99)

Pas 3. Pentru fiecare linie i, se calculeaza termenul b; conform ecuatiei (3.96)

In cadrul cercetirilor preliminare, propunem o interfata grafica a utilizatorului (GUI —
Graphic User Interface) pentru constructia grafului care reprezinta reteaua termica (Fig. 3.25).
Rezultatele simularii pentru o sursa de caldurd de 276,43 W, corespunzatoare unei forte de
prestrangere de 300 N la o turatie a axului de 2.000 rpm.

Precizia modelului va depinde in mod clar de nivelul de discretizare pentru reteaua
termica in cazul arborelui cu rulmenti. Prin comparatie, un nivel de 1.000 de elemente tetraedale
pentru o modelare cu elemente finite va produce o precizie foarte apropiatd de realitate, dar
modelarea cu retea termica cu 1 000 de noduri este foarte dificil de efectuat manual.

3.5 OPTIMIZAREA DURABILITATII RULMENTILOR CU BILE CU
CONTACT UNGHIULAR iN FUNCTIE DE PARAMETRII DE LUCRU Al
ARBORELUI PRINCIPAL

Ludm in considerare faptul cd arborele cu rulmenti respectiv carcasa au geometria si
caracteristicile materialelor prestabilite de constructor. Locatia rulmentilor este de asemenea
data de constructor. Rdméan ca atare putine elemente ce pot fi investigate pentru a optimiza
functionarea arborelui. Unul din parametrii importanti in optimizare este durabilitatea
ansamblului arbore principal-lagire cu rulmenti care este dependent in principal de
durabilitatea rulmentilor. Rulmentii radial-axiali cu bile cu contact unghiular sunt cei care
determind in mod esential aceastd durabilitate. Pentru a face o estimare prin calcul asupra
durabilitatii vom propunem si dezvoltam metodologia din capitolul 18 din [79] cu algoritmul
propus in Fig. 3.27.

L=(pe+re)" (3.100)
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unde e = 10/9 pentru rulmentii cu contact unghiular si e = 9/8 pentru rulmentii rola (cilindru cu
contact liniar, L; — durabilitatea inelului care se roteste iar L, — durabilitatea inelului static.

Start

v
Citire parametri
geometrici rulment

v
Citire parametri mecanici
E,p

v
Citire parametri dinamici
de lucru: turatic arbore,
forta radiala, forta
prestrangere

; 0
Caleul unghi a” pentru
rulment

-
]

Caleul, unghiuri a; si o
pentru fiecare bila j

NU .
Precizie dorita la
unghiuri?

\J
Calcul incarcare sarcina
pe fiecare bila si pe
rulment ca unitate
v '
Optimizam prestrangerea

Calcul durabilitate (LT) N
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Fig. 3.27. Schema logica a algoritmului
Pentru rulmentii cu contact unghiular, pastrand notatia Q pentru forta aplicata bilei (va fi suma

fortelor pentru Z bile), formula devine:

L=(L;10/9+L;10/9)_9/10, (3.101)

3
L- g_ ’ (3.102)

0.41 _ 1.39
eonfsh) Wplempe e

1 =7 1/3
0.(150) (3.104)
Jj=1

Durabilitatea L este calculatd in milioane de rotatii si notand cu # turatia arborelui in rpm, L in

L : : e : : :
ore este datd de: LT = o Bilele sunt din otel dar in situatia unor bile ceramice, se va modifica
‘n

atat masa bilelor, constanta de material, cat si forta centrifuga si momentele.
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Fig. 3.28. Incircarea nominali pe o bild din rulment cu contact unghiular, Q; si O, in functie de turatie
si fortd de prestrangere (pasul 4 din algoritm), domeniul de prestrangere [0 500] N
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Fig. 3.29. Incarcarea nominala pe o bila din rulment cu contact unghiular, Q; si O, in functie de turatie
si forta de prestrangere (pasul 4 din algoritm), domeniul de prestrangere extins [0 4,5%10%] N

Bilele sunt din otel dar in situatia unor bile ceramice, se va modifica atat masa bilelor,
constanta de material, cat si forta centrifuga si momentele. Ca urmare este de asteptat ca
unghiurile interioare si exterioare ale contactului bilei cu inelele interior si exterior sa fie mai
mic. Durata de viata LT calculata este data in Fig. 3.30-3.31.

4 x10°

—&— 500 rpm
—&— 1000 rpm
—4—3000 rpm |
—— 6000 rpm
—#— 10000 rpm

3.5

LT [ore]
N
o

3

1

0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Forta de prestrangere [N]

Fig. 3.30. LT functie de forta de prestrangere si viteza de rotatie a arborelui 1n regim dinamic,
domeniul de prestrangere [0 500] N
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Fig. 3.31. LT functie de forta de prestrangere si viteza de rotatie a arborelui, in regim dinamic,
domeniul de prestrangere extins [0 4,5x10*] N

Prestrangerea este utila in cazurile practice pana la 400-500 N, valori maxime
recomandate si de producatori. Ca urmare, rezultatele din Fig. 3.19, Fig. 3.21, Fig. 3.28 si Fig.
3.30 au fost prezentate pentru prestrangeri in domeniul [0 500] N. In lucrari care publica
cercetdri din domeniul tezei, rezultatele se aplica pe un domeniu extins, 0-4,5x10*N, chiar daca
nu se aplica In mod curent in practica si conform acestora, s-au extins rezultatele si in teza
prezenta in graficele din Fig. 3.20, Fig. 3.21, Fig. 3.29 si Fig. 3.31.

Varianta de optimizare utilizatd de obicei este functie de durabilitate. Se selecteaza o
viteza de rotatie de unde se deduce forta de prestrangere. Daca nsa consideram ca durabilitatea
si viteza de rotatie sunt variabile care intrd in cost, atunci se poate determina forta de
prestrangere din graficul din Fig. 3.30-3.31 si tabelar din Tabelul 3.4.

Tabelul 3.4. LT functie de forta de prestrangere (F),) si viteza de rotatie a arborelui, grafic din Fig.

3.30
F,[N] x 10°
N [rpm] 0 50 100 | 150 | 200 | 250 | 300 | 350 | 400 | 450 | 500
500 3,89 | 3,37 | 3,04 | 284 | 2,70 | 2,60 | 2,52 | 2,46 | 241 | 239 | 2,36
1000 3,54 3,09 | 2,78 | 2,57 | 2,41 | 230 | 221 | 2,13 | 2,08 | 2,04 | 2,02
3000 2,90 | 2,65 | 242 | 224 | 2,12 | 2,04 | 1,99 | 196 | 1,92 | 1,88 | 1,87
6000 2,46 230 | 214 | 201 [ 1,91 | 1,83 | 1,79 | 1,76 | 1,74 | 1,72 | 1,69
10000 2,01 1,85 | 1,69 | 1,56 | 1,47 | 1,39 | 1,33 | 128 | 1,23 | 1,19 | 1,19

Algoritmii de optimizare lineard sau nelineard, cu constrangeri sau fard constrangeri,
bazati pe gradient sau free-derivative sunt foarte potriviti pentru o problema cu un numar mic
de variabile (2-8). O solutie eficienta este folosirea algoritmilor evolutivi, in special
algoritmii genetici.

Cea mai mare dificultate este insd definirea functiei obiectiv, daca includem si
parametrul viteza de rotatie cat mai mare, de exemplu, desi in anumite cazuri si
convergenta algoritmului poate fi o problema care necesita variante ale algoritmului de
baza, O formuld propusa poate fi o combinatie lineard ponderata (de ponderi wi si wo,
subunitare cu wi + wz = 1) a celor doud obiective, o solutie de tip multi-obiectiv:

fosi =W iAW fo, fi=VLT, f,=1/speed, (3.106)
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3.6 OPTIMIZAREA ARBORILOR PRINCIPALI CU RULMENTI AVAND LA
BAZA O SELECTIE A PARAMETRILOR DE LUCRU SI UN MODEL
TERMOELASTIC

Contributiile originale din aceasta sectiune 1si au sursa de inspiratie in [116] si [26].
Optimizdrile abordate nu sunt o combinatie Intre cele doud surse ci o abordare noud a
problematicii legate de optimizarea functionarii arborilor principali cu rulmenti, in functie de o
selectie a parametrilor de interes implicati in functionare.

Vom considera o abordare de tip multiobiectiv, cu o geometrie a carcasei mai complexa
decat cea prezentata in [116] si o optimizare a frecventelor proprii [26] simultan cu o reducere
a temperaturii la nivelul arborelui si carcase. Deformatiile axiale ale arborelui produse de
fenomenele termo-mecanice si de caldura generata de rulment dar si de fenomenele de frecare
care modifica geometria acestuia conduc prin urmare la modificari si in frecventele proprii ale
ansamblului arbore-rulmenti-distantiere-bucse-carcasa.

Este importantd si turatia la care lucreaza arborele, in literatura fiind precizata turatia
nominala. Pentru cazul considerat, in cercetare am respectat recomandarile producatorului si
am facut studiul la o turatie nominala » = 2.000 rpm (in literatura, valorile intalnite sunt 1 200—
2.500 rpm). Motivatiile alegerii sunt date de obiectivul de a avea termeni de comparatie a
rezultatelor obtinute cu cele publicate in literatura.

Nu in ultimul rdnd, materialul din care este facut ansamblul, poate contribui la o
durabilitate mai mare a sculei aschietoare care contine ansamblul arbore principal-rulmenti si
la o rugozitate mai mici a suprafetei prelucrate. In cazul nostru, materialele sunt cele din
catalogul pentru rulmenti, arbore si carcasd. Pentru restul materialelor (distantiere) s-au luat
valori din literatura, Au fost facute o serie de aproximadri, neglijand bucsele si piulitele iar
formele geometrice au fost simplificate, rezultand marimile selectate din Fig. 3.32-3.33.

Xy Xy X
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Fig. 3.32. Notatiile pentru dimensiunile geometrice ale arborelui principal si ale pozitiilor
rulmentilor luate in considerare In optimizarea propusa

D3

{ = .

Fig. 3.33. Notatiile pentru dimensiunile geometrice ale carcasei luate in considerare in optimizarea
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propusa

In algoritmul de optimizare propus, s-au luat in considerare céteva restrictii ce rezulta din
metode de constructie, si anume cei patru rulmenti din Fig. 3.32-3.33 sunt montati in tandem
in O, ca urmare sunt considerati un singur bloc, determinat de o singura variabilad de pozitie si
anume X>.

Constrangerile pentru toate variabilele luate in calcul, inclusiv valoarea fortei de
prestrangere sunt:

37<X1 <67 (mm); (3.108)
10 < X2 <26 (mm); (3.109)
55 <X3 <85 (mm); (3.110)
123 £ X4 <163 (mm); (3.111)
65 < X5 <85 (mm); (3.112)
118 < X6 <158 (mm); (3.113)
85<X7<115 (mm); (3.114)
10< Y1 £20 (mm); (3.115)
80<D1 <100 (mm); (3.116)
95 < D2 <125 (mm); (3.117)
170 < D3 <210 (mm); (3.118)
0<F,<850 (N). (3.119)

Vectorul de variabile va avea forma X ={X1, X2, X3, X4, X5, X5, X7, Y1, D1, D2, D3,
F,}, iar functiile de optimizare sunt definite de ecuatia (3.107), fi si f>.Algoritmul complet de
optimizare cu detalii este descris in cele ce urmeaza:

Pas 1. Initializarea populatiei de P individuali pentru variabilele X, in corespondenta
lineard de codificare binard pentru algoritmul genetic, in domeniile de
constrangere date de ecuatiile (3.108)—(3.119).

Pas 2. Se calculeaza in MATLAB valorile unghiurilor de contact pentru turatia n = 2.000
rpm si functia de prestrangere F, din vectorul X de variabile.

Pas 3. Se calculeaza in MATLAB valorile cantitatii de caldura generate de rulmentii cu
contact unghiular si rulmentul cu role.

Pas 4. Pentru toti individualii din populatia P se efectueazd urmatoarele simuldri:

Pas 4.1. Se simuleazd in SolidWoks modelul termic al arborelui cu materialele
prestabilite si dimensiunile date de X. Temperatura ambientald se
considerd Tump = 25° C. Se extrag temperaturile 7;.

Pas 4.2. Se calculeaza functia obiectiv f>.

Pas 4.3. Se face analiza modala SolidWoks in conditiile statice, dimensiunile date
de X, fara valoarea F, (se considera unghiul de contact al bilelor fara
incdrcare de prestrangere sau Incarcare axiald). Se extrag valorile Ni, M2
si V3.

Pas 4.4. Se calculeaza functia obiectiv fi.
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Pas 5. Se evalueaza functiile obiectiv conform ecuatiei (3.107). Individualul £ din
populatie cu valorile obiectiv functie cele mai mici este cel optim si se selecteaza
ca fiind optim.

Pas 6. Daca sunt indeplinite conditiile de stop se merge la Pas 12. Daca nu sunt indeplinite
conditiile se continud algoritmul genetic cu operatiile specifice.

Pas 7. Selectie individuali, modul tournament, criteriul elitism.

Pas 8. Se efectueaza operatiile de Crossover in doud puncte, cu probabilitate peross.

Pas 9. Se efectueaza operatiile de Mutatie cu probabilitate p..

Pas 10. Se genereaza noua populatie cu individuali mai performanti.

Pas 11. Se merge la Pas 2.

Pas 12. STOP algoritm.

Datele de simulare au fost P = 30, pcross =0,35, pmur = 0,01, si numarul maxim de generatii

de maximum 25, Pentru fiecare individual din populatie, la fiecare generatie au fost modificate
dimensiunile geometrice ale arborelui, carcasei si locatiei rulmentilor in SolidWorks rezultand

o noud simulare pentru regimul termic si o noua simulare pentru analiza modala. In total au

rezultat 30 x 25 = 750 modele diferite dimensional care au trebui redesenate si simulate in

SolidWoks cu calcule de generare céldura in Matlab. Operatiile au fost facute manual, nefiind
posibila 1n faza actuald o interfatd MATLAB Simulink pentru un proces automatizat de rulare
in batch. Rezultatele iteratiilor sunt ardtate in Fig. 3.35-3.38 si tabelul 3.5, rezultand valori
optime incepand cu iteratia 20, cu alte cuvinte a 20 a generatie a populatiei.
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3.35. Convergenta frecventelor proprii in functie de iteratii: ¢ —prima; b — a doua; ¢ — a treia.
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Fig. 3.37. Evolutia parametrului X2, pozitie rulmenti in functie de iteratii
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30



Tabelul 3.5. Tabel cu valori optime ale vectorului X dupé 25 iteratii (dimensiunile geometrice sunt in
mm iar F, este in N)

Xt | x2 [ x3 X4 X5 X6 X7 Y1 D1 D2 D3 | F,
5321|2491 | 6834 | 146,1 [80,53 | 121,6 | 101,67 ] 1625 | 90,62 | 169,44 | 1962 | 683

Convergenta algoritmilor este asigurata de teoria care sta in spatele acestora si, ca urmare,
optiunea nu este criticd pentru selectia algoritmului; timpul critic este dat de constructia
modelelor. Pe de altd parte, functia /2 poate avea mai multe forme, depinde cum definim
temperatura optima la care lucreaza arborele principal, avand in vedere mai multe puncte de
observatie 7, localizate in zone in care temperatura este cea mai ridicata. Aceste aspecte si alte
forme ale functiei /2 vor fi dezvoltate In cercetari viitoare.

3.7. CONCLUZII

Forma segmentelor din care este construit arborele, dacd existd o varietate mare de
dimensiuni si elemente conice sau tronconice, implicad multe matrici de rigiditate care asamblate
vor genera un sistem de ecuatii cu matrici de dimensiuni foarte mari cu calcule iterative
laborioase, si solutii a cdror convergentd poate implica foarte multi pasi.

Pentru optimizarea parametrilor in functie de variabile, vom dezvolta o solutie bazatd pe
algoritmi genetici care va fi utilizatd folosind si alte variabile, cum ar fi temperatura.

Ca urmare a acestor rezultate preliminare, apar noi probleme de studiat si cerintele de
optimizare, cum ar fi durabilitatea rulmentilor sau arborelui care necesita metode complexe de
rezolvare 1n concordanta cu rezultatele experimentale care trebuie Inregistrate cu o precizie
suficientd pentru un model valid functional.
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CAPITOLUL 4
CONTRIBUTII PRIVIND OPTIMIZAREA COMPORTARII
FUNCTIONALE A ANSAMBLURILOR DE TIP ARBORE PRINCIPAL
PENTRU TURATII MARI

4.1. ALGORITMI DE CALCUL AL UNGHIULUI DE CONTACT PENTRU
RULMENTI CU BILE CU CONTACT UNGHIULAR FOLOSIND
TEHNICI GENETICE

Asa cum am prezentat in capitolele anterioare, sistemul de ecuatii interdependente si
dependente nelinear fata de celelalte ecuatii algebrice ia In considerare ca variabile necunoscute
vectorul X = {Xix, Xax, Oir, 0ok} unde O este notatia pentru deformatia elastica a bilei rulmentului.
Metoda folosita in mod curent este metoda numericad Newton-Raphson sau cateva forme care
sunt bazate pe tehnici derivative si se poate folosi Jacobianul pentru a actualiza valorile
vectorului X la fiecare iteratie pana cand este atinsa eroarea doritd a solutiilor

Se foloseste modelul din Fig. 4.1 pentru rezolvarea cdruia se propune utilizarea unui
algoritm genetic cu operator de imigratie (GAMI).

Preincircare

Fig. 4.1. Model al unui rulment bile cu contact unghiular, relatia dintre centrul bilei si razele de
curbura inel interior/exterior

(Alk_Xlk)2+(A2k_X2k)2_Aik:fi =0, 4.1)

X12k+X22k_A20k:f2:()a 4.2)
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M
O, cos e, — < sin Ay — Oy cOSQy + ng sinay —F, = f;=0> (4.4)

gk

cosa, =f, =0, (4.4)

I,

M,
. g .
O, sina,, + D cosa,, —Qy sina, —

unde Q este incdrcarea pe fiecare bila (forta care actioneaza pe fiecare bild in functie de pozitia
bilei), Notam cu [a;; ] Jacobianul ecuatiilor (4.1)~(4.4). Actualizarea la pasul n + 1 in functie

de pasul 7 este:

{XHI}Z{Xn}_[%]il{Yn}a = y4}_l (4.5)

Convergenta este puternic dependenti de valorile initiale. In acest caz nu sunt usor de
ales si nu tine cont de constrangeri (valorile trigonometrice sin si cos trebuie sa fie in intervalul
[-1, 1]). Algoritmii genetici sunt procese meta-euristice inspirate de procesul de selectie
naturald bazat pe teoria evolutionista a lui Darwin. Un algoritm de tip GA cere o reprezentare
a solutiei problemei, printr-un cromozom (denumit uneori si genotip) care este un set de
parametri care definesc o solutie propusa la problema pe care algoritmul genetic incearca sa o
rezolve Setul tuturor solutiilor este cunoscut sub numele de populatie. Functia de fitness
(performanta) este cea care evalueazd domeniul solutiilor si calculeaza valoarea de optim pentru
fiecare cromozom.

| Definire Cromozomi X |

'

I Generare populatie I

I Selc'clic I
v

I Crossover I

v

l Mutatie I New.
generation
v k
1 Imigranti |
‘ Functie Fitting I

_~Cel mai bun Nu
) Individual
~._ estesolutie? -~

‘ D

! Stop

Fig. 4.2. Schema bloc GA pentru rezolvare sistem de ecuatii nelineare cu dependente multiple
(GAMI)

Setul de ecuatii (4.1)—(4.4) este transformat 1n functie obiectiv (minimul functiei obiectiv,
care trebuie sa fie zero, unde termenii f1=0, 2 =0, f3 = 0 si f2 = 0 sunt termenii din dreapta
ecuatiilor (4.1)—~(4.4), dependente de vectorul X = {Xix, Xox, i, dox} ) folosind valoarea absoluta
abs:

S ness = ADS(AH(X) + £, (X) + f3(X) + f,(X)), (4.6)
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Schema bloc GAMI este descrisa in Fig. 4.2. Operatorii din GA sunt cei uzuali: Selectie,
Crossover, Mutatie, Imigratie (operator propus). Functia de selectie este bazatd pe principiul
Darwinian de elitism. Primul pas este codarea problemei in sir binar, de valori "0" si "1". Fiecare
cromozom va contine patru variabile X = {Xix, Xak, Oi, 0ok} 1ar fiecare variabild va fi codata pe
16 biti (intreg fara semn). Variabilele, care sunt numere flotante, sunt codate binar, sunt supuse
operatorilor din GA, apoi solutia este decodata in flotant si se calculeaza functia de fitness la
fiecare generatie.

Pentru a evita convergenta prematurd sau convergenta intr-un minim local in loc de cel
global, existda propuneri de mentinere a diversitatii individualilor. O tehnica comund de
mentinere a diversitatii este, de exemplu, "penalitatea de nisd", adica, pentru orice grup de
membri care au un anumit nivel de similaritate (o razd geometricd de nisd) se impune o
penalizare. Operatia constd in introducerea unor cromozomi —X, adica valoarea negatd a
cromozomului indepartat din populatie si Tnlocuit cu un cromozom "imigrant", cu o cultura
diferita (Fig. 4.6). Populatia raiméane constantd pe toate generatiile GA.

LLjofoftjtjtfojtfojoftft]i]o]

loft]iJoJofolt]o]ii]oJofo]T1]
Fig. 4.6. Operatorul "imigrant" (propus de autor)

Se porneste cu o populatie de 200 de individuali, perossover = 0,35 Pmutation = 0,01,
probabilitatea de imigrare pmi; = 0,15 raza de imigrare rime = 3. Dupa 27 generatii (si
corespunzator algoritmului clasic Newton-Raphson se atinge aproximativ aceeasi eroare,
functia de fitness este aproximativ 0,1 x 10 (Fig. 4.7).
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Fig. 4.7. Functia de fitness: a — algoritm clasic Newton-Raphson; 6 — GAMI
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Fig. 4.8. Unghiurile o;si o, (pentru y = 0)

Corespunzator acestor solutii, valorile obtinute cu GAMI se prezintd in Fig. 4.8. Este de
mentionat faptul cd aceastd convergenta nu a fost obtinuta din prima aplicare a algoritmilor, ci
din Incercari repetate de rulare cu valori initiale ("ghicite") modificate in combinatii de 1, 2, 3
si 4 valori (corespunzatoare variabilelor).

Metoda retelelor termice, desi presupune un efort mai mare al utilizatorului, poate fi o
solutie fezabild atunci cand se doreste o analizd a unei problematici mai complexe cum ar fi
optimizarea duratei de viatd a rulmentilor.

4.2. MODEL SEMIAUTOMAT DE CONSTRUCTIE A UNEI RETELE
TERMICE

In cele ce urmeazi, vom utiliza harta termica a rulmentuluisi rezistentele termice in
functie de geometria elementului regulat (sferd, cilindru, cilindru circular drept, cilindru
circular cu alezaj interior), formulele fiind date in ([107], [12]).

RCT este considerata ca fiind o functie de forma si marimea zonei de contact dintre doua
corpuri (in cazul nostru doud corpuri elastice, bila si cele doud inele de rulment). Zona de
contact este o elipsd, cu semiaxele a si b ale caror ecuatii sunt descrise in cap. 2 si 3 bazate pe
relatiile din [79]. Consideram ca bilele si inelele rulmentului sunt facute din acelasi material
(otel), avand coeficient de conductivitate termica A = 40-50 W/(m-K), ludm valoarea medie A
=45 W/(m-K).

R, = wialb) , (4.8)
4ha
w(a/b)= gKl[e,Ej, (4.9)
T 2
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unde K| (e, n/ 2) este integrala eliptica de prima spetd, functie de k = 1— (b*/ a?):

/2
do
K =|+—m—m— (4.10)

! J(1=k>sin’0)

RCT pentru fiecare bila (sunt Z bile n rulment) devine:

1 a, /b /b
Yy = W( 0 O)+\|](a1 z) , (411)
2\ a, a,

1

Rezultatele simularilor sunt descrise in Fig. 4.9. Se observd ca rezultatele sunt in
concordanta ca ordin de mérime si ca valori cu cele ale rulmentilor cu dimensiuni apropiate din
literatura de specialitate. Constantele pentru otel au fost preluate din catalog. Modelul de
rulment este cel din Fig. 4.10.

4.5

T T
Inel exterior (fata)

Inel interior (fata)
Inel exterior (spate) ||
Inel interior (spate)

3.5

RCT [W/°K]
N
o %)

1 r r r r r r r
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Preincarcare [N]

Fig. 4.9. RCT in functie de preincarcare, pentru rulmenti in tandem

Fig. 4.10. Model rulment cu sapte puncte de contact: Ro, R — rezistente termice,
a — indice pentru aer, b — indice pentru rulment

In lucrarea [61] au fost publicate rezultate privind o modalitate propusi pentru constructia
semiautomatd a unei retele termice pentru un arbore cu rulmenti si transmisie a miscarii prin
curea. Lucrarea a avut ca obiectiv un instrument software de constructie a unei retele termice
cu supervizare, constructia unui generator linear de ecuatii simbolice care pot fi rezolvate
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folosind un soft numeric (de exemplu Matlab) intr-o manierd mai simpld si mai putin
costisitoare decat instrumentele software ce folosesc metoda elementelor finite.

4

Zu +0, =mc, %, k={12734}, (4.12)

o R, ot

Centrul fiecarui element bloc este marcat cu un nod si locatia este descrisd ca avand

temperatura intregului element. Sistemul de ecuatii este construit pe bilantul energetic, energia
de intrare plus cea care iese au rezultatul 0. Temperatura ambientald a fost considerata o valoare
comund in literatura, 7, = 25° C. Rezistenta termica lineara si formulele uzuale pentru rezistenta
termica sunt: geometriile corpurilor regulate, bile, cilindru plin, cilindrul gol si rezistenta
lubrifiantului (vaselind) [107]:

R=L/KA, (4.13)
In(z, /) Ax
= i = 4.14
radial 2 T k I axial k/4 ( )
R, = ! , (4.15)
k,mr,

Ry=—rs , (4.16)

kz(nrz‘W;_m’bz)

n

R, = L : (4.17)

kz(znreWe_nrsz
n

Astfel, am folosit o metoda de partitionare simpla, inspirata si de propunerile altor autori,
in corpuri geometrice, In principal cilindri cu alezaj iar elementele tronconice au fost calculate
folosind metoda aproximativd automat prin partitionarea in # cilindri (am folosit in mod curent
n = 10), pe un desen scalat, fisier .bmp, .tif, sau .png cu instrument simplu, cum ar fi Microsoft
Paint din Windows. Dupa partitionare (discretizare), interfata graficd (GUI) incarcad imaginea
si un modul de preprocesare corecteaza varfurile poligoanelor si liniaritatea segmentelor de
dreapta.

Pentru exemplificare, la trei turatii si o variatie a preincarcarii intre 0 N si 4,5 x10* N,
caldura generata de un rulment cu contact unghiular este descrisa in Fig. 4.14.

18000 - . . . . v . ' . 1
n = 5000 rom

n = 10000 pm

n = 15000 rpm |

VPrein_cé.rca.re‘ [N] )
Fig. 4.14. Caldura generata de rulment vs. preincarcare, rulment cu contact unghiular
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Pentru caldura creatd de rulmentul cu role, aceasta este mult mai mica (la 3 000 rpm este
aproximativ, 45 W) si este practic constanta in intervalul de preincarcare 0—1 000 N.

Pentru o selectie a nodurilor de pe suprafata exterioara a carcasei ca in Fig. 4.15 valorile
temperaturilor corespunzatoare elementelor selectate sunt exemplificate in Fig. 4.16

Fig. 4.15. Selectie manuald a nodurilor de pe suprafata exterioara carcasa pentru afisare temperaturi

60 T T T T
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5 5 o
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&

! ! I ! L I ! I I | I ! 1 I 1 1 1 1 1
122 123 97 124 99 100 101 102 103 104 105 106 125 140 141 127 142 186 167 163
nod

Fig. 4.16. Temperaturi pe regiune selectata, cazul a

4.3. ANALIZA DEPENDENTEI TEMPERATURA-FRECVENTA PENTRU UN
ARBORE CU RULMENTI

Aceasta sectiune descrie rezultatele personale obtinute de autor si publicate in lucrarea
[62]. Calculul frecventelor naturale joacd un rol important in analiza nodala a sistemelor cu
arbori, in special aplicatii de micro-frezare specifice domeniului medical (chirurgie si
stomatologie).

Este cunoscut faptul ca o crestere a temperaturii la care functioneaza arborele ii afecteaza
performantele si fiabilitatea in timp [183]. Aceste performante sunt legate de fiabilitate,
posibilitate de aparitie a unor defecte sau o functionare necorespunzatoare in general. Variatia
temperaturii pe lungimea arborelui (arborele este considerat simetric In sectiune) are ca efect
deformare termica iar calculele sunt efectuate fie pentru deformare axiala fie pentru deformare
radiala. Ecuatia generala de deformatie este:

AL=0oLAT, (4.18)
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Rezultatele din literatura aratd pentru arbori de lungimi rezonabile (1-2 m) deformatii de
la cativa microni, pana la sute de microni la turatii mici [207]. Dupa o perioada tranzitorie, in
regim stabil, AT = Ty—Tump» unde Tyreprezintd temperatura finala iar 7., temperatura ambientalad
(in literaturad de specialitate se considerd 7um», = 25 °C sau uneori Tumy = 25,5 °C.

O sectiune model simpla de arbore cu doi rulmenti cu contact unghiular si un rulment cu
role este descrisa in Fig. 4.19. In Fig. 4.20, acelasi arbore este impartit in L; sectiuni, i = 1, ...,
n, unde n = 6 in acest caz. Impdrtirea a fost ficutd pe sectiuni care sunt corpuri geometrice

regulate.
7

i 1 T
I.l Uiy iy

Fig. 4.19. Un model simplificat de arbore cu rulmenti, cu doi rulmenti cu contact unghiular si
un rulment cu role

Fig. 4.20. Modelul corespunzator folosit in analiza termica, matricea de rigiditate globala si analiza
modala din instrumentul educational propus de autor in [62].

Datorita complexitatii metodei, nu a fost posibila publicarea completd in [62], ca urmare
exemplificdm metoda 1n cele ce urmeaza. Rulmentii cu role (role de diametru D, si lungime L)
au contact inel interior/inel exterior o linie, de lungime L,. Caldura generatd de rulmenti este
data de Q = u-Fr, H= oM unde u reprezinta viteza, F forta de frecare, M momentul de torsiune.
In cazul rulmentilor cilindrici radiali nu avem fortd de prestrangere, ci doar forti radiala (in
cazul nostru data de greutatea carcasei si a arborelui) care se distribuie pe Z role.

In cele ce urmeaza folosim modelul (2) care desi este mai simplu ca (3) este mai pragmatic
pentru o aplicatie de genul rulmentilor 7014 CE/HCP4A, rulmenti de dimensiuni mici.
Consideram inelul exterior fix, miscarea descrisd de rotatia arborelui pe care este fixat inelul
interior, rulmentul cu colivie si flanse pe exterior. Notam y = D,, / dn, vitezele relative de
alunecare intre role si inelele interioare si exterioare ce pot fi exprimate in urmatoarea forma (
[24], [33] ), pentru rola j, dacad neglijdm fenomenul de alunecare:

v, = d—;[(l “P(0,-0) -0, ) (4.20)

39



d
Vo = f[(l +y)o, Yo, | (4.21)

-7 2/3 43 = >
_ 107" f,(vyn)~"d, daca v,n=2000 ’ (4.22)
160x1077 f,d’  dacd v,n <2000
F. =3.39%x10"'Dd n’, (4.23)
Hc = F;vio’ (424)
M, =837x107%D,ln,n, sinp. (4.25)

unde, fi reprezintd un factor care depinde de rulment si lubrifiant (in cazul rulment role
cilindrice, vaselina, din tabel [79] avem valoarea 0,0002—0,0004, si alegem o valoare medie, fi
=0,0003), w reprezintd vascozitatea cinematica (depinde de viteza de rotatie a rulmentului fixat
pe arbore n, si variazd 1n cazul nostru si functie de lubrifiant, cu o valoare
intre 20 si 400 datd din literaturd, alegem o valoare constantd de 20 centistoke, ( valabila la
viteze mici in general).

@
002g b

0 L | | L | | | | |
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 SOO0 9000 10000
n [rpm]

Fig. 4.22. Caldura generata de un rulment 7014 CE/HCP4A, pentru un numar de role Z = 25

Pentru rezolvarea problemei se propune folosirea unei retele termice care calculeaza
temperatura ( Fig. 4.22 ) pentru fiecare element in parte.

Frecventele proprii ale ansamblului arbore-rulmenti dar si ale rotorului ca o componenta
individuald sunt importante, pentru a evita fenomenul de rezonantd care poate conduce la
defectiuni importante, de naturd a afecta buna functionare a sistemului sau de a evita cazuri
extreme care pot conduce la distrugerea componentelor. Evitarea acestui fenomen se poate
realiza astfel: monitorizand viteza de rotatie a arborelui si cunoscand frecventele proprii, cand
se ajunge la aceste viteze de rotatie se mareste sau se scade turatia, Matricea globala de rigiditate
GSMA (asamblatd prin metoda tuturor segmentelor) directd este obtinuta prin metoda directa
a calculului rigiditatii (DSM), asa cum a fost mentionata, si este cea mai obisnuitd implementare
in metoda elementelor finite (MEF).

Software-ul educational prezentat in [18], ShfreqAnalizer prezinta o interfata grafica
(GUI) ce este construita in Matlab. Programul principal permite doua optiuni: un arbore simplu
predefinit si constructia unui nou arbore folosind tabele si dimensiuni pentru sectiuni cu
diametre diferite ale arborelui. In primul caz, curba termica este predefiniti si este calculati
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pentru trei rulmenti, pentru vitezd de rotatie a arborelui variabild (predefinitd sau setata de
utilizator) intre 0 si 6.000 rpm. Materialul considerat este otel cu o densitate p = 7800 kg/m?>.
Aceasta parte are rol pur educational si poate fi folosita ca introducere impreund cu un ghid
aferent care este sub forma pdf, accesibil in documentatia programului.

Un arbore mai complicat este cel de la masina de frezat Schaublin, cu 3 axe NC, portscula
BT40 si o viteza de rotatie 9.000 rpm. Fig. 4.23—4.24. S-a modelat acelasi arbore principal in
SolidWorks Premium 2012, (Fig. 4.24) pentru a estima erorile din calculul frecventelor proprii
prin metoda propusa. Erorile au fost intre 14,93% si 18,96% dar in aceeasi directie, avand
caracterul unei erori sistematice, clar datorata unei aproximari mai grosiere specificd metodei
propuse.

Fig. 4.23. Model simplificat de arbore principal al centrului de prelucrare Schaublin, cu 3 axe
comandate numeric, portsculd BT40 si turatie maxima 9.000 rpm

TN

Fig. 4.24. Model 3D SolidWorks al ansamblului arborelui principal din Fig. 4.23

4] Sbireqanalizer - -

File
Spdl_bearing0019.xis

Load New Save Ciear

Bearings/Preload Fa (from eft o right) I— /

Type (7014 CEMCPAA v Select
Spindie
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Natural Frequencies/speed of rotation Spindle Geometry [cm] Material

(s 5 Eem | Type L 3 Ro Rz Ro2 Bearing Stel g
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Fig. 4.25. GUI MATLAB modul SbfreqAnalizer - Schaublin milling center, with 3 NC axes, BT40
tool holder
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Principala idee de uz practic este de a vizualiza deplasarea frecventelor proprii in functie
de turatie 1n raport cu generarea de caldurd in rulmenti si deformarea termicd ca urmare a
modificarii temperaturii de functionare a arborelui principal. Capturi de ecran din software sunt
prezentate in Fig. 4.25. Pentru a simplifica interfata, atunci cand sunt transmise mai multe
valori, separatorul definit este *;”(punct si virguld). Modulul de citire a datelor recunoaste
terminatorii si extrage valorile in ordinea in care au fost introduse. De exemplu, grafic pentru
frecventele 1 si 3 se va nota 1;3, iar viteza rotorului “500; 1000; 1500; 2000; 3000; 4000; 5000;

6000”.

4.4. CONCLUZII

Algoritmii genetici sunt instrumente eficiente in probleme de optimizare si, recent, in
rezolvarea ecuatiilor neliniare.

Dificultatile intdmpinate in interfata graficd a utilizatorului in instrumentul Matlab
solicitd mai mult timp pentru a dezvolta o unealtd automata in stilul de instrument CAD al unui
instrument in tipul MEF si multifizici (ANSYS, COMSOL). In sectiunea 4.4. s-a propus o
functie neliniara de aproximare bazatd pe o NN, care descrie o relatie matematicd data de
functionalitatea NN 1intre frecventele proprii si turatie/vectorul de temperaturi al unui arbore
real, simplificat. Rezultatele sunt incurajatoare si in viitor se va cduta si o forma analitica
suficient de simpld care sd descrie matematic aceasta relatie Tn mod direct.
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CAPITOLUL 5
ANALIZA TERMOMECANICA COMPLEXA A ARBORILOR PRINCIPALI
ACTIONATI DIN EXTERIOR - STUDIU DE CAZ

5.1. INTRODUCERE

In dezvoltarea produsului de tip masini-unealti sau in exploatarea lor, se utilizeaza
metode de cercetare si de proiectare din categoria modelarii si simularii, cum ar fi simularea
bloc digitala (Digital Block Simulation — DBS), metoda elementelor finite (MEF) sau simularea
sistemelor de corpuri rigide (Rigid Body Simulation — RBS) [36] separat sau combinat [64].
Fiecare dintre metodele individuale este limitata in estimarea comportarii unui ansamblu de tip
arbore principal. Prin urmare, toate aceste componente trebuie asamblate astfel Incat sa se
influenteze reciproc ([214], [213], [212], [196], [181], [177] ). Metoda termodinamica este o
solutie in unele cazuri de analiza a functionarii rulmentilor care este utilizatd de unii autori
([151], [174])).

5.2. GENERAREA DE CALDURA iN RULMENTI

Dimensiunile uzuale ale rulmentilor cu bile cu contact unghiular utilizate in calcul sunt:
ro — diametrul exterior al canalului; 7; — diametrul interior al canalului; do — diametrul al caii de
rulare exterioare; d; — diametrul al céii de rulare interioare; Do — diametrul bilei; si Z — numarul
de bile. Se foloseste modelul din Fig. 5.1 si geometria din 5.2 pentru rezolvarea caruia se
propune utilizarea unui algoritm genetic cu operator de imigratie (GAMI).

! l'

Preincarcare
E—

Inel interior F;

Fig. 5.1. Forte si momente 1n ansamblul bile-inele
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Fig. 5.2. Geometrie 1n functionarea ansamblului bile-inele

Se utilizeaza teoria de contact Hertz pentru modelarea fortei de contact dintre bile si inelul
interior si exterior (6 — deformatia bilei).

(A = X1+ (Ayy = X)) =5 =0, (5.1)
X +X5 -~ =0, (5.2)
M
0., cosa,, ——Xsino, —Q, cosa., + ng sina,, —F, =0, (5.3)
0, sina,; +7gkcosaok —Qy sinay, —?gkcosocik =0. (5.4)

Interdependentele din ecuatiile (5.1)—(5.4) sunt legate de frecventa de rotatie ale inelului
interior (sau al inelului exterior) fixat pe arbore si sunt date pe scurt de (unghiul de aliniere
necorespunzatoare a lagarului este neglijat) [79]:

Ay =(f,-0.5D+5,, (5.5)

A, =(f,—0.5)D+3,,, (5.6)

Ay, =BDsina’ +3,, (5.7)

Ay, = BDsina’ +38, cosy,, (5.8)
cosa,, = X,, /[(f 0.5 D+38,,], (5.9
sina,, = Xy, /[(f 0.5 D+3,,], (5.10)
cosay = (A, — Xop)/[(f 70.5)D+8,.], (5.11)
sin oy, = (Ay = Xy)/[(f 0.5)D+ 8], (5.12)
F, :% D@{@_iji, (5.13)
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M, :sz(&j (&) sinal, (15.4)
k k

® ®
O =K8)*, Oy =K, (5.15)
o, =tan"'(sino, /(cosa, —h)), (5.16)
®p | _cos(ay —a,)—h-cosa,, (5.17)
O ), l+cos(o; —a,)
(%j I -1 . (5.18)
® ), hcosa, (cosa, +tano, sina,, +cosocik+tanocksinocik
1+ hcosa,, 1-hcosa,,

Metoda numericad Newton-Raphson este utilizatd In general pentru a rezolva ecuatiile
(5.1) 5.4) si in acest caz se utilizeaza rafinarile propuse de [27].

Caldura generata de viteza de rotatie a rulmentului 7 [rpm] este data de relatia aditiva a
trei cupluri de frecare: cuplul de frecare de sarcind, cuplul de frecare vascos si cuplul de
spinning [79], [88], [103]. Pentru materialul otel si numarul de bile Z, caldura totald generata
de rulment cu contact unghiular este datd de (constanta 1,047 x 10~ este specifica pentru otel):

H,=Z-(1.047x10"-n-M,), (5.19)
M, =M,+M, +M,, (5.20)
in care:
107 £, (von)**d>  if von=2000
M = f()( 0 ) m f 0 (522)
160x107" fod>  if vyn <2000
M, =202k (5.23)

8

Notatiile sunt similare cu cele din [103]: d,, — diametru pitch, vo — vascozitate cinematica,
n — turatia arborelui In rpm, fo — constantd ce depinde de tipul de rulment si de ungere, (z, Po, si
Co sunt calculate pe baza de tabele), Fs— sarcina dinamica, E; — integrala eliptica completa de
ordinul al doilea, a — axa principald de deformare a bilei modelata de o elipsa, si p — coeficient
de frecare.

Este luat in considerare momentul giroscopic pentru fiecare bild a rulmentului, chiar daca
are o valoare mica la turatii ridicate ale arborelui [79]:

Mg=$~p-n-D5-(DR-(DM-SinBa (5.24)
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unde p — densitatea materialului, oz — viteza unghiulara a bilei in jurul axei proprii, ®» — viteza
unghiulara a bilei, si § —unghiul dintre axa normala Z si axa bilei.

Pentru rulmentul cu bile cilindrice, in ecuatia. (5.21) momentul de spinning este nul, in
timp ce F;ia In considerare linia de contact dintre rola si cdile de rulare interioara si exterioara,
astfel Incat in functie de frecare se va considera lungimea cilindrului L [32].

5.3. MASURATORI EXPERIMENTALE PE ANSAMBLUL ARBORE
PRINCIPAL-LAGARE CU RULMENTI

Pentru testele experimentale s-a folosit ansambul arbore principal-lagire cu rulmenti care
apartine unui centru de prelucrare tip Shaublin si care a fost integrat in standul experimetal
pentru analiza termomecanicd impreund cu un set de senzori de temperaturd, accelerometre,
traductor de masurare a turatiei si un bloc hardware-software de achizitie si procesare a
semnalelor colectate de la senzori. Masuratorile experimentale ale comportarii dinamice si
termice au fost efectuate direct pe masina-unealta, dupa ce arborele principal a fost supus unei
reparatii majore [64]. Analiza experimentala isi propune sd evalueze parametrii dinamici si
termici ai arborelui. Masurarea vibratiilor arborelui se realizeazd prin utilizarea de
accelerometre fixate pe partea frontala si pe cea din spate a arborelui principal (Fig. 5.3).
Comportarea termica este obtinutd de un senzor laser fara contact Fluke in timpul rotatiei axelor
cu 0 anumitd turatie.

Valorile masurate ale temperaturii si parametrilor vibratiilor sunt prezentate in tabelele
5.1, 5.2 siin Fig. 5.4 respectiv Fig. 5.5. Din masuratori, rezulta vitezele de vibratie ale lagarului
principal L1 si ale celui din spate L2 (Fig. 5.6), precum si nivelul acceleratiei pentru evaluarea
starii rulmentilor: lagar frontal — 0,51 g si lagar spate — 0,58 g (Fig. 5.7). Spectrul de frecventa
este prezentat in Fig. 5.8.

Fig. 5.3. Pozitia traductoarelor
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Tabelul 5.1. Monitorizarea temperaturii

Turatia n [rpm] Lagar fati T1 [°C] Lagar spate Tz [°C] Timp [min]
1000 29 30 18,00
1500 29 31 18,30
2000 30 31 19,00
2500 30 32 19,30
3000 32 33 19,50
3500 33 36 20,30
4000 30 33 20,47

Racirea activata

4500 29 30 21,15
5000 29 30 21,30
5500 29 20 21,55
6000 29 30 22,20
6500 29 20 22,40
7000 29 31 22,51
7500 29 31 22,22
8000 29 31 23,50
8500 29 31 24.25

Tabelul 5.2. Monitorizarea vibratiilor.

Turatia n [rpm] L1 [mm/s] g L> [mm/s] g
1006 0,07 0,15 0,04 0,18
2012 0,14 0,28 0,08 0,36
3018 0,15 0,64 0,09 0,78
4025 0,14 0,35 0,15 0,79
5031 0,31 0,29 0,23 0,83
6042 0,23 0,49 0,21 0,84
7043 0,41 0,63 0,42 1,07
8049 0,47 0,54 0,54 1,22
8553 0,52 0,62 0,64 1,31
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Fig. 5.4. Temperatura monitorizata, pentru 6000 rpm (lagér din fatd — Timax = 30 °C,
lagar din spate — Tomax = 36 °C)

—&—front bearing (20 min)
12F | —E— back bearing {20 min)

08

04F

Vibration velocity [mm. s7]

02f

1 1 1 1 1 1 1 1
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8OO0 S000 10000
Speed [rpm)

o
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Fig. 5.6. Viteza de vibratie in functie de turatie (L1, L2)
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Fig. 5.7. Nivelul acceleratiei in functie de turatie (L1, L2)
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Fig. 5.8. Spectrul de frecvente la 8553 rpm

5.4. MODELAREA SI SIMULAREA SISTEMULUI ARBORELUI PRINCIPAL

S-au folosit doud variante constructive pentru arborele principal [64]. Prima a fost fara
racire si prin urmare, fara circuit de racire in interiorul carcasei (Fig. 5.9), iar cea de a doua cu
un circuit de racire cu apa. Simularile au fost efectuate pe ansamblul avand toate
subcomponentele, spre deosebire de majoritatea lucrarilor din domeniu in care simularile sunt
efectuate pe versiuni simplificate de arbori principali (fard a include bucse si uneori distantiere).

Ansamblul arborelui principal cu rulmenti consta dintr-o combinatie cvadruplex de cate
doud perechi de rulmenti cu bile cu contact unghiular montati spate in spate, separate prin
distantiere si un rulment radial cu role in partea din spate. Rulmentii din lagarul din fata sunt
pretensionati de piulita din fatd, iar rulmentul din spate de piulita din spate. Arborele principal
este actionat printr-o roatd de curea Poly V si transmisia prin curele de la un motor electric de
actionare.

Fig. 5.9. Ansamblul arborelui principal fara racire (sectiune transversala)
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Distributia temperaturii pentru ansamblul arborelui principal fara ricire este simulata in
cazul vitezei maxime de 4 000 rpm, dupa 120 minute de rulare. Se masoara in trei puncte, in
aceleasi locatii ca in abordarea experimentala pentru evaluarea preciziei modelului: 30 °C in
locatia rulmentului frontal, 35 °C in locatia rulmentului din spate si 33 °C in zona rotii de curea
Poly V. In aceste conditii, cele mai ridicate temperaturi se gasesc in zona lagarului din spate
(35 °C), iar in zona lagarului din fata temperatura este de 30 °C 1n medie. O sarcind mai mare
poate fi observata pe rulmentul din spate, care preia o forta de reactiune mai mare cauzatd de
pretensionarea intinzatorului de curea. Se observa o uniformitate a temperaturilor pe zonele
geometrice, materialele utilizate avand o conductivitate mai buna (Fig. 5.26 si 5.27).

Fig. 5.26. Distributia temperaturilor pentru ansamblul arborelui principal fara racire
si turatii de pana la 4 000 rpm

50 T T T T T T T T T T
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Fig. 5.27. Distributia temperaturilor pentru ansamblul arborelui principal fara racire si turatii de pana
la 4 000 rpm, valori experimentale si valori simulate

Distributia temperaturii pentru ansamblul arborelui principal cu lichid de racire este
simulatd in cazul unei viteze maxime de 8.500 rpm, incepand de la 4.500 rpm si crescand-o
treptat timp de 180 minute. Temperaturile masurate in cele trei puncte, atat in situatii
experimentale, cat si In situatii de simulare, sunt de 29° C in locatia lagarului din fata, de 30 °C
in locatia lagarului din spate si de 33 °C in zona rotii de curea actionatd de o transmisie prin
curele Poly V (Fig. 5.28). Comparand cele doua situatii, fara racire si cu racire, putem desprinde
urmatoarele concluzii:

o In primul caz, arborele este Incdlzit mai mult in zona lagarului din spate (35 °C), dar
aceasta suprafatd este redusd ca marime, astfel incat sd nu influenteze Tn mod semnificativ
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dilatarea sa. Astfel, incdlzirea este uniformad, temperatura zonei pentru fixarea portsculei fiind
de 30 °C.

e In cel de-al doilea caz, chiar daca arborele principal este racit prin carcasi, temperatura
arborelui este mai mare, dar mai uniform distribuita. In zona de fixare a portsculei, temperatura
este de 33 °C. Sistemul de ricire contribuie la o racire mai eficienta a carcasei arborelui
principal, care preia cea mai mare parte a caldurii degajate de rulmenti si antrenarea prin curele.

Fig. 5.28. Distributia temperaturilor pentru ansamblul arborelui principal cu sistem de racire pentru
turatii de pana la 8 500 rpm

Sistemul de racire este foarte eficient, desi este geometric complicat si creeaza o oarecare
turbulenta, asa cum se vede din studiul fluxului lichidului de racire (Fig. 5.30). Principalele
concluzii ale analizei comportamentului arborelui principal in cdmpul termic sunt:

e necesitatea redimensionarii rulmentului posterior al arborelui principal, aceasta fiind
principala sursd de incalzire;

o trebuie utilizatd o nouad solutie constructiva pentru eliberarea capatului posterior al
arborelui principal de fortelor din transmisia prin curele (solutie descércata).

Velocity
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| 26774000
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Fig. 5.30. Circulatia lichidului prin sistemul de racire (distributia de viteze)

5.4.3 Analiza tranzitorie

Analiza tranzitorie se realizeaza 1n aceleasi conditii de Incarcare ca in cazurile anterioare.
Rezultatele acestor analize oferd informatii despre deformarile structurilor cauzate de
caldura produsa in rulmenti si de transmiterea prin curele. Analiza este efectuata pe arbore fara
racire (Fig. 5.31 si 5.32), cat si pe arbore cu racire (Fig. 5.33 si 5.34) functionand cu turatii de
pana la pana 4 500 rpm. Se observa o deplasare predominant axiald, valoarea maxima de 11
um fiind calculatd in zona posterioard a arborelui principal. Ca urmare a acestor analize, s-a

constatat ca lagdrul frontal este suficient de rigid, iar tensiunile termice nu induc deformatii in
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aceastd zona (in special in zona de fixare a portsculei deformatiile sunt sub 1 um). Chiar daca
valorile deformatiilor sunt mai mari, precizia arborelui nu este afectata.

Fig. 5.32. Distributia tensiunii echivalente induse de efectele termice pentru arborele principal fara
racire

Fig. 5.33. Deformatiile arborelui principal sub efect termic cu racire

Fig. 5.34. Distributia de tensiune cauzata de efectul termic
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Fig. 5.35. Frecventele proprii ale ansamblului arborelui principal
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Fig. 5.36. Modul 1 de vibratii

Tensiunile induse de efectele termice sunt reduse, valoarea lor maxima (tensiunea
echivalenta calculata dupa criteriul Von Misses) fiind de 159 MPa in zona rulmentului din spate
(Fig. 5.34). Aceste valori sunt mai mici decat tensiunile admise ale materialelor utilizate. In
urma realizarii analizei modale intereseaza frecventele proprii ale sistemului arborelui principal
st modurile proprii de vibratii (Fig. 5.35). Se observa ca prima frecventa proprie are valoarea
de fi = 1750.3 Hz care este mult mai mare decat frecventa de rotatie pentru turatia maxima de
8500 RPM, ceea ce corespunde frecventei fmax = 143.33 Hz. Figura 5.36 prezinta modul 1 de
vibratii al ansamblului arborelui principal.

5.5. CONCLUZII

Lucrarea a avut o abordare a nivelului de modelare CAD si FEA termomecanica a unui
ansamblu principal sprijinit pe lagére cu rulmenti [64]. Modelul corespunde unui ansamblu real
care, pentru a putea fi validat, a fost supus unor masuratori experimentale. Modelarea
matematicd a cdldurii generate in rulmenti sta la baza incarcarii termice a modelului FE.
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CAPITOLUL 6. CONCLUZIILE TEZEI DE DOCTORAT, CONTRIBUTII
ORIGINALE SI DIRECTII DE CERCETARE VIITOARE

6.1. CONCLUZIILE TEZEI DE DOCTORAT

Cercetarile privind optimizarea comportarii functionale a ansamblurilor de tip arbore
pentru turatii mari au fost complexe si laborioase si au presupus o importantad abordare originala
a cercetarii, In fapt acest lucru era de asteptat avand in vedere complexitatea si dificultatea
temei dar si motivatia pentru rezultatele ce pot constitui si premise importante pentru cercetari
viitoare. Avand in vedere directiile de cercetare din acest domeniu, deformarile mecanice,
analiza termica (incluzand si termomecanicd) si vibratiile s-a investigat si al doilea subiect, ca
element de noutate important posibilele legaturi dintre cele doud. Aceste legdturi, de natura
evident complexa, au necesitat si aplicarea unor tehnici si metode matematice neconventionale,
retele neuronale si algoritmi genetici.

Analiza termomecanica poate fi facutd clasic, cu instrumente software FEM (SolidWoks
in cazul studiat) care poate implica studii combinate temperatura-fluide racire sau pe modele
simplificate cu software de calcule stiintifice, MATLAB/Simulink in cazul nostru. Este de
remarcat ca Tn mod obisnuit sursele de caldura implicate de in model (Q — cantitatea de caldurd)
sunt calculate separat si introduse ca valoare constanta in simularea FEM. Desi exista incercari
limitate ca aplicatie, cantitatea de caldura generatd de rulmentii cu bile cu contact unghiular dar
si cea generata de rulmentii cu role cilindrice din cauza frecarii este un procedeu laborios, cu
multe variabile de luat in considerare si mai multe sau mai putine fenomene fizice
simplificatoare (eg. moment giroscopic).

Pentru arbori cu motor electric inclus, generarea céldurii de catre motor poate fi factorul
determinant de generare a caldurii n infasurarile din cupru. Modelul general de calcul termic
se bazeaza pe modelul pierderilor de energie, care implica o foarte bunad cunoastere a
fenomenelor electrice si magnetice din motoarele cu AC. In plus, problema racirii motorului
prin circuite cu canale depinde de lichid, geometria canalelor, presiunea si debitul furnizat de
pompa lichidului de racire.

Pentru toate cazurile studiate s-a considerat cd mediul de lucru are o temperatura
ambientald de 25 °C (in alte cazuri este mentionata temperatura 25,5 °C) in concordanta cu
literatura de specialitate pentru a avea termeni de comparatie calitativ si cantitativ in ceea ce
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priveste rezultatele contributiilor personale.

S-a constatat o stabilizare termica a ansamblului, intre 10 minute si 30 minute in functie de
turatia arborelui si regimul de lucru pentru arborele cu transmitere a miscarii prin curea, centru
de prelucrare prin frezare Schaublin, cu 3 axe comandate numeric, BT40 portsculd si
electrobrosa DELTA 4,5 OMLAT. Avand in vedere acesti timp de tranzitie, consideram ca este
utila si analiza acestui regim pentru predictia eventuala a timpului necesar stabilizarii regimului
termic.

Aproape toate lucrarile si studiile din domeniu au ca obiectiv analiza termomecanica si
ecuatiile ce dau unghiurile a si o, , in cateva forme ce au la baza insa acelasi concept si care
au foarte multe dependente circulare. Ca urmare, convergenta solutiilor in metode numerice, in
general bazate pe metoda Newon-Raphson, depinde de solutia initiala, care in acest caz trebuie
sa fie destul de apropiata de solutia finald, dar si de evolutia Jacobianului. Cum variatiile fata
de cazul static pot fi foarte mari, solutia viabild este fragmentarea spatiului de combinatii ale
celor doud unghiuri pentru 7 in intervalul [0,2r]. Ca urmare, alte alternative eventual bazate pe
algoritmi evolutivi, pot fi o solutie partial mai buna in evitarea acestor probleme.

Preincarcarea in ansamblurile de rulmenti joaca un rol important in generarea caldurii in
rulmenti prin influenta asupra unghiurilor de contact bila rulment si, ca urmare, o optimizare a
durabilitatii acestora este strict legatd de aceastd variabild. Rezultatele teoretice obtinute in
aceasta teza sunt in concordanti cu datele din literatura. Incarcarea este predefinita si nu trebuie
sa depaseasca recomanddrile din catalog ale producdtorului. Avand in vedere aplicatia
consideratd, cu alte cuvinte, geometria si ansamblul arbore-rulmenti-carcasa fiind date, practic
singurele variabile care pot fi modificate In optimizare dupa un anumit criteriu (de exemplu
durabilitatea) sunt doar preincércarea si turatia dar si acestea intr-un anumit domeniu de variatie
in functie de materialul frezat, scula aschietoare si parametrii de aschiere.

S-a luat in considerare si temperatura produsa de rulmentii cu role cilindrice, calculul
fiind mult mai simplu, fara forte de preincarcare. S-a constatat ca valoarea caldurii generate de
acest tip de rulmenti este semnificativ mai mica decat cea produsd de rulmentii cu bile cu
dimensiuni similare ale inelului interior si exterior, dar totusi la turatii ridicate pot produce
cantitati de caldura de ordinul 5-21 W.

Retelele termice sunt o alternativa viabila si functionald pentru analiza termomecanica a
arborelui. In plus, folosire mediului MATLAB permite dezvoltarea unei analize integrate
pentru rulmenti cu contact unghiular de tipul: calculul unghiurilor o si oo — caldurd generata
de rulment — retea termica — rezultate sub diverse forme (grafice, tabelare, fisiere). Marea
problema care ramane de rezolvat In viitor este discretizarea automatd pe geometria axului,
carcasei, rulmentilor, distantierelor si a bucselor pentru o analizd completa.

Retelele neuronale s-au dovedit a fi o solutie buna pentru aproximarea unui model care
descrie o relatie matematica data de functionalitatea NN intre frecventele naturale si viteza de
rotatie/vectorul de temperaturi al unui arbore real, simplificat. Rezultatele sunt incurajatoare si
in viitor se va cauta si o forma analiticd suficient de simpld care sa descrie matematic aceasta
relatie Tn mod direct folosind fenomenele fizice si programarea genetica.

Datele teoretice obtinute prin modelare si simulare au ardtat o concordantd buna fata de
datele experimentale si acolo unde nu a fost posibila obtinerea datelor experimentale, s-au
comparat cu cele din literatura.
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6.2. CONTRIBUTII ORIGINALE

Contributiile originale din aceastd teza, publicate, in curs de publicare sau in pregatire
pentru publicare sunt pe scurt 1n cele ce urmeaza:

1.

10.
11.

12.
13.

14.

15.

O analizd complexa asupra distributiei preincarcarii la un grup de rulmenti cu contact
unghiular, in aranjamente eventual neechilibrate, aranjat in tandem, m la stanga si n la
dreapta, sectiunea 3.1 din teza.

Analiza fenomenelor termice 1n arbori de turatii mari, cu rulmenti si transmiterea
miscdrii prin curea, sectiunea 3.2 din teza [58].

Analiza fenomenelor termice in arbori de turatii mari actionati din exterior si in
varianta cu motor electric AC (curent alternativ) inclus, abordarea teoretica si
confirmarea cercetdrii prin date experimentale, sectiunea 3.2 din teza.

Calculul deformatiilor termice la nivelul ansamblului arbore-rulment cu o geometrie
predefinita cu posibile implicatii asupra functiondrii arborelui in parametri nominali,
sectiunea 3.3 din teza.

S-au propus modele ale arborelui cu rulmenti folosind retele termice cu diferite grade
de complexitate [60].

Aplicarea unor algoritmi evolutivi pentru probleme complexe in care solutiile sunt
greu de gasit, cum este cea a calculului unghiului de contact pentru rulmenti cu bile cu
contact unghiular, variabila esentiald pentru calculul caldurii generate de rulment [59].
Propuneri de tehnici Imbunatétite pentru generarea retelei termice care modeleaza
transmiterea cdldurii prin arbori cu rulmenti, tehnici care folosesc retele termice [60].
Analiza dependentei temperatura-frecventa pentru un arbore cu rulmenti [62].
Analizd termomecanica complexd a arborilor principali actionati din exterior.
Modelare si simulare cu elemente finite folosind software CAD si multifazica
(SolidWorks). Datele din simulare au fost comparate cu datele experimentale. S-a
considerat cazul arborilor cu racire si fara racire. Concluziile publicate sunt subiect de
cercetare viitoare pentru Imbunatétirea fiabilitatii arborelui si rulmentilor [62].
Analiza tranzitorie termomecanica a arborilor principali actionati din exterior [62].
Optimizarea fiabilitatii rulmentilor cu bile cu contact unghiular in functie de parametrii
de lucru ai arborelui sectiunea 3.5 din teza.

Aplicatii posibile a modelelor dinamice arbore cu rulmenti in medicind [61].
Utilizarea unei retele neuronale ca predictor pentru relatia temperaturd, turatie si
frecventa naturala a ansamblului arborelui [62].

Realizarea unor interfete grafice GUI in MATLAB pentru o vizualizare interactiva si
facila pentru utilizator pentru relatia temperatura, turatie a arborelui si frecventele
naturale, premisd de contributie in viitor la un software dedicat dinamicii arborelui cu
rulmenti, ca toolbox pentru MATLAB [62].

Algoritm si model genetici de optimizare multicriteriald a dimensiunilor constructive
(pozitii ale lagarelor, diametre principale, fortd de prestrangere) bazati pe o functie
multiobiectiv avand ca parametri variabili frecventele proprii si temperatura maxima
in puncte considerate la suprafata carcasei.

Toate obiectivele teoretice si practice ale tezei de doctorat au fost atinse si s-au creat
premisele de continuare prin cercetari viitoare pentru cateva obiective ale cdror rezultate se pot
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baza pe cele validate de teza de doctorat. Ele vor putea aduce alte rezultate cu caracter de
noutate in viitor.

6.3. DIRECTII DE CERCETARE VIITOARE

Tehnologia de fabricatie a rulmentilor si a arborilor este foarte avansata la ora actuala, iar
numarul articolelor in reviste importante in domeniu, al lucrarilor in conferinte si al
prezentarilor tehnice ale producatorilor se mentine la cote ridicate, ceea ce indica importanta
domeniului de cercetare In continuare.

Bazat pe rezultatele contributiilor personale din teza de doctorat si pe cercetari in curs de
finalizare, putem face un sumar al cercetarilor viitoare:

1. Un software conceput ca toolbox pentru analiza termomecanicd complexa a arborilor
principali actionati din exterior cu discretizare automata a geometriei in sectiune simetrica 2D
si corectare graficd interactiva. Modelul utilizeaza constructia semiautomatd a retelelor termice
care includ carcasa ansamblului;

2. Identificarea unei relatii matematice intre turatie, temperatura generatd in rulmenti,
factori de geometrie si frecvente proprii in arbori fara racire si transmisie a miscarii exterioara
folosind algoritmi de programare genetica;

3. Optimizarea fiabilitatii arborelui si a rulmentilor in regim dinamic, pentru o curba
predefinita a turatiilor, preincarcarii si fortelor din procesul de aschiere. Folosirea algoritmilor
genetici pentru functiile de obiectiv de optimizare s-a dovedit o metoda viabild care va fi
folosita in cercetarile viitoare;

4. In viitor se va analiza si regimul optim de lucru al arborelui cu racire, luand in
considerare o analiza a variabilelor care influenteaza o functie obiectiv cum ar fi fiabilitatea
ansamblului arborelui principal.
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