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ELEMENTE DE TRIBOLOGIE 

  
 Tribologia reprezintă un domeniu de studiu intens interdisciplinar, care se 

ocupă cu problemele complexe de frecare, uzare, ungere. Denumirea acestei ştiinţe 

multidisciplinare provine de la cuvântul grecesc  tribos (care înseamnă frecare).  

 Abordarea problemelor din acest domeniu implică cunoştinţe de teoria 

elastici-tăţii şi plasticităţii, mecanica fluidelor, termodinamică, metalurgie, 

chimie etc. Acest domeniu a căpătat o dezvoltare din ce în ce mai mare în ultimele 

3-4 decenii. Au apărut cursuri, monografii şi publicaţii destinate exclusiv acestui 

domeniu: la noi în ţară ultima lucrare poartă titulul “TRIBOTEHNICA”, autor Dan 

Pavelescu, 1983. 

 Date fiind efectele economice ale aplicării cercetărilor din acest domeniu au 

fost înfiinţate Comitetul Internaţional de Tribologie, Asociaţia Română de Tribologie  

şi sunt organizate periodic conferinţe în care sunt prezentate rezultatele cercetărilor 

din acest domeniu: EUROTRIB (Conferinţa Europeană de Tribologie), 

TRIBOTEHNICA (Conferinţa Naţională de Tribologie – din 2 în doi ani). 

5.1. FRECAREA 

5.1.1. Caracterizare. Clasificare 

 Frecarea este forţa de rezistenţă tangenţială, care apare la contactul direct 

sau indirect (prin intermediul unui film portant), sub sarcină, a două corpuri, atunci 

când între acestea există mişcare relativă sau tendinţă de mişcare relativă. 

 Tipurile de frecare întâlnite se pot clasifica după următoarele criterii: 

 a) După starea de mişcare 

 a.1.  Frecarea statică (de repaos), cea care face posibilă transmiterea de sar-

cini între două corpuri sub apăsare, fără consum de energie şi uzură. 

 a.2.  Frecarea cinetică (de mişcare), cea care provoacă consum de energie, 

respectiv creşterea temperaturii şi uzarea pieselor în contact sub sarcină. 

 În construcţia de maşini, aparate şi utilaje, frecarea apare atât ca fenomen 

do-rit, ca de exemplu în cazul asamblărilor prin frecare, cuplajelor, transmisiilor prin 
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cu-rele, transmisiilor prin fricţiune etc. cât şi ca fenomen nedorit, ca de exemplu în 

cazul lagărelor, ghidajelor, etanşărilor, transmisiilor prin roţi dinţate, lanţuri, came 

etc. 

 b)    După felul mişcării relative a elementelor cuplei cinematice 

 b.1. Frecarea de alunecare, când cele două elemente ale cuplei cinematice se 

află în mişcare relativă de alunecare (lagăre cu alunecare, ghidaje, piston-cilindru 
etc.). 
 b.2. Frecarea de rostogolire, când cele două elemente ale cuplei cinematice 

efectuează o rostogolire în jurul unei axe situată în planul momentan de contact 
(rulmenţi etc.). 
 b.3. Frecarea combinată (de alunecare şi rostogolire), apare atunci când cele 
două elemente ale cuplei cinematice execută simultan o alunecare şi o rostogolire 

(angrenaje etc.). 

 c)  După modul în care se realizează contactul dintre cele două elemen-

te ale cuplei cinematice  (după regimul de ungere) 
 c.1. Frecarea uscată există atunci când elementele cuplei cinematice sunt în 

contact direct. Se poate vorbi de un regim de frecare riguros uscată numai în condiţii 
de laborator atunci când între cele două suprafeţe se poate asigura absenţa totală a 
oricărui mediu fluid sau solid. În aplicaţiile practice, între cele două suprafeţe ale 

elementelor cuplei cinematice se găsesc întodeauna aer sau straturi de oxizi, motiv 
pentru care se poate vorbi de un regim de frecare tehnic uscată. 
 c.2. Frecarea la limită poate apărea atunci când la suprafeţele celor două 
elemente ale cuplei cinematice există straturi continui adsorbite (determinate de 

acţiunea câmpurilor de forţe intermoleculare) de lubrifiant, prin intermediul cărora se 
realizează contactul. Practic acest regim de frecare este greu  de reprodus. 
 c.3. Frecarea fluidă are loc când între suprafeţele în mişcare relativă există o 
peliculă (strat, film) continuă de lubrifiant, contactul direct, fie chiar local, fiind cu 

totul exclus (se impune deci ca grosimea stratului de fluid să fie mai mare decât 
înălţimea rugozităţilor suprafeţelor celor două elemente ale cuplei). 
 c.4. Frecarea mixtă apare atunci când la contactul dintre cele două suprafeţe 

există zone cu regimuri de frecare diferită, din cele anterior menţionate (parţial fluidă 
+ parţial la limită sau parţial uscată + parţial la limită). 

 Regimurile de frecare fluidă şi frecare mixtă constituie stadiile de frecare cel 
mai frecvent întâlnite la cuplele de frecare la care fenomenul de frecare este nedorit. 

5.1.2. Frecarea uscată 

 Legea frecării uscate de alunecare se exprimă prin relaţia Amontons – 

Coulomb: 

nf FF µ=  

în care:   
Fn - forţa normală la suprafaţa de contact; 
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µ - coeficientul de frecare. 

Mărimea coeficientului de frecare  este dependentă de materialele din care 
sunt confecţionate cele două elemente ale cuplei cinematice şi de gradul de 

prelucrare a celor două suprafeţe în contact (rugozitatea suprafeţelor) şi considerată 
independentă de mărimea suprafeţei de frecare, deci de presiunea de contact, 
precum şi de mărimea vitezei relative a celor două elemente ale cuplei cinematice 

[fig. 5.1 – cuplă cinematică cu contact de suprafaţă (inferioară)]. 

 
Fig. 5.1 

 Ţinând seama de faptul că suprafeţele reale nu sunt perfect netede, ele 
prezentând ondulaţii şi rugozităţi, este necesară introducerea următoarelor precizări 
referitor la suprafaţa de contact  a celor două elemente ale cuplei: 

 - aria nominală de contact lxbAn = ; 

 - aria aparentă de contact ∑=
iaa AA ,   respectiv suma zonelor de contact 

dintre cele două suprafeţe; 

- aria reală de contact ∑=
irr AA , respectiv suma ariilor efective de contact, 

determinate de contactul dintre rugozităţi. 
În cazul aşa numitelor „contacte hertziene” (cuple neconforme), respectiv al 

cuplelor de frecare la care contactul pentru corpuri nedeformabile este un punct sau 
o linie (fig. 5.2), vor apărea numai:  
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Fig. 5.2 

- aria aparentă:  aA ; 

- aria reală:  ∑=
irr AA . 

Trebuie precizat că aria reală  Ar  este cu mult mai mică decât aria aparentă  
Aa  şi cu atât mai mult în raport cu aria nominală  An . Prin măsurarea rezistenţei 
electrice de contact s-a obţinut, de exemplu, pentru un contact  OL/OL, valori: 

 

36

n

r 1010
A

A −−= K  

 Valorile acestui raport vor creşte pe măsură ce valoarea forţei de apăsare 
normală  Fn  se majorează. 

 Cu aceste precizări, rezultă că forţa de frecare  Ff  va fi determinată de 
fenomenele care apar la nivelul ariei reale de contact. Rezistenţa la înaintare, 
respectiv forţa de  frecare, se pot datora: 
 - deformării elastice a rugozităţilor în contact; 
 - deformării plastice a rugozităţilor în contact; 
 - forfecării rugozităţilor în contact la nivelul ariei reale de contact unde s-au 
produs microsuduri sau în alte secţiuni; 
 - zgârierii suprafeţei confecţionate din material mai slab (moale) de către 
rugozităţile suprafeţei confecţionate din material mai dur; 
 - „ruperii” câmpului de forţe de interacţiune moleculară dintre cele două 
suprafeţe. 
 Evident, forţa de frecare este rezultatul însumării statistice a acestor rezistenţe. 
 Dacă se vor considera ca determinante rezistenţele ce provin din forfecarea 
microjoncţiunilor, conform ipotezei lui Bowden şi Tabor (valabilă numai pentru 
suprafeţe metalice), atunci forţa de frecare se va exprima astfel: 

rrf AF τ⋅=  

în care τr –tensiunea de rupere prin forfecare pentru materialul mai moale al cuplei. 
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 Pe de altă parte, aria reală de contact va fi determinată, în condiţii statice, de 
mărimea forţei de apăsare normală şi rezistenţa de curgere a materialului mai moale 
al cuplei: 

c

n
r

F
A

σ
=  

 Din cele două relaţii anterioare va rezulta: 

;FF n
c

r
f

σ

τ
=   

c

r

σ

τ
=µ        

 În cazul contactului dintre un corp dur şi unul moale pe lângă tensiunea 
normală - σn, va apărea şi o tensiune tangenţială de forfecare, τf, deci solicitare 
compusă. Tensiunea echivalentă va fi: 

c
2
f

22
nech σ≤τα+σ=σ  

din care:     2
f

22
cn τα−σ=σ . 

 Rezultă că, în această situaţie, aria reală va avea expresia: 

2
f

22
c

n

n

n
r

FF
A

τα−σ
=

σ
=  

 Ca urmare, expresia coeficientului de frecare va avea forma: 

2
f

22
c

r

τα−σ

τ
=µ  

 
 Deci, acest model teoretic simplu permite a explica, în limitele valabilităţii ipote-
zei făcute, relativa independenţă a coeficientului de frecare de mărimea ariei nomi-
nale de contact a cuplei. 

5.1.3. Frecarea – limită 

 Stadiul de frecare-limită sau onctuoasă, se caracterizează prin interpunerea 
între suprafeţele celor două elemente ale cuplei cinematice, a unor straturi subţiri 
moleculare adsorbite sau chemisorbite. Realizarea unui asemenea stadiu de frecare 
este condiţionată de proprietăţile fizico-chimice ale materialelor elementelor cuplei 
cinematice şi ale lubrifiantului utilizat. În general, utilizarea unor lubrifianţi cu 
molecu-le polare asigură realizarea stratului adsorbit; uleiurile minerale asigură 
realizarea stratului adsorbit, iar în cazul altor lubrifianţi se introduc aditivi, cum ar fi 
acidul stea-ric, lauric, oleic sau alte substanţe. 
 Continuitatea unui asemenea regim de frecare este mult condiţionată de nete-
zimea suprafeţelor şi de posibilitatea  de refacere continuă a zonelor în care aceste 
straturi sunt distruse. 
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 Frecvent, regimul de frecare ce se asigură în condiţii tehnice este caracterizat 
prin simultaneitatea regimului de frecare-limită şi a regimului de frecare uscată, 
respectiv un regim de frecare mixtă. Fig. 5.3 prezintă straturi adsorbite sau 
chemisor-bite de lubrifiant în cazul suprafeţelor netede (fig. a) şi a suprafeţelor 
rugoase (fig. b) 

 
Fig. 5.3 

  

 În cazul frecării-limită, coeficientul de frecare se modifică puţin (scade de 2 ÷ 5 
ori), dar uzarea suprafeţelor în contact scade foarte mult (100 ÷ 10.000 ori). 

5.1.4. Frecarea fluidă 

 Frecarea fluidă [fig. 5.4, a – ungere hidrodinamică prin efect de pană,  
b – ungere hidrostatică prin introducerea lubrifiantului sub presiune, c – ungere 
hidrodinamică prin efect de expulzare (extrudere) la mişcarea de apropiere] se 
realizează în condiţiile în care părţile solide ale cuplei de frecare sunt separate de 
un strat (peliculă, film) de fluid (lichid sau gaz) portant, a cărui grosime minimă  hm  
este mai mare decât suma înălţimilor maxime a rugozităţii suprafeţelor elementelor 
cuplei. 

 

 
Fig. 5.4 
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 Forţa de apăsare normală  Fn  este preluată de către rezultanta presiunilor 
create în pelicula de lubrifiant prin una din metodele prezentate anterior. 
 Dacă sub efectul câmpului de presiuni suprafeţele încetează să fie practic 
rigide şi deformaţiile locale sau globale ce se produc sunt de ordinul grosimii filmului 
fluid, atunci ungerea devine o problemă elastohidrodinamică sau elastohidrostatică. 
 În cazul în care fluidul utilizat este un gaz, atunci se utilizează denumirile de 
ungere gazodinamică, respectiv gazostatică. 
 Pentru a vedea, în mare, dependenţa forţei de frecare fluidă, se va considera 
cazul a două suprafeţe paralele separate printr-un strat de fluid (lubrifiant) de grosi-
me constantă, la care unul din pereţi este fix, iar celălalt mobil cu viteza  u  (curgere 
COUETTE) - fig. 5.5. 

 
Fig. 5.5 

 Dacă regimul de curgere este laminar (
cree RR < ) , forţa de frecare se poate 

exprima prin relaţia: 

n

A
0yf AdF

n

∫ =
τ=  

în care An  reprezintă aria nominală de contact cu fluidul, iar τ  este tensiunea tan-
genţială la contactul dintre fluid şi suprafaţa mobilă. În cazul considerat, tensiunea 
tangenţială va fi dată de expresia (nu există gradient de presiune în direcţia  x – 
legea lui Newton): 

h

u

dy

du

0y

η=η=τ
=

 

în care  η  reprezintă vîscozitatea dinamică a lubrifiantului. 
 Forţa de frecare va rezulta: 

h

u
AF nf η=  

 Se observă că, principial, forţa de frecare fluidă este generată de cu totul alte 
legităţi decât în regimurile de frecare anterioare; ea creşte odată cu mărirea ariei 
nominale, a vâscozităţii dinamice a fluidului (lubrifiantului) şi a vitezei tangenţiale 
relative şi scade cu creşterea grosimii filmului de lubrifiant. 
 Un element esenţial este acela că, în condiţiile frecării fluide, forţa de frecare 
este de câteva ordine de mărime mai mică decât forţa de frecare corespunzătoare 
regimurilor anterioare de frecare. 

Dacă:       Fn = 1.000 N         şi          µ = 0,1 ,      rezultă        Ff = 100 N. 
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Dacă:  ;
m
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−−  

5.1.5. Frecarea mixtă 

 
 Frecvent, din aplicaţiile tehnice, nu sunt îndeplinite condiţiile pentru realizarea 
riguroasă unuia din cele trei regimuri de frecare prezentate anterior, motiv pentru 
care apare o suprapunere statistică spaţial-temporală a celor trei regimuri sau a 
două din cele trei. În acest caz se poate vorbi de un regim de frecare mixtă. 
 În practică înteresează cum se trece de la un regim de frecare la altul şi care 
sunt factorii ce deermină acest lucru. Un asemenea studiu a fost întreprins de către 
Stribeck în 1902, care apoi a fost dezvoltat şi aprofundat de numeroşi cercetători 
(fig. 5.6), în care s-au notat: 
  1 - frecare tehnic uscată 
 2 - frecare mixtă: uscată + limită 
 3 - frecare mixtă: limită + fluidă 
 4 - frecare fluidă. 

 
Fig. 5.6 

 Existenţa unor asemenea curbe, respectiv cunoaşterea valorii (ηu/Fn)cr, permite 
proiectantului şi celui care exploatează cuplele de frecare să reducă la minimum 
pierderile prin frecare şi de asemenea să asigure o funcţionare în condiţii de maximă 
fiabilitate. Este de reţinut, de exemplu, că la o cuplă cu frecare fluidă hidrodinamică, 
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la pornire şi la oprire (u ≈ 0), regimul de frecare va fi apropiat de cel al frecării 
uscate, motiv pentru care se impun măsuri adecvate pentru reducerea frecării, cum 
ar fi cuplul de materiale sau alte soluţii constructive mai complicate (asigurarea 
pornirii şi opririi lagărului în regim hidrostatic, soluţie întâlnită la turbinele de abur de 
putere mare, mori cu bile etc.). 

5.2. UZAREA 

 • Uzarea reprezintă procesul de degradare a suprafeţelor în contact ale 
elementelor cuplei cinematice, care se manifestă prin pierderea de material şi are ca 
urmare modificarea dimensiunilor, a formei geometrice şi a jocurilor. 

Ea este o consecinţă a procesului de frecare, proces pe care însă îl influen-
ţează, între acestea existând o strânsă interdependenţă. 

Consecinţele uzării influenţează direct sau indirect capacitatea portantă a orga-
nelor de maşini (de exemplu la lagăre), precizia de lucru a maşinilor (de exemplu la 
maşini unelte), cinematica funcţională (de exemplu la transmisiile prin roţi dinţate), 
făcând totodată să apară forţe dinamice ce pot determina scoaterea din funcţionare 
a maşinii. 

Uzura, respectiv rezultatul uzării, se poate exprima în unităţi absolute (masă, 
volum, lungime) sau relative. Prin raportare la distanţa parcursă sau la timpul de 
frecare, se obţin mărimile denumite intensitatea uzării (mg/km; µm/km etc.) şi 
respectiv  viteza uzării (mg/h; µm/h etc.). 

În ceea ce priveşte evoluţia uzării, sunt de menţionat următoarele 
caracteristici, confirmate de practică (fig. 5.7, a – valoarea uzării, b – intensitatea de 
defectare): 

 
Fig. 5.7 
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 - uzura este cumulativă şi creşte, de obicei, cu durata de  funcţionare  Lh , 
fără ca evoluţia procesului să fie întotdeauna liniară; 
 - la început, la cuplele de frecare noi, intensitatea sau viteza de uzare cresc 
rapid datorită condiţiilor iniţiale de suprafaţă (rugozităţilor), care tind treptat să se 
acomodeze; aceasta reprezintă perioada de rodaj  - ZONA I; 
 - urmează perioada de lungă durată a uzării stabile sau normale - ZONA II , 
pentru care  

12 hh LL >>    şi     12 ϕ<<ϕ ; 

 - în final - ZONA III, uzarea devine distructivă (abaterile de dimensiuni, 
formă, jocuri devin mari, încât cuplul de piese, sau chiar maşina sunt puse în 
pericol), cu efect ireversibil ( 13 ϕ>ϕ ); 

 - duratele de funcţionare  
1hL   şi  

2hL   sunt, în general, previzibile, putând fi 

determinate experimental sau prin calcul, funcţie de tipul, parametrii şi condiţiile de 
exploatare ale cuplei cinematice sau maşinii respective; 
 - este de remarcat o anumită concordanţă între evoluţia uării şi a intensităţii 
de defectare (fiabilităţii). 
 • Atât la frecarea uscată, cât şi în prezenţa lubrifiantului, pot apărea urmă-
toarele tipuri fundamentale de uzare care, în practică, sunt întâlnite separat numai în 
cazuri speciale. 
 a) Uzarea de adeziune (contact) – este caracteristică cuplelor cu mişcare 
de alunecare. Este provocată de formarea şi ruperea prin forfecare a unor micro-
joncţiuni sau punţi de sudură ce se formează între rugozităţile celor două suprafeţe, 
aflate în contact sub sarcină şi mişcare relativă. 
 Se manifestă prin deteriorarea stării iniţiale a suprafeţelor, prin apariţia trans-
ferului de material de la o suprafaţă la alta şi în ultimă instanţă printr-o încălzire atât 
de accentuată, încât între suprafeţe apar zone întinse de sudare, respectiv chiar la 
blocarea cuplei, situaţie limită cunoscută sub denumirea de gripaj. 

Microjoncţiunile sau punţile de sudură apar în condiţii de încărcare şi viteză re-
lativă mare, corelat cu o ungere necorespunzătoare din punct de vedere cantitativ şi 
calitativ, utilizarea unui cuplu de materiale neadecvat şi un grad de prelucrare neco-
respunzător a suprafeţelor în contact. Toate acestea conduc la încălziri locale ridi-
cate, ca urmare a forţelor de frecare mari. 

Gripajul poate fi evitat prin ungerea corespunzătoare din punct de vedere canti-
tativ şi calitativ (utilizarea uleiurilor aditivate), utilizarea unui cuplu de materiale 
adec-vat, prelucrarea corespunzătoare a suprafeţelor în contact, tratament termic de 
su-prafaţă (durificare) etc. 

Uzarea de aderenţă poate apărea: la asamblări demontabile, la lagărele cu 
alunecare (cupla fus - cuzinet), la ghidaje, glisiere, la cupla piston - cilindru, la trans-
misiile prin roţi dinţate, la variatoarele de turaţie, la sculele aşchietoare etc. 
 b) Uzarea abrazivă – este determinată de pătrunderea între suprafeţele în 
contact şi mişcare relativă a unor particule dure din exterior sau de asperităţile dure 
ale uneia din suprafeţele de contact. 
 Se manifestă prin urme disperse de microaşchiere (zgârieturi) pe ambele su-
prafeţe de contact sau numai pe suprafaţa piesei confecţionată din material mai 
moale. Este specifică organelor active (brăzdare, cupe, ciocane etc.) ale maşinilor 
de lucru în medii abrazive, cuplelor de frecare  insuficient protejate (piston-cilindru, 
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lagăre cu alunecare, rulmenţi, angrenaje etc.) sau supuse direct acţiunii abrazive în 
prezenţa mediului fluid (paletele pompelor, angrenaje etc.). 
 c) Uzarea de oboseală apare ca urmare a solicitării ciclice a straturilor de 
suprafaţă în contact.  Se manifestă prin apariţia pe suprafeţele în contact a unor fi-
suri, ciupituri, exfolieri etc. Cauzele apariţiei uzării de oboseală sunt atât de natură 
mecanică (solicitări ciclice) cât şi de natură termomecanică (şocuri termomecanice 
corelate cu existenţa frecării). Fenomenul este puternic influenţat de: lipsa de omo-
genitate a materialului la suprafaţă (incluziuni, dislocaţii, defecte de turnare sau for-
jare etc.), rugozitatea suprafeţelor, prezenţa lubrifiantului (atât sub raport chimic cât 
şi ca vîscozitate). 
 c.1. Ciupirea (pittingul) se manifestă prin apariţia pe suprafeţele în contact 
a unor gropiţe (ciupituri) vizibile cu ochiul liber. 
 Fenomenul are, drept origine primară, apariţia fisurilor de oboseală în stratul 
de suprafaţă. Formarea ciupiturilor are loc numai în prezenţa lubrifiantului şi la 
presiuni de contact mari, specifice contactelor hertziene; în aceste condiţii 
lubrifiantul va pă-trunde în fisuri şi prin efect de pană, va disloca mici particule de 
material, până la apariţia gropiţelor. 
 Domeniile frecvente de apariţie a pittingului: flancurile active ale dinţilor roţilor 
dinţate, căile de rulare şi corpurile de rostogolire ale rulmenţilor, cupla cinematică 
camă-tachet, şuruburile cu bile, căile de rulare şi bandajele roţilor de cale ferată (în 
prezenţa umezelii). 
 Pittingul poate rămâne sub o formă incipientă (mici pori, vârfuri de ac) şi care 
pot sista în funcţionare sau poate să se prezinte sub formă mai gravă – pittingul 
progresiv. 
 Ciupirea se poate evita prin alegerea corespunzătoare a materialului prin 
tratamentul termic de durificare la suprafaţă a pieselor, prin utilizarea unui lubrifiant 
corespunzător din punct de vedere al vîscozităţii. 
 c.2. Exfolierea reprezintă o altă formă de uzare prin oboseală a mate-
rialului. Se poate prezenta ca o desprindere a stratului de suprafaţă sub formă de 
solzi mari provenind fie din pitting progresiv, fie din deformări  de oboseală. 
 d) Uzarea de coroziune este datorată, în principal, reacţiei chimice a mate-
rialului suprafeţelor cu mediul lubrifiant care conţine apă, substanţe agresive etc. În 
prezenţa sarcinii, a mişcării relative şi a forţei de frecare, uzarea de coroziune (tribo-
coroziunea) se accentuează; de asemenea, ea este favorizată de uzarea abrazivă.  
 Uzarea prin oxidare este un caz special de coroziune la care predomină reacţia 
chimică a suprafeţelor metalice cu oxigenul sau cu mediul înconjurător oxidant. 
 Coroziunea de fretare constituie un tip de coroziune tribochimică fiind datorată 
unui proces mixt de microalunecări (pe distanţe atomice) şi de coroziune, care apare 
pe suprafeţele pieselor asamblate prin strângere. 
 Coroziunea chimică şi tribocoroziunea se pot combate printr-o alegere 
judicioasă a materialelor şi prin limitarea, pe cât posibil, a mediului agresiv, a 
concentratorilor de tensiuni. Nu se combate prin lubrifiere. 

 e) Uzarea de cavitaţie 
Cavitaţia îşi are originea într-o acţiune pulsatorie de natură hidrodinamică; un 

mod de explicare este acela al desprinderilor locale ale lichidului prin scăderea pre-
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siunii (vaporizare) şi stabilirea ulterioară bruscă a contactului prin lovituri puternice; 
repetarea continuă a procesului conduce la detaşarea de particule de metal, care 
pot căpăta un caracter distrugător, sensibil, ajutat de eventuala prezenţă a 
substanţelor chimic active în mediul fluid. 

5.3. MATERIALE  DE  UNGERE  (LUBRIFIANŢI) 

5.3.1. Rol funcţional. Proprietăţile materialelor de ungere 

 În funcţie de tipul agregatului, de condiţiile de lucru şi posibilităţile de între-
ţinere, pentru ungere sunt folosite materiale lichide (uleiuri minerale, emulsiile, apa), 
semisolide (unsorile consistente), solide (grafitul, bisulfura de molibden etc.) şi 
gazoase (aerul, alte gaze). 

 Rolul funcţional al materialelor de ungere este multiplu şi anume: 
 - asigurarea peliculei portante între suprafeţele aflate în mişcare relativă, 
constituind elementul de preluare a sarcinii; 
 - protecţia suprafeţelor împotriva contactului direct, diminuând pierderile prin 
frecare şi uzare (frecarea la limită sau mixtă); 
 - evacuarea căldurii produse prin frecare sau rezultată din reacţiile chimice, 
prin fluxul de lubrifiant; 
 - protecţia împotriva componenţilor chimici activi, în principal  O2, care deter-
mină formarea stratului de oxizi; 
 - evacuarea produselor de uzare şi modificarea acestora; 
 - etanşarea, respectiv protecţia împotriva pătrunderii între suprafeţe a parti-
culelor dure din mediul exterior. 

Aprecierea calităţilor materialelor destinate ungerii se poate face având în 
vedere următoarele proprietăţi: 
 - vâscozitatea; 
 - capacitatea de ungere (onctuozitatea); 
 - greutatea specifică; 
 - punctul de inflamabilitate; 
 - punctul de ardere; 
 - punctul de aprindere; 
 - punctul de solidificare (congelare); 
 - emulsionabilitatea; 
 - conţinutul de apă, acizi liberi, cenuşă, impurităţi mecanice; 
 - stabilitatea chimică. 

5.3.2. Uleiurile şi aprecierea lor pe baza proprietăţilor 

 Uleiurile minerale sunt clasificate în STAS 871-81 pentru diferite utilizări în 
construcţia de maşini (pentru motoare, pentru transmisii mecanice, pentru instalaţii 
hidraulice, turbine, pentru mecanică fină, pentru prelucrări, pentru tratamente etc.). 
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 Pentru uleiuri, utilizate în cele mai variate condiţii de temperatură, presiune, 
mediu ambiant, interesează toate proprietăţile anterior amintite. 
 a) Vâscozitatea este proprietatea lubrifiantului prin care se caracterizează fre-
carea internă a acestuia. Nu reprezintă o mărime care indică calitatea lubrifiantului 
şi prin ea se apreciază dacă lubrifiantul este corespunzător unui anumit scop, unor 
anumite condiţii de exploatare. 

 În fizică şi în tehnică se cunsc: vâscozitatea dinamică [ η (µ)], vâscozitatea 
cinematică (ν) şi vâscozitatea relativă sau tehnică (oE – grade Engler). 

• Vâscozitatea dinamică a unui fluid în curgere laminară apare în legea lui 
Newton: 
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şi se poate interpreta ca fiind forţa necesară  [N] pentru deplasarea relativă a două 
suprafeţe din masa de fluid, având fiecare mărimea de 1 m2, separate printr-un strat 
de fluid de grosime egală cu 1 m, cu viteza relativă de 1 m/s. 

• Vâscozitatea cinematică se exprimă ca raport între vâscozitatea dinamică 
şi densitatea lubrifiantului: 
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 • Vâscozitatea relativă se măsoară în 
o
E (grade Engler) şi se determină ca 

raport între timpul de scurgere a aceleiaşi cantităţi de apă, respectiv de ulei,  aflate 
la aceeaşi temperatură (de obicei 50o C). 
 Între vâscozitatea dinamică şi cea relativă se poate scrie relaţia: 









−⋅








γ=







 ⋅
η −

E

44,6
E42,7

dm

N
10

m

sN
3

4
2 o

o  

 Majoritatea uleiurilor utilizate pentru ungere sunt medii newtoniene, ele 
supunându-se legii lui Newton (τ = η.dv/dn) până la temperatura corespunzătoare 
punctului de tulburare, după care devine lichid nenewtonian  (τ = ηa dv/dn;  ηa – 
vâscozitate aparentă, dependentă de gradientul de viteză). 
 Vâscozitatea variază cu temperatura şi presiunea. 
 Creşterea temperaturii determină scăderea considerabilă a vâscozităţii (fig. 
5.8). 
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Fig. 5.8 

 Relaţia analitică, cea mai apropiată de realitate, prin care se exprimă 
dependenţa  η = f(t) prin linii drepte este: 

θ+
=η

t

A
ek  ,     k, A, θ - constante caracteristice naturii lubrifiantului. 

Prin logarimare:     

θ+
+=η

t

A
434,0kloglog     sau 

xA434,0klogy ⋅+= . 

Vâscozitatea influenţează în mod hotărâtor capacitatea portantă a filmului 
(peliculei) de lubrifiant, deci variaţia puternică a vâscozităţii cu temperatura are efect 
direct asupra posibilităţii de încărcare a organelor de maşini (lagăre, roţi dinţate 
etc.). 

Sunt de preferat uleiurile cu o variaţie cât mai redusă a vâscozităţii cu tem-
peratura, deoarece nu modifică sensibil regimul de funcţionare într-un interval larg 
de temperaturi. 

La proiectare se impun cunoscute: temperatura în regim stabil de funcţionare şi 
valoarea vâscozităţii lubrifiantului la această temperatură. 

Relaţia analitică cel mai frecvent utilizată pentru exprimarea dependenţei 
vîscozităţii de presiune este: 

( )1
op/p'A

op e
−

η=η  

în care:   
ηp  şi  ηo   sunt vâscozitatea dinamică la presiunea  p, respectiv la presiunea 

atmosferică  po; 
A’ – coeficient caracteristic pentru dependenţa vîscozităţii de presiune, dar a 

cărui valoare depinde şi de temperatură;  experimental:  A’ = 0,005. 
 Tot experimental s-a constatat că presiunile sub (350...400)  N/cm

2
 nu 

influenţează semnificativ vâscozitatea; efectul devine important la valori foarte mari 



28 ELEMENTE DE TRIBOLOGIE 

ale presiunii (contacte hertziene liniare – roţi dinţate sau contacte punctiforme – 
rulmenţi etc.). În acest caz, creşterea vâscozităţii contribuie la menţinerea prezenţei 
filmului aderent de lubrifiant, foarte subţire şi a capacităţii lui de a prelua sarcina ex-
terioară. 

Se precizează însă că majorarea vâscozităţii datorită presiunii este mult ate-
nuată de creşterea simultană a temperaturii, motiv pentru care în aplicaţiile practice 
această dependenţă se poate neglija. 
 b) Capacitatea de ungere (onctozitatea) este proprietatea uleiurilor cu caracter 
polar de a adera şi a crea straturi moleculare puternic fixate pe suprafeţele metalice, 
concomitent cu o rezistenţă redusă la alunecare. Nu există criterii de apreciere 
canti-tativă a acestei proprietăţi a lubrifianţilor. Prezintă o importanţă deosebită în 
fomarea regimului de frecare limită sau mixt (fluid + limită) în situaţii dificile de 
frecare sau la presiuni foarte ridicate. 
 c) Greutatea specifică (γ) dă un indiciu asupra originii şi purităţii uleiului. Nu 
caracterizează nici calităţile de ungere, nici durabilitatea uleiului. Relaţii 
caracteristice: 

( )[ ]4
oC20t 10tt5,61o

−−−γ=γ   - variaţia greutăţii specifice cu temperatura 

 ( )[ ]5
opp 10pp5,41

o

−−+γ=γ           - variaţia greutăţii specifice cu presiunea. 

 d) Punctul de inflamabilitate corespunde temperaturii la care uleiul încălzit, la 
presiunea atmosferică, se aprinde în mod trecător sub acţiunea unei flăcări străine. 
Pentru uleiurile minerale punctul de inflamabilitate este cuprins între 150...200

o
C. 

 Această caracteristică este importantă pentru alegerea uleiurilor pentru mo-
toarele cu ardere internă, compresoare etc. şi mai puţin importantă pentru uleiurile 
de transmisii mecanice, uleiurile pentru lagăre etc. 

  e) Punctul de ardere corespunde temperaturii la care uleiul, odată aprins, 
continuă să ardă de la sine. Valoarea acestuia este cu  20-60

o
C  mai ridicat decât 

cel de inflamabilitate. 
 Punctul de inflamabilitate şi punctul de ardere nu sunt în dependenţă cu 
calităţile de ungere ale uleiurilor, ci depind de compoziţia chimică. 
 f) Punctul de aprindere corespunde temperaturii la care vaporii de ulei se 
aprind de la sine. 
 g) Punctul de solidificare (congelare) corespunde temperaturii la care uleiul, 
sub greutatea proprie, nu mai poate curge în mod vizibil. Interesează în mod deose-
bit pentru uleiurile de la maşinile ce lucrează sub zero grade: avioane, locomotive, 
autovehicule, maşini frigorifice etc. 
 h) Emulsionabilitatea este proprietatea uleiului de a se amesteca cu apa caldă, 
formând emulsie, şi de a nu se separa ulterior 

      apă  (scade onctuozitatea) 
    i) Conţinutul de impurităţi    acizi liberi  (favorizează coroziunea) 

       cenuşă  (favorizează uzarea) 
      impurităţi mecanice  (rupe filmul, uzură abrazivă) 

 j) Stabilitatea chimică reprezintă capacitatea de a nu reacţiona cu oxigenul din 
aer. În timp, calităţile uleiului scad datorită oxidărilor, fenomenul purtând denumirea 
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de „îmbătrânirea” lubrifiantului, motiv pentru care, îndeosebi la ungerea în circuit 
închis, uleiul trebuie schimbat periodic. 
 Alegerea corectă a uleiului concură la obţinerea performanţei şi duratei maxime 
de funcţionare a cuplelor de frecare şi deci, implicit, a acestora. Pentru aceasta se 
vor lua în discuţie: 

• proprietăţile lubrifiantului, îndeosebi vâscozitatea, onctuozitatea, punctul de 
inflamabilitate, punctul de solidificare, emulsionabilitatea şi stabilitatea 
chimică; 

• tipul maşinii (motoare, de lucru etc.); 
• condiţiile de funcţionare (temperatură, mediu etc.); 
• metoda de ungere (circuit închis, circuit exterior, prin picurare etc.); 
• momentul utilizării (rodaj sau funcţionare normală). 
Calităţile uleiurilor se pot îmbunătăţi prin: 

 - tratare cu aer cald (70 – 120
o
C) sau cu descărcări electrice, rezultând aşa 

numitele uleiuri voltolizate; 
 - aditivare.  
 Aditivii sunt substanţe chimice care îmbunătăţesc calităţile de ungere ale 
uleiurilor şi unsorilor consistente, proprietăţile de frecare şi rezistenţa la uzare a 
suprafeţelor. 

Principalele tipuri de aditivi sunt: 
 - cu acţiune asupra vâscozităţii (mărirea acesteia şi micşorarea variaţiei 
acesteia cu temperatura) şi asupra punctului de congelare; 
 - cu acţiune asupra onctuozităţii şi adsorţie (menţinerea ungerii la presiuni 
ridicate, evitarea frecării uscate); 
 - cu acţiune antioxidantă a uleiului (simultan reduce şi pericolul de oxidare a 
suprafeţelor metalice); 
 - cu acţiune antispumantă; 
 - cu acţiune detergent-dispergentă (menţinerea corpurilor străine în suspen-
sie); 
 - cu acţiune antigripantă, autiuzantă; 
 - aditivi polifuncţionali (detergenţi, anticongelanţi, antioxidanţi, EP); 
 - aditivi de extremă presiune (EP). 
 Sunt folosite şi uleiurile compundate (ulei mineral + ulei vegetal sau animal ≈ 1 
... 10%). 

Pentru lubrifierea în condiţii de vacuum se vor folosi uleiuri şi unsori con-
sistente din care s-au extras componentele cu greutate moleculară redusă şi cărora 
li se adaugă aditivi care formează straturi protectoare pe suprafeţele metalice. 

5.3.3. Unsori consistente. Caracteristici 

 Unsorile consistente sunt dispersii de săpunuri metalice (Ca, Na, Li, Ba, Al) în 
uleiuri minerale (uleiuri naftenice) sau în lichide uleioase (STAS 4951- 81 – 
clasificare). 
 Caracteristica principală a unsorilor consistente este punctul de picurare, 
reprezentat de temperatura la care unsoarea începe să picure sub acţiunea propriei 
sale greutăţi.  
 Calitatea unsorii este cu atât mai bună cu cât punctul de picurare este mai 
ridicat, ungerea fiind totuşi asigurată la temperatura de exploatare. 
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 Comparativ cu uleiurile, unsorile consistente prezintă următoarele dezavantaje: 
 - stabilitate structurală scăzută; 
 - nu pot fi utilizate la orice turaţii (îndeosebi cele mari); 
 - capacitatea de ungere dispare la temperaturi extreme; 
 - au frecare internă mai mare, motiv pentru care nu pot fi utilizate la aparate 
sensibile; 
 - înlocuirea se poate realiza numai după demontarea şi spălarea pieselor 
unse. 
 Utilizarea unsorilor consistente determină următoarele avantaje: 
 - asigură etanşeitatea împotriva pătrunderii impurităţilor; 
 - înlocuirea se realizează mult mai rar; 
 - o mai bună aderenţă la suprafeţele în contact, îndeosebi la preluarea de 
sarcini cu şoc şi la funcţionare intermitentă; 
 - construcţie mai simplă a lagărelor etc. 

5.3.4. Lubrifianţi solizi 

 Lubrifianţi solizi sunt utili în condiţii severe de frecare (temperatură, presiuni de 
contact). Sunt utilizaţi îndeosebi: 
 - bisulfura de molibdeu (MoS2) folosită îndeosebi ca aditiv (în dispersie) în 
uleiuri sau unsori consistente, sub formă de straturi superficiale la rodaj sau încorpo-
rat ca adaos în piesele din materiale plastice; nu se utilizează peste 445oC; 
 - grafitul se utilizează îndeosebi în condiţii severe de temperatură; sub 
formă coloidală în ulei desăvârşeşte rodajul; se utilizează încorporat în materiale 
plastice folosite pentru cuzineţii lagărelor cu alunecare; 
 - săpunurile metalice – stearate de Ca, Na, Al, Mg, acizi graşi solizi (acid 
stearic, acid palmitic), cerurile sintetice, talcul – se utilizează sub formă de soluţie 
aplicate pe suprafeţe; 
 - teflonul – utilizat sub formă de straturi subţiri aplicate pe suprafeţele în 
contact. 
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ORGANE DE REZEMARE (LAGĂRE) 

 Lagărele sunt organe de maşini complexe care asigură rezemarea osiilor şi 
arborilor astfel încât aceştia se pot roti continuu sau alternant. În timpul funcţionării, 
lagărul trebuie să asigure, în principal, rezistenţa mecanică şi rigiditatea necesară 
pentru a putea prealua reacţiunea determinată de sarcinile cu care sunt încărcate 
osiile şi arborii. Datorită mişcării relative dintre elementele componente ale  lagărului 
apare frecarea, respectiv încălzirea, motiv pentru care  lagărul trebuie să asigure, în 
aceeaşi măsură, şi rezistenţa termică. 

Lagărele pot fi clasificate după următoarele criterii (fig. 6.1):  
 a. După felul mişcării relative: lagăre cu alunecare (a), lagăre cu rosto-

golire sau rulmenţi (b) şi lagăre hibride sau compuse (c). 

 
Fig. 6.1 

 b) După direcţia reacţiunii preluate: lagăre radiale, lagăre axiale, lagăre 

combinate (radial-axiale sau axial-radiale). 
 c) După regimul de frecare: lagăre cu frecare uscată şi limită, lagăre cu 

frecare mixtă, lagăre cu frecare fluidă.  
 Lagărele cu frecare fluidă, larg utilizate în construcţia de maşini, se pot subcla-
sifica, în funcţie de modul în care se realizează filmul de fluid, corelat cu natura 
lubri-fiantului utilizat, în: lagăre hidrodinamice şi gazodinamice (lagărele cu 
alunecare), lagăre cu ungere elastohidrodinamică (rulmenţi şi unele lagăre cu 
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alunecare cu cuzineţi din material plastic), lagăre hidrostatice şi gazostatice, lagăre 
cu ungere hibridă. 

6.1. LAGĂRE CU ALUNECARE 

6.1.1. Caracterizare. Criterii de clasificare 

 Lagărele cu alunecare sunt alcătuite, în principal, din fusul arborelui, cuzinet 
(piesa care vine în contact direct sau prin intermediul unui film de lubrifiant cu fusul) 
şi corpul lagărului. Ele se caracterizează prin mişcarea relativă de alunecare dintre  
fus şi cuzinet. 

 Lagărele cu alunecare se pot clasifica, pe lângă criteriile   b  şi  c  anterior 
enunţate, şi după următoarele criterii: 
 • După forma suprafeţei de frecare: lagăre cilindrice (d.1), lagăre conice 
(d.2), lagăre sferice (d.3), lagăre cu suprafaţă de frecare plană (d.4). 

 
Fig. 6.2 

 • După poziţia pe osie sau arbore (fig. 6.3): lagăr cu alunecare de capăt (L1) 
şi lagăr cu alunecare intermediar (L2). 
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    Fig. 6.3 

 • După modul de rezemare: lagăre cu rezemare rigidă (v. fig. 6.2,  d.1, d.2, 
d.4), lagăre cu rezemare elastică, lagăre cu rezemare oscilantă (d.3). 
 • După felul mişcării de rotaţie: lagăre cu mişcare de rotaţie completă, lagăre 
cu mişcare oscilantă. 

6.1.2. Lagăre cu alunecare funcţionând în regim de frecare uscată, limită 
sau mixtă 

 La proiectarea sau verificarea lagărelor funcţionând în regim de frecare tehnic 
– uscată (mai rar întâlnit în aplicaţiile practice), limită sau mixtă (ambele întâlnite la 
lagărele hidrodinamice în momentul opririi şi pornirii şi la lagărele unse cu unsori 
consistente) trebuie urmate următoarele etape: 
 a) calculul de rezistenţă a fusului; 

b) calculul la presiune de contact al cuzinetului; 
c) calculul la încălzire a lagărului; 
d) calculul la uzare a lagărului. 

 Calculul se va realiza admiţând următoarele ipoteze: 
 - presiunea de contact dintre fus şi cuzinet este uniform distribuită longi-
tudinal şi circumferenţial; nu se ţine seama de influenţa jocului din lagăr şi de efectul 
uzării; 
 - coeficientul de frecare se consideră cunoscut şi cu valoare constantă; 
forţele de frecare se calculează după legea frecării uscate (Amontons – Coulomb); 
 - întreaga putere consumată prin frecare se transformă în căldură, care se 
evacuează numai prin corpul lagărului, neglijându-se prezenţa lubrifiantului. 

6.2. LAGĂRE RADIALE 

6.2.1. Lagărul radial – cilindric de capăt 

 a1. Calculul fusului la încovoiere. Se consideră fusul încastrat în 
arbore (fig. 6.4); secţiunea de încastrare este situată la saltul de diametru (d → do) 
realizat cu raza de curbură  ρo. 
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 Fig. 6.4 
- Verificare: 
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- Dimensionare 
 Se recomandă dimensionarea lagărului din condiţia de rezistenţă la încovoiere 

a fusului pentru lagăre lungi:   2,1
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 a.2. Verificarea la oboseală se va realiza în secţiunea saltului de diametru 
unde solicitarea este maximă, iar concentratorul de tensiuni este considerat prin 
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 Dacă relaţia de verificare nu este satisfăcută, se pot lua următoarele măsuri: 
 - diminuarea efectului de concentrare a tensiunilor prin majorarea razei de 
curbură (atât cât este posibil); 
 - majorarea diametrului fusului; 

 - schimbarea materialului cu un material cu rezistenţă la oboseală (σ-1) mai 
ridicată. 

b. Verificarea cuzinetului la presiune de contact 

;DBpdcos
2

d
'Bp2F m

2

o

mr ⋅≈α⋅α⋅⋅= ∫

π

  B'B ≈    şi   Dd ≈  
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;p
DB

F
p a

r
m ≤

⋅
=    

unde presiunea de contact admisibilă pa se alege în funcţie de materialul cuzinetului 
şi ansamblul din care face parte lagărul. 

 Pentru lagărele scurte,  2,1
D

B
<  , se recomandă ca dimensionarea să se 

realizeze din condiţia de strivire a cuzinetului: 

;
D/B

1

p

F
D

a

r ⋅=   D
D

B
B ⋅








=  

Observaţie: Se precizează că acest calcul are un caracter convenţional 
deoarece distribuţia reală de presiuni la contactul fus-cuzinet este dependentă de: 
mărimea jocului din lagăr, materialul cuzinetului, starea de ungere şi de gradul de 
uzare. 

c. Calculul la încălzire 

Calculul termic al lagărului constă în determinarea temperaturii medii de 

funcţionare (tm), cu ajutorul bilanţului termic: 

( )omr ttKAvF −=⋅µ  

din care se obţine:   C80tt
KA

vF
t o

ao
r

m =≤+
µ

= ,  

unde: 

 K – coeficient global de transfer de căldură corp lagăr – mediu ambiant; 
 A – suprafaţa exterioară a lagărului ce participă la transferul de căldură. 

 [ ]s/m10x60/Dnv 3π= . 

d. Calculul la durabilitate (la uzare) 

 Volumul de material uzat din cuzinet (Vu) se poate exprima cu relaţia: 

l⋅= ru FkV  

în care ℓ este distanţa parcursă în mişcarea relativă a fusului faţă de cuzinet, în pe-
rioada de funcţionare impusă, iar  k  este un factor de proporţionalitate, dependent 

de cuplul de materiale şi de condiţiile de ungere date. Exprimând forţa radială  Fr în 
funcţie de presiunea medie, iar lungimea parcursă în funcţie de viteză, se ajunge la 
relaţia: 

vpkLvDBpkV mhmu
∗=⋅⋅⋅=  

în care  k
*
 = k B D Lh. Pentru un volum de uzare acceptat şi o durată de funcţionare  

Lh [ore] impusă, va rezulta valoarea admisibilă a produsului presiune medie – viteză  
(pmv)a. Deci calculul la durabilitate va consta în compararea produsului  (pmv)ef  cu 

produsul  (pmv)a.  

( ) ( )amefm vpvp ≤  
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 În cazul lagărului radial – cilindric cu rotaţie completă, viteza periferică este 

[ ]s/mDnv π=  

dacă   n  este exprimat în rot/s, iar în cazul mişcării oscilante, 

90/Dv ναπ=  

unde  α  este amplitudinea exprimată în grade, iar  ν  este frecvenţa de oscilaţie, în 
Hz. 

 Pentru un raport diametral 








D

B
 adoptat se poate face dimensionarea lagărului 

din considerente de durabilitate (uzare): 

[ ]
( )

3

am

r 10
p

Fn
mmB −⋅

ν

π
=  şi   








=

D

B
/BD . 

6.2.2. Lagărul cilindric intermediar 

 Deosebirea faţă de lagărul de capăt constă în aceea că fusul este solicitat 
compus:  încovoiere şi răsucire simultană: 

3

r

i

D
32

2

B
F

π

⋅
=σ       şi 

3

t
t

D
16

M

π
=τ  , 

respectiv 
IIIia

2
t

2
iech 4 σ≤τ+σ=σ  

 În acest caz, predimensionarea fusului se va face din condiţia de solicitare la 
răsucire, considerând simultaneitatea încovoierii prin adoptarea unor valori reduse 
pentru rezistenţa admisibilă la răsucire: 

;
M16

d 3

at

t

τπ
=   ( ) 2

at mm/N3015K=τ  

 După stabilirea raportului  B/D, respectiv a lungimii fusului l, se impune verifi-
carea la solicitare compusă. 

6.3. LAGĂRE AXIALE 

 În cazul lagărelor axiale funcţionând în regim de frecare uscată, limită sau 
mixtă, suprafaţa de frecare este, de regulă, plană. Considerând lagărul cu suprafaţa 
de frecare circulară plină (fig. 6.5,a), din relaţia uzurii: xrpkvpku ωµ=µ= , rezultă 

presiunea de contact fus-cuzinet variabilă:  cct
k

u
rp x ==

ωµ
=   şi 

xr

c
p = , cu 

valoare maximă la  rx = 0.  
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 Fig. 6.5 
Din această cauză lubrifiantul este expulzat dintre fus şi cuzinet, lucru confirmat 

de uzarea apreciabilă a fusului. Din acest motiv, cât şi din necesitatea constructivă 
în cazul lagărelor axiale intermediare, suprafaţa de frecare este, de obicei, plană 
inelară (fig. 6.5, b). 
 a) Calculul de rezistenţă a patinei. Se impune numai în cazul lagărului axial 
intermediar când patina se realizează sub formă de guler (inel), dintr-o bucată cu 
arborele, de grosime  h (fig. 6.6). Se face calculul la încovoiere în secţiunea de 
încastrare în corpul arborelui: 
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Fig. 6.6 

Verificare    Dimensionare 

ai2

m
a

i

i
i

6

hd

2

dD
F

W

M
σ≤

⋅π

−

==σ  ,  din care rezultă     
( )

ai

ma

d

dDF3
h

σπ

−
=  

unde σai - se va alege cu valori mai reduse deoarece încovoierea are loc într-o 
secţiune în care există un concentrator de tensiuni (saltul de diametru). 

b) Calculul la presiune de contact a cuzinetului 

Verificare     ( ) ama
2
i

2
eam pBD/FDD/F4p ≤ϕπ=ϕ−π=  

în care  ϕ = 0,8...0,9  este coeficientul de utilizare a suprafeţei datorită prezenţei 
canalelor de ungere. 
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Dimensionare         ( ) ϕβ−π= a
2

ae p1/F4D  

în care:     6040 ,,D/D ei K==β     şi    pa  se va alege în funcţie  de cuplul de 

material fus-cuzinet. 
c) Calculul termic 

( )omma ttAkvF −=µ  

ao
ma

m tt
Ak

vF
t ≤+

µ
=  , 

în care  [ ]s/m
10x60

nD
v

3
m

m
π

= . 

 d) Calculul la durabilitate. Constă în determinarea produsului  (pmvm)ef  şi 
compararea acestuia cu produsul (pmvm)a : ( ) ( )ammefmm vpvp ≤ . 

6.4. LAGĂRE  CU  ALUNECARE  FUNCŢIONÂND  ÎN 
REGIM HIDRODINAMIC 

6.4.1. Bazele teoretice ale ungerii hidrodinamice 

 Complexul de fenomene fizice referitoare la lubrificaţie, în forma analitică cea 
mai generală, valabilă atât pentru lichide cât şi pentru gaze, implică nu numai 
analiza procesului hidrodinamic propriu-zis sub aspectul portanţei şi al debitului de 
lubrifiant, ci şi analiza producerii şi evacuării căldurii. Ca urmare, rezolvarea acestei 
probleme presupune soluţionarea unui sistem de 8 ecuaţii format din: 
 - trei  ecuaţii ale cantităţii de mişcare (Navier-Stokes); 
 - ecuaţia conservării energiei (m = ct pentru T – temperatură); 
 - ecuaţia conservării masei; 
 - ecuaţia de dependenţă a vâscozităţii lubrifiantului de  p  şi  T; 
 - ecuaţia de dependenţă a coeficientului de conductivitate termică cu tempe-
ratura şi presiunea; 
 - ecuaţia de stare a fluidului (lubrifiantului). 

Rezolvarea unui asemenea sistem de ecuaţii, dintre care o parte sunt neli-
niare, este legată de dificultăţi matematice nestăpânite până în prezent, motiv pentru 
care s-au abordat aspecte mai simple şi cu acceptarea unor ipoteze simplificatoare.  

Pentru calculul lagărelor cu alunecare pe baza teoriei hidrodinamice sunt 
acceptate următoarele ipoteze (fig. 6.7): 
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Fig. 6.7 

a) existenţa frecării fluide; 
b) curgerea lubrifiantului are loc în regim laminar, fenomene staţionare; 
c) lubrifiantul este practic incompresibil; 
d) forţele de inerţie şi cele gravitaţionale sunt mici, deci practic neglijabile în 

raport cu forţele rezultate din acţiunea presiunii şi vâscozităţii; 
e) vîscozitatea este dependentă numai de temperatură; 
f) înălţimea h a peliculei de lubrifiant este foarte mică în raport cu celelalte 

dimensiuni (h << a, respectiv  h << ℓ), motiv pentru care curgerea pe direcţia  
y  se poate neglija în raport cu cele pe direcţiile  x  şi  z; 

g) transportul de căldură are loc, în principal, prin circulaţia lubrifiantului şi prin 
conductivitate pe direcţia y, celelalte posibilităţi fiind neglijate; 

h) fusul şi cuzinetul sunt rigide şi lipsite de rugozităţi; 
i) interstiţiul dintre cele două suprafeţe are geometrie variabilă şi este continuu 

plin cu lubrifiant; 
j) viteză relativă suficient de mare între cele două suprafeţe. 

În aceste condiţii ecuaţiile de echilibru de forţe pentru elementul de lubrifiant 
considerat, scrise pentru direcţiile  ox, oy şi oz, vor fi: 
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Respectiv: 
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  în care:     (B)      
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 La aceste ecuaţii se mai adaugă: 
 - ecuaţia de conservare a energiei 

(C)      
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 - ecuaţia de conservare a masei 

                                   (D)    0
z

v

x

v zx =
∂

∂
+

∂

∂
 

 - ecuaţia de dependenţă a vâscozităţii de temperatură 
                                   (E)     ( )Tη=η  

 Considerând numai relaţiile  (A)  şi  (B)  se obţine: 

(A + B) 

2
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 Ca urmare a neglijării curgerii lubrifiantului pe direcţia  y  se pot considera  p,  
∂p/∂x  şi  ∂p/∂z  invariabile pe această direcţie. În consecinţă, dubla integrare a 
relaţiilor  (A + B) conduce la: 

(F)    

43
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Cu ajutorul condiţiilor la limită: 
- pentru   y = 0:  vx = -u     şi     vz = 0 
- pentru y = h:  vx = 0      şi     vz = 0 

Valorile constantelor de integrare rezultă: 
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iar ecuaţiile vitezelor  (F)  iau forma: 
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 Pentru a obţine valori concrete ale vitezelor lubrifiantului este necesară 
cunoaşterea variaţiei grosimii peliculei de fluid:  h = h (x, z). 

 Debitele unitare de lubrifiant pe direcţiile principale de curgere,  x  şi  z (fig. 
6.8) , se pot determina cu relaţiile: 

   
                       Fig. 6.8      Fig. 6.9 
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 Aplicând legea continuităţii (fig. 6.9): 



42 LAGĂRE 

dxdz
z

q
qdzdx

x

q
qdxqdzq z1

z1
x1

x1z1x1 








∂

∂
++









∂

∂
+=+  

    (H)      0
z

q

x

q z1x1 =
∂

∂
+

∂

∂
 

 
 Ecuaţia  (H)  înlocuieşte ecuaţia  (D)  din sistemul iniţial. 

 Înlocuind ecuaţiile debitelor unitare  q1x  şi  q1z , în relaţia  (H),  se obţine: 
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care reprezintă ecuaţia hidrodinamică de bază cunoscută sub numele de ecuaţia lui 
Reynolds. 

 Sub formă generală, ecuaţia poate fi integrată dacă sunt cunoscute:   

h = h (x,z) , η =  η (x,z). 

 Calculul lagărelor de alunecare, pe baza ecuaţiei Reynolds astfel stabilită, este 
corect numai dacă forţa preluată de lagăr este statică (regim staţionar) şi nu este 
deci valabil pentru lagăre supuse la viteze sau forţe variabile în timp, situaţii în care 
trebuie considerate şi efectele de portanţă ce se obţin prin mişcarea de apropiere a 
suprafeţelor. 

6.4.2. Lagăre radiale hidrodinamice 

 6.4.2.1.Generarea filmului autoportant. Condiţiile necesare şi suficiente 
pentru generarea filmului autoportant (respectiv a ungerii fluide în regim 
hidrodinamic), în cazul lagărelor hidrodinamice, sunt (fig. 6.10, a – contact metalic, 
respectiv frecare tehnică uscată sau la limită, b – poziţia fusului imediat după 
pornire, când forţa Ff determină urcarea fusului pe cuzinet în direcţia opusă mişcării, 
c – poziţia fusului după pornire, datorită aderenţei lubrifiantului se formează filmul 
portant care determină deplasarea în sensul mişcării, d şi e – creşterea turaţiei 
determină creşterea grosimii minime a filmului de lubrifiant hm; dacă F scade şi ω 
creşte, atunci Of tinde să se suprapună peste Oc): 
 - existenţa unui joc diametral (dimensiunea efectivă a cuzinetului mai mare 
decât cea a fusului);  (J = D – d); 
 interstiţiul fus-cuzinet continuu umplut cu lubrifiant de o anumită vâscozitate 
(η); 
 mişcare relativă fus-cuzinet cu viteză suficient de mare (de obicei se roteşte 
fusul iar cuzinetul este în repaos). 

 
a. Poziţia fusului în repaus; la contactul fus-cuzinet sunt condiţii de frecare uscată sau la limită. 
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b. Poziţia fusului imediat după pornire; Ff determină “ urcarea “ fusului pe cuzinet în direcţia opusă 
mişcării. 
c. Poziţia fusului în regim stabil de funcţionare; datorită frecării mai mici, fusul “ urcă “ pe cuzinet în 
direcţia mişcării. 
d+e. Creşterea turaţiei şi căderea încărcării conduc la tendinţa suprapunerii celor două centre 

Fig. 6.10 

6.4.2.2. Parametrii caracteristici. În cazul lagărelor radiale, hidrodinamice, 
complete (360o), cu o singură zonă portantă, parametrii geometrici caracteristici sunt 
(fig. 6.11): 

 
Fig. 6.11 

  • D  - diametrul cuzinetului; 
• d   - diametrul fusului; 
• B  - lăţimea lagărului (cuzinetului); 
• hm - grosimea minimă a filmului de lubrifiant; 
• hM - grosimea maximă a filmului de lubrifiant; 
• e   - excentricitatea; 
• ϕ  - unghiul de atitudine. 

 
Grosimea filmului de lubrifiant într-o secţiune oarecare: 
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2

dD
h    θ+= cose2/Jh  

Pentru  θ = 180o    rezultă:    2/Jhe m =+ . 

 Cu scopul generalizării rezultatelor ce se obţin prin rezolvarea ecuaţiei 
Reynolds, se utilizează mărimi caracteristice adimensionale: 
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•  
D

B
       -  raportul diametral sau alungirea relativă a cuzinetului; 

• 
D

J
=ψ     - jocul relativ din lagăr; 

• 
J

e2

2/J

e
==ε       - excentricitatea relativă; 

• 
J

h2

2/J

h mm ==δ   - grosimea minimă relativă a filmului de lubrifiant. 

Cu aceste notaţii, relaţia particulară (θ = 180
o
) dintre excentricitate, grosimea 

minimă a filmului de lubrifiant şi jocul din lagăr, devine: 

1=δ+ε  

Grosimea adimensională a filmului de lubrifiant într-o secţiune oarecare va fi: 

     θ+= cos
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e
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h
      θε+= cos1h  

 Variabilele care intervin în ecuaţia Reynolds (ecuaţia presiunilor) sunt adimen-
sionalizate astfel: 
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Utilizând aceste notaţii adimensionale, ecuaţia Reynolds pentru lagăre radiale 
capătă forma: 
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 Integrarea ecuaţiei Reynolds presupune următoarele precizări (ipoteze de 
lucru): 
 a) Interstiţiul fus-cuzinet este alcătuit dintr-o zonă portantă, în care presiunile 
sunt superioare presiunii mediului ambiant şi o zonă neportantă, în care presiunea 
este constantă şi egală cu presiunea mediului ambiant (fig. 6.12). 
 b) Zona portantă începe din secţiunea de grosime maximă a filmului de 
lubrifiant (θ = 0) şi se termină în secţiunea de grosime  he (θ = θe), unde gradientul 
circumferenţial al presiunii este zero ( )0/p =θ∂∂ . 

 c) Lubrifiantul ocupă integral interstiţiul fus-cuzinet în zona portantă, iar 
fluxul (curgerea) de lubrifiant este dirijat atât circumferenţial cât şi axial. 
 d) În zona neportantă fluxul de lubrifiant este numai circumferenţial, iar 
interstiţiul fus-cuzinet este ocupat, de obicei, parţial de lubrifiant. 

 
Fig. 6.12 

 6.4.2.3. Calculul filmului autoportant al lagărului radial. Pentru calculul de 
proiectare sau verificare a filmului autoportant este necesară parcurgerea urmă-
toarelor etape: 
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A. Calculul grosimii minime a filmului de lubrifiant 

 Pentru stabilirea grosimii minime a filmului de lubrifiant este necesară 
cunoaş-terea dependenţei dintre forţa care încarcă lagărul şi parametrii geometrici şi 
funcţio-nali ai lagărului. Forţa portantă şi unghiul de atitudine se pot obţine prin 
integrarea distribuţiei de presiuni pe zona portantă după două direcţii: linia centrelor 
şi per-pendiculara pe aceasta (fig. 6.13): 

 ( ) zddcosDp
2

1
F

e

0

2

B

2

B
c ⋅θθ−π⋅= ∫ ∫

θ
+

−

l   zdd
2

cosDp
2

1
F

e

0

2

B

2

B
p ⋅θ







 π
−θ⋅= ∫ ∫

θ
+

−

 

În acest fel, forţa portantă şi unghiul de atitudine se vor 
calcula cu relaţiile (în ipoteza distribuţiei uniforme a  
presiunii pe direcţie axială – Oz): 

22
IIr FFF ⊥+=  şi 

IIF

F
arctg ⊥=ϕ  

Utilizând notaţiile adimensionale şi presiunea medie   
pm = Fr / (BD), relaţiile anterioare conduc, pentru  B  fi-nit, 
la coeficientul de portanţă: 









δ=

ψ

η
=

D

B
,f

p

n
C 12

m
p  

dependent de grosimea minimă relativă a filmului şi 
alungirea relativă a cuzinetului. Din această relaţie se poate determina grosimea 
minimă relativă a filmului de lubrifiant: 









=δ ∗

D

B
,Cf p1  

 Deoarece integrarea ecuaţiei Reynolds şi rezolvarea integralelor anterioare ridică 
probleme dificile, chiar în cazul unor ipoteze simplificatoare, pentru proiectare sunt 

folosite tabele sau  grafice, care exprimă dependenţa    δ=






∗

D

B
,Cf p1  (fig. 6.14). 



Capitolul 6 47 

 
Fig. 6.14. 

 Fiind cunoscută sarcina din lagăr (Fr), turaţia fusului (n) şi destinaţia lagărului 

(se aleg B/D, ψ şi lubrifiantul - η), se poate calcula coeficientul de portanţă (Cp), 
respectiv se determină, din diagramă, grosimea minimă relativă (δ) a filmului de 
lubrifiant, după care se poate calcula grosimea minimă a filmului de lubrifiant : 

am h)2/D(h ≥ψδ=  

 Pentru a se asigura funcţionarea în regim de frecare fluidă, grosimea minimă  
hm  trebuie să fie mai mare decât o valoare admisibilă,  ha ,  care este funcţie, în 
prin-cipal, de rugozitatea suprafeţelor şi de materialul cuzinetului, dar şi de gradul 
de fil-trare a lubrifiantului: 

ha = km (Rmax fus + Rmax cuzinet) 

în care  km < 1, coeficient dependent de materialul cuzinetului. 
 Concomitent se poate calcula şi excentricitatea fusului: 

δ−=ε 1 ,  respectiv 
2

D
e ψε= . 

 Pentru o funcţionare stabilă a fusului în lagăr :     3,02,0a K=ε≥ε . 

 Stabilitatea fusului depinde de rigiditatea filmului. 

B. Calculul debitului de scăpări de lubrifiant 

 Debitul de lubrifiant necesar (Qi) este determinat de debitul de scăpări laterale  

(Qs). Din condiţia de continuitate rezultă:  Qi = Qs .  Se defineşte coeficientul de 
debit: 
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( )2/B,CfnBD/QC p2
2

Q =ψ=  ,   în care   zdqQq
2

B

2

B
x1x ∫

+

−

==  

cu ajutorul căruia se poate calcula debitul de lubrifiant circumferenţial în secţiunea 
de grosime maximă a interstiţiului fus cuzinet (fig. 6.15): 

   Fig. 6.15 

nBDCQ 2
Q ψ=  

 Similar se defineşte coeficientul de debit de scăpări laterale: 

( )D/B,CfnBD/QC p3
2

sQs
=ψ=  ,     în care θ== ∫

θ

dqQq
e

0

z1sz  

cu ajutorul căruia se poate calcula debitul de scăpări laterale  Qs (fig. 6.16). 
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Fig. 6.16 

C. Calculul termic 

 Încălzirea lagărului se datorează frecării dintre straturile de lubrifiant din filmul 
autoportant, motiv pentru care calculul termic are la bază evaluarea puterii pierdute 
(consumate) prin frecare. Forţa de frecare se poate calcula prin integrarea tensiu-
nilor tangenţiale pe întreaga suprafaţă a  filmului portant: 

∫ ∫
θ

−

θτ=
e

0

2

B

2

B
f zddF  

 Se defineşte un coeficient de frecare convenţional 

r

f
f

F

F
=µ  

care, raportat la jocul relativ din lagăr, reprezintă coeficientul puterii consumate prin 
frecare 
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







=πψ=

ψ
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,CfnFD/P

F

Dn/P

F

F
C p4rf

r

f

r

ff
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 Cunoscând dependenţa  







=

D

B
,CfC p4f   se poate determina puterea consu-

mată prin frecare (fig. 6.17): 

 
Fig. 6.17 

rff FDnCP πψ=  

 

 Temperatura filmului de lubrifiant, pentru regimul staţionar de funcţionare, se 
poate calcula prin intermediul bilanţului termic global: 

lPPPP acf ++=  

în care: 

 • Pc - cantitatea de căldură evacuată prin corpul lagărului; 
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 • Pa - cantitatea de căldură evacuată prin corpul arborelui; evaluarea 
acestui termen poate fi făcută corect numai dacă sunt cunoscute toate datele despre 
ansamblul din care face parte lagărul. În unele cazuri (maşini şi utilaje termice), 

lagărul poate primi căldură prin intermediul arborelui, deci termenul  Pa  are valoare 

negativă. În cazul lagărelor de uz general,  Pa  se neglijează, nefiind stăpânite toate 
datele necesare; 

 • Pℓ - cantitatea de căldură evacuată prin lubrifiant. Acest termen devine 

preponderent în cazul când ungerea se realizează în circuit exterior (Qs >> Q) cu 

răcire naturală sau forţată a lubrifiantului introdus în lagăr. În aceste condiţii  Pc  şi  

Pa  pot fi neglijaţi. 

 Neglijând numai termenul  Pa, ecuaţia de bilanţ termic global se poate scrie sub 
forma: 

( ) ( )iesocf ttcQttKAP −ρ+−= ll  

în care: 
• K   - coeficient global de transfer termic prin carcasa lagărului; 

• Ac - aria exterioară a carcasei lagărului care participă la transferul termic 
(cunoscută sau  evaluată);  

• t    - temperatura filmului de lubrifiant; 

• to   - temperatura mediului ambiant; 

• Qs - debitul de scăpări laterale; 

• ρℓ  - densitatea lubrifiantului; 

• cℓ  - căldura specifică a lubrifiantului; 

• te   - temperatura de ieşire a lubrifiantului din lagăr; 

• ti   - temperatura de intrare a lubrifiantului în lagăr. 
 Se poate calcula temperatura filmului de lubrifiant (t) în următoarele ipoteze 
(problema este mult mai complexă deoarece unele elemente din relaţie sunt funcţie 
de  t ): 
 - dacă instalaţia de ungere este prevăzută cu instalaţie de răcire forţată; 

( ) C4020tt o
ie K=−  

 dacă răcirea lubrifiantului este naturală; 

( ) C2010tt o
ie K=−  

 În aceste condiţii, având estimată diferenţa (te–ti), se poate calcula temperatura 

medie a lubrifiantului.  

 Pentru aflarea temperaturii  te  şi  ti  se pot utiliza următoarele relaţii de core-
lare: 

2

tt
tt ie

e
−

+=     dacă   lPPc <<      şi      tte ≈      dacă   lPPc ≈  
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 Atunci când instalaţia de ungere este termostatată (ti = ct  şi cunoscut), se poa-
te determina temperatura medie a lubrifiantului, cu considerarea uneia din relaţiile 
anterioare. 

6.4.3. Calculul lagărelor radiale hidrodinamice 

 Date iniţial cunoscute  (de proiectare):  Fr [N], n [rot/min], d [mm], to [
o
C], an-

samblul din care face parte lagărul proiectat. 
 Observaţie. Dacă diametrul fusului nu este cunoscut, acesta va fi predimensio-
nat din condiţia de rezistenţă a fusului sau a cuzinetului (vezi lagăre cu frecare usca-
tă, limită sau mixtă). 
 Date alese: raportul B/D, jocul relativ ψ [%], η [N.s/m2]  la temperatura de lucru 
estimată pentru lagărul proiectat,  t [

o
C], temperatura de intrare a uleiului în lagăr  tin 

. 
 Observaţii:  
 - toate aceste elemente se vor alege având în vedere ansamblul din care 
face parte lagărul proiectat; 
 - unii dintre parametrii anteriori pot să fie impuşi chiar în tema de proiectare 
(de exemplu: lubrifiantul, raportul  B/D); 
 - raportul  B/D  se va alege în funcţie de coeficientul de portanţă – fig. 6.18, 
a; 
 - jocul relativ se va alege în funcţie de viteza periferică a fusului – fig. 6.18, 
b:   

 

 
Fig. 6.18       

  Interdependenţa parametrilor caracteristici ai unui lagăr radial cu alunecare, 
hidrodinamic este redată în fig. 6.19. 
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Fig. 6.19 

 Pentru obţinerea unei soluţii optime, calculul se va desfăşura, în paralel, pentru 
mai multe valori ale parametrilor aleşi. 

1. Calculul grosimii minime a peliculei de lubrifiant 

 - se calculează coeficientul de portanţă 

2
km

k
p

p

n
C

k ψ

η
=   unde k = 1, 2, ... n (numărul valorilor pentru care se efectuează cal-

culul); 

 - se determină din tabele sau din graficul  ( )D/B;Cf p1
∗=δ  , direct sau prin 

interpolare, valoarea grosimii minime relative a peliculei de lubrifiant; 
 - se calculează grosimea minimă relativă a peliculei de lubrifiant:       

akkm h
2

D
h

k
≥ψδ= . 

 Observaţie: Calculul se va continua numai pentru variantele care satisfac 
această condiţie. 

2. Calculul debitului de lubrifiant  (de scăpări laterale) 

 - se determină din tabel sau din graficul  







=ψ=

2

B
,CfnBD/QC p3k

2
sQ kks

,  

direct sau prin interpolare, valoarea coeficientului de debit; 

 - se calculează debitul de scăpări laterale: nBDCQ k
2

Qs
ksk

ψ⋅=  [dm
3
/min]; 

- volumul băii de ulei pentru lagărele cu ungere proprie:  

min]/dm[Q)52(]dm[V 3
s

3
b kk

K=  

3. Calculul temperaturii medii a filmului de lubrifiant 

 - se determină din tabel sau din graficul  







=

ψπ
=

ψ

µ
=

D

B
,Cf

FDn

P
C p4

r

f
f , direct 

sau prin interpolare, valoarea coeficientului puterii consumate prin frecare; 
 - se calculează puterea consumată prin frecare:    [ ]wFDnCP krff kk

ψπ⋅= ; 
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 - se calculează cantitatea de căldură evacuată din lagăr: 
a) pentru lagărul uns prin circuit exterior de ungere:  

  ( ) kkkskiekks tCQttCQP
kkk

∆ρ=−ρ=l ,         în care: 

( )( );tt21t inkk −=∆ K  ( ) C40,35,30,25t o
in =  → impusă 

            debit de ungere normal şi turaţie mică           
               debit  în exces şi turaţie mare  

b) pentru lagărul cu ungere proprie (inel, disc etc.) 
( )okcck ttkPP −=  

 - determinarea grafică a temperaturii medii a lagărului  (temperatura de echili-
bru – fig. 6.20); 

 
          Fig. 6.20 

 - determinarea prin interpolare a temperaturii medii a lagărului (a temperaturii 
de echilibru): 

( )( )
( ) ( ) k

fccf

k1kcf
e t

PPPP

ttPP
t

1k1kkk

kk

k
+

−+−

−−
=

++
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( )( )
( ) ( ) k

ff

k1kf
e t

PPPP

ttPP
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1k1kkk
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+

−+−

−−
=

++

+

ll

l
 

 
 Observaţii. Dacă lubrifiantul nu a fost impus în tema de proiectare, ci ales, tem-
peratura rezultată va fi considerată cea efectivă. Se va menţine lubrifiantul ales 
numai dacă temperatura rezultată nu diferă cu mai mult de ± 5oC decât cea estima-

tă. În caz contrar, se va alege un nou lubrifiant care să aibă vâscozitatea (η) la tem-
peratura rezultată [acest lucru este valabil când se lucrează cu o singură tem-
peratură]. 
 Dacă lubrifiantul este impus, atunci temperatura rezultată va fi considerată ca 
cea  efectivă numai dacă nu diferă cu mai mult de ± 5oC  decât cea estimată. În caz 
contrar, se va reface calculul pentru un alt joc, mai mare sau mai mic, după cum 
temperatura rezultată este mai mare sau mai mică. 
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 4. Alegerea variantei optime. Se calculează parametrii caracteristici ai lagă-
rului pentru temperaturile de echilibru (fig. 6.21). 

 
Fig. 6.21 

 5. Determinarea jocului la temperatura de montaj: 

( ) [ ]oo
o /1020tk 3

kdC20o
−−+ψ=ψ  

în care: 
 ψ20

o
C - jocul relativ la montaj (minim, respectiv maxim); 

 ψ  - jocul relativ în funcţionare (minim, respectiv maxim); 

 kd - coeficient de dilatare termică global, dependent de materialul cuzinetului şi 
de construcţia lagărului; 

 tk - temperatura de echilibru corespunzătoare jocului relativ în exploatare, 
minim,  respectiv maxim. 

 6. Alegerea ajustajului. Se va alege din STAS  68

8110

8109

8103

8102

−













  ajustajul care să 

se înscrie în domeniul  optim, de preferat la începutul acestuia, deoarece prin 
uzarea elementelor lagărului (fusul şi cuzinetul) se majorează timpul de funcţionare 

în domeniul optim, respectiv la parametrii funcţionali optimi ai lagărului (hm < ha , 
debit minim). 

Ajustaje recomandate:  H7/g7;  H7/f7;  H7/e8;  H7/d8;  H7/d10. Dacă aceste 
ajustaje nu corespund, soluţiile de avut în vedere sunt: 
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 - creşterea clasei de precizie; 
 - modificarea dimensiunilor nominale ale fusului sau cuzinetului; 
 - utilizarea unor ajustaje neunitare. 

6.4.4. Alte tipuri de lagăre radiale hidrodinamice 

 În funcţie de forma şi unghiul de întindere al filmului de lubrifiant, lagărele radiale 
hidrodinamice pot fi: 
 a) Lagăre radiale hidrodinamice complete    α = 360o (cele studiate anterior). 

 b) Lagăre radiale parţiale  (cu cuzinet parţial  α < 360
o
 – fig. 6.22)     

 
Fig. 6.22 

 Aceste lagăre se pot utiliza numai în cazul în care forţa care încarcă lagărul 
este riguros constantă ca direcţie şi sens (lagărele pe care se reazemă osiile 
vagoanelor de cale ferată). Dacă  α > 150

o
  se poate utiliza, cu suficientă precizie, 

diagrama  







δ= ,

D

B
fC 1p   de la lagărele complete, pentru determinarea grosimii 

minime a peliculei de lubrifiant. Pentru determinarea debitului şi a puterii consumate 
prin frecare trebuie utilizate diagrame special construite pentru aceste tipuri de 
lagăre. 
 După numărul zonelor portante, lagărele radiale hidrodinamice pot fi: 
 a) Cu o singură zonă portantă – cele anterior prezentate. Aceste tipuri de 
lagăre prezintă următoarele incoveniente: 
 - rigiditate mică a filmului, îndeosebi la excentricităţi mici; 
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 - comportarea necorespunzătoare în cazul variaţiei forţei (ca mărime sau 
ca direcţie), în sensul că fusul îşi poate pierde stabilitatea, iar filmul de lubrifiant se 
rupe. 

c) Lagăre complete cu mai multe zone portante: 

 - Lagărul de tip „lămâie” (fig. 6.23,a): se obţine prin introducerea între cei doi 
semicuzineţi, înainte de prelucrare, a unui adaos, după care se prelucrează cilindric 
la interior; după prelucrare se înlătură adaosul şi se montează cei doi semicuzineţi; 
interstiţiul este de tip convergent – divergent, maximele sunt mai mici decât la zona 
portantă inferioară, dat fiind sensul sarcinii. Profilul zonelor portante pot fi arce de 
cerc sau alte curbe. Portanţa totală a lagărului se obţine prin însumarea vectorială a 
efectelor portante corespunzătoare diferitelor zone care se comportă ca nişte lagăre 
parţiale. 

 
Fig. 6.23 

 - Lagărul de tip “detalonat” – fig. 6.23, b, la care interstiţiul este convergent – 
convergent, motiv pentru care are capacitate portantă mai mare decât cel „lămâie”; 
în plus, este sensibil la forţe pe direcţie orizontală.      
  Lagărul de tip „lămâie” (cu lobi) şi lagărul „detalonat” pot fi generalizate prin 
realizarea unor lagăre cu 3 sau 4 zone portante (fig. 6.24): 
 Avantajele acestor lagăre cu zone multiple: 

- rigiditatea mai mare a filmului:  
dh

dF
C =       (c↑  dacă  dh↓); 

- lagărul poate lucra la excentricităţi mai mici, concomitent cu asigurarea unei 
precizii sporite a poziţiei fusului; 

- o mai bună comportare a lagărului la forţe variabile ca mărime sau ca direcţie. 
Dezavantaje: 

- tehnologie de execuţie mult mai dificilă; 
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- calculul mult mai complicat. 
Utilizări: 

- motoare cu ardere internă (lagărul lămâie); 
- maşini de rectificat (lagărul detalonat). 

 
Fig. 6.24 

6.4.5. Lagăre axiale hidrodinamice 

 1. Dacă în cazul lagărelor radiale condiţia de interstiţiu cu geometrie variabilă 
se realizează simplu prin jocul radial al fusului în cuzinet, în cazul lagărelor axiale 
tre-buie introduse modificări constructive în acest sens (fig. 6.25): 
 - sectorizarea suprafeţei de contact a cuzinetului şi profilarea acesteia (a, b); 
 - înlocuirea suprafeţei continue a cuzinetului cu suprafeţele unor sectoare 
(segmenţi) mobile (c, d); mobilitatea segmenţilor se poate asigura prin rezemare 
oscilantă sau elastică (c, d) sau prin alte soluţii constructive (e, f). 
 Parametrii caracteristici pentru lagărele axiale hidrodinamice: 
 z – numărul de sectoare; 
 De – diametrul exterior; 
 Di – diametrul interior; 
 Dm = (Di + De) / 2 – diametrul mediu; 

 L = [(π Dm / z) - ℓ] – lungimea medie a unui sector  sau   l−
θ

2

Dm ; 

 ℓ - lăţimea canalului dintre două sectoare; 
 ϕ = zL / π Dm = L / (L + ℓ) – coeficientul de utilizare a suprafeţei; 

 θ = 2π / z – unghiul la centru al unui sector (inclusiv canalul); 
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 xp – distanţa de la secţiunea de intrare (hm) până la centrul de greutate al 
distribuţiei de presiune, respectiv la punctul de pivotare (oscilare) al sectorului; 
 hp – grosimea filmului în secţiunea de pivotare. 
 Observaţie. Dacă mişcarea patinei are loc într-un singur sens, atunci punctul 
de pivotare este excentric (xp ≠ L /2); în cazul când mişcarea poate avea loc în 
ambele sensuri, punctul de oscilaţie este aşezat la mijlocul segmentului. 
 

 
Fig. 6.25 

 

 2. Calculul lagărelor axiale hidrodinamice. Calculul lagărelor axiale hidro-
dinamice se realizează, în general, echivalând sectorul real cu un sector dreptun-
ghiular, faţă de care patina are o mişcare de translaţie cu viteza V,  egală cu viteza 
periferică la diametrul mediu  Dm : 

[ ]s/m1060/nDV 3
m ⋅π=  
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 Presiunea medie din lagăr va fi: 
)BD/(FzBL/Fp maam ϕπ==  

 Ca şi în cazul lagărelor radiale hidrodinamice şi pentru lagărele axiale 
hidrodi-namice se definesc coeficienţii adimensionali caracteristici:   

fQQp C;C;C;C
szsx

    funcţie de     
L

B
    şi    

m

M

k

h
 

A. Coeficientul de portanţă 









=

η
=

L

B
,

h

h
f

hp

VL
C

m

M
12

mm
ps

 

Se adoptă:  25,02
L

B
K=   şi   42

h
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din tabele sau diagrame, valoarea coeficientului de portanţă, iar apoi se calculează 
grosimea minimă a filmului de lubrifiant: 
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 Se determină din tabele sau grafice, coeficientul de debit în funcţie de  hM / hm  
şi  B / L , iar apoi se poate calcula debitul de scăpări circumferenţial: 
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 D.   Coeficientul puterii consumate prin frecare 
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E. Grosimea filmului în dreptul punctului de pivotare 
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F. Poziţia punctului de pivotare 
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 Observaţie. Parametrii globali  Qx , Qz  şi  Pf  se determină înmulţind valorile co-
respunzătoare pentru un sector cu numărul de sectoare. 

G. Calculul termic 

Ecuaţia de bilanţ termic se poate scrie sub forma: 
  
     ( ) ( ) ( )iezxocf ttcQQttAkP −ρ++−= ll  

în care:                                  
Ac = (14...20) π Dm B 

 Observaţie. În cazul lagărelor care funcţionează unse prin imersare în baia de 
lubrifiant, se va considera numai primul termen din membrul drept, iar pentru cele 
unse prin circuit exterior sub presiune se va considera numai termenul  doi. 
 După determinarea temperaturii de echilibru se determină parametrii 
caracteristici corespunzători pentru lagăr. 

6.5. LAGĂRE CU ALUNECARE CU UNGERE FLUIDĂ 
REALIZATĂ PRIN METODA HIDROSTATICĂ 

 1. Caracterizare. În condiţii de încărcări grele şi de viteze reduse (sub 
valoarea necesară creerii peliculei portante pe cale hidrodinamică), pelicula de 
lubrifiant dintre fus şi cuzinet nu se poate forma, motiv pentru care apare pericolul 
uzării accentuate a elementelor lagărului. Din aceste motive a rezultat necesitatea 
realizării peliculei portante pe cale hidrostatică. 
 La regimul de funcţionare hidrostatic (gazostatic), portanţa se creează prin in-
troducerea lubrifiantului, lichid sau gaz, cu o presiune exterioară ridicată (de ordinul 
presiunii determinate de forţa din lagăr pe elementele acestuia), motiv pentru care 
pelicula de lubrifiant nu mai este condiţionată de existenţa interstiţiului convergent 
(cu geometrie variabilă) şi de viteza relativă a elementelor lagărului. În aceste 
condiţii ungerea fluidă apare chiar şi la pornire şi oprire (v = 0), evitându-se astfel 
uzarea la-gărului şi apariţia „mişcării sacadate” (stick-slip), inadmisibilă la anumite 
mecanisme sau agregate de mare precizie. 
 Pe lângă aceste avantaje, ungerea în regim hidrostatic asigură precizia ridicată 
a poziţiei fusului în cuzinet, buna răcire a lagărului şi posibilitatea de reglaj. 
 Consumul sporit de energie şi necesitatea unor instalaţii de ungere mai com-
plexe constituie  principalele aspecte negative ale lagărelor cu ungere hidrostatică. 
De asemenea, din punct de vedere constructiv, lagărele cu ungere hidrostatică sunt 
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mai complicate deoarece este necesară profilarea adecvată a suprafeţei cuzinetului 
pentru crearea unor degajări (buzunare). 
 Ungerea hidrostatică este utilizată atât pentru lagăre radiale sau axiale, cât şi 
la ghidaje sau reazeme (plane, cilindrice, conice) – fig. 6.26. 
 Prezenţa restrictoarelor în circuitul de introducere a lubrifiantului în lagăr (în 
buzunarele din cuzinet) este necesară pentru: 

- alimentarea lagărului; 
- realizarea inegalităţilor (pa > pb  şi  pa > pr), ajungându-se astfel la stabilizarea 

fusului în cuzinet (sau a patinei pe cuzinet). 

 
Fig. 6.26 

 Ca restrictoare sunt folosite: tuburi capilare (rezistenţa hidraulică poate fi va-
riată prin modificarea lungimii), tuburi cilindrice (pe exteriorul cărora se află prelucrat 
canalul elicoidal prin care circulă lubrifiantul), diafragme, discuri poroase, valve 
reglabile etc. 
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 Rezistenţa hidraulică a restrictorului trebuie să fie de acelaşi ordin de mărime 

ca şi rezistenţa interstiţiului din lagăr, astfel încât să se poată realiza:  pa > pr  > pb . 
 Alimentarea lagărului se poate face: toate buzunarele de către aceeaşi pompă 
care poate fi cu presiune constantă sau cu debit constant, sau fiecare buzunar ali-
mentat de pompă proprie (soluţie scumpă). 
 2. Calculul reazemului hidrostatic cu suprafaţă inelară. 

a) Calculul forţei portante 

 Buzunarul circular al reazemului (v. fig. 6.26) are diametrul  Db  şi adâncimea   
hb = (50...1000) hm (hm – grosimea filmului pe prag), motiv pentru care presiunea din 
buzunar se poate considera constantă. 
 Relaţia lui Poiseuille aplicată pentru debitul de lubrifiant pe direcţia radială se 
scrie sub forma: 
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şi expresia presiunii în filmul de lubrifiant: 
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 Ţinând seama de faptul că presiunea în buzunar este constantă şi egală cu 
presiunea de alimentare, se obţine: 
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 Forţa portantă a lagărului va fi dată atât de presiunea din buzunar cât şi de 
presiunea din filmul de lubrifiant: 
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 Neglijând presiunea atmosferică  (po = 0)  se pot scrie expresiile: 
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iar portanţa lagărului va lua forma: 
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 Din această relaţie se poate determina presiunea necesară în buzunarul 
reazemului pentru o geometrie dată a acestuia şi o forţă cunoscută. 
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Observaţie. La pornire presiunea lubrifiantului va acţiona numai pe suprafaţa 
delimitată de buzunar, motiv pentru care: 
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2
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π
=  

unde pr – presiunea de ridicare necesară pentru săltarea patinei şi crearea peliculei 
de lubrifiant. 

b) Calculul debitului de lubrifiant 
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reazemului. 
c. Calculul puterii consumate pentru pomparea lubrifiantului 

 În cazul reazemului hidrostatic nu există putere consumată prin frecare (ele-
mentele reazemului fiind ambele staţionare). Se va consuma putere numai pentru 
pomparea lubrifiantului: 
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 Pentru lagărul hidrostatic cu mişcare de translaţie (ghidaj), puterea consumată 
prin frecare se poate calcula cu relaţia: 
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 Dacă vom considera lagărul hidrostatic cu mişcare de rotaţie: 
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 Puterea totală consumată: 

fp PPP +=  

 d)   Calculul termic 
 Deoarece circulaţia lubrifiantului în lagăr este intensă se poate considera că ră-
cirea se va face numai prin ulei: 
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6.6. ELEMENTE CONSTRUCTIVE PRIVIND LAGĂRELE CU 
ALUNECARE 

6.6.1. Elemente constitutive şi rolul lor funcţional 

 Lagărele cu alunecare întâlnite în aplicaţiile practice sunt de o mare diversitate 
constructivă; ele pot fi gândite ca unităţi separate (organe de maşini independente 
de ansamblul din care fac parte) sau pot fi înglobate în batiul ansamblului din care 
fac parte. 

 Elementele constitutive principale ale unui lagăr cu alunecare standardizat –
sunt următoarele (fig. 6.27): 
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Fig. 6.27 

 1) Fusul lagărului; este parte componentă a arborelui sau osiei. 
 2) Cuzinetul lagărului; cuzinetul constituie partea cea mai importantă a lagă-
rului, acesta venind în contact direct cu fusul. Materialul şi corecta construcţie a 
cuzi-netului hotărăsc, în cea mai mare măsură, buna funcţionare a lagărului. 
 3) Corpul lagărului, care susţine cuzinetul şi preia forţa din lagăr, motiv pen-
tru care trebuie să asigure rezistenţă mecanică şi rigiditate. 
 4) Capacul lagărului care asigură, prin intermediul elementelor filetate 5, 6, 7 
(şurub prezon, piuliţă, şaibă Grower), strângerea cuzinetului. Corpul şi capacul lagă-
rului au totodată şi rolul de a prelua şi de a conduce spre exterior căldura dezvoltată 
prin frecare în lagăr. 
 5) Alezaj filetat pentru alimentarea lagărului cu lubrifiant; plasarea corectă a 
orificiului de alimentare cu lubrifiant, cât şi repartizarea adecvată a acestuia în lagăr 
constituie elemente de care depinde direct buna funcţionare a lagărului. 

6.6.2. Condiţii de bază cerute lagărelor cu alunecare 

 Pentru corecta proiectare, construcţie şi exploatare a lagărelor cu alunecare este 
necesar să fie asigurate următoarele cerinţe: 
 - rezistenţă mecanică pentru toate piesele componente, pentru a putea pre-
lua sarcina exterioară; dimensiunile fusului şi cuzinetului sunt, totodată, condiţionate 
de limitarea temperaturii lagărului; 
 - rigiditate suficientă care să asigure rezemarea uniformă a cuzinetului, men-
ţinerea jocului din lagăr şi a distribuţiei de presiuni din pelicula de lubrifiant, cât mai 
apropiat de cea teoretică; atunci când este cazul se vor realiza soluţii constructive 
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care să permită cuzinetului “urmărirea” înclinării fusului (rezemarea sferică, elastică 
etc.); 
 - utilizarea unui cuplu de material fus-cuzinet adecvat sub aspectele: tipul 
lubrifiantului utilizat, dilatare termică, preţ de cost etc.; 
 - asigurarea împotriva rotirii şi deplasării axiale a cuzinetului sub acţiunea 
frecării din lagăr; 
 - ungerea şi răcirea corectă a lagărului sub aspectele: cantitate şi calitate 
co-respunzătoare de lubrifiant, introducerea lubrifiantului într-o secţiune situată în 
afara zonei portante, plasarea canalelor şi buzunarelor pentru repartizarea 
lubrifiantului în afara zonei portante, suprafaţă exterioară suficientă pentru 
asigurarea răcirii (în ca-zul răcirii naturale), posibilitatea de control a nivelului şi 
temperaturii lubrifiantului, evitarea pierderilor de lubrifiant; 
 - asigurarea preciziei dimensionale ;i de form[, şi a calităţii de suprafaţă, în 
primul rând pentru fus şi cuzinet. 

6.6.3. Materiale utilizate pentru construcţia cuzineţilor 

 A. Pentru construcţia cuzineţilor lagărelor cu alunecare sunt folosite materiale 
care, în cuplu cu materialul impus pentru fus, asigură calitatea de material anti-
fricţiune cu proprietăţi tribologice specifice. Importanţa calităţii materialului cuzine-
tului apare evidentă în cazul lagărelor cu frecare tehnic-uscată, limită sau mixtă la 
care, într-o măsură mai mare sau mai mică, există contact direct fus-cuzinet. Totuşi 
şi în cazul lagărelor cu ungere fluidă, calitatea materialului cuzinetului condiţionează 
buna funcţionare, îndeosebi în perioadele de pornire şi oprire, la apariţia de sarcini 
accidentale sau în situaţia utilizării unui lubrifiant cu un grad de filtrare redus, când 
şi la acestea există pericolul apariţiei unui contact direct fus-cuzinet. Pe lângă 
aceasta, materialul cuzinetului în cazul ungerii fluide, trebuie să reziste la acţiunea 
chimică a lubrifiantului, iar atunci când este cazul (de exemplu, lagărele motoarelor 
cu ardere internă), să fie rezistent atât la solicitări variabile, cât şi la solicitări 
termice. 
 Alegerea materialului pentru construcţia cuzinetului este strâns legată de solu-
ţia constructiv-tehnologică adoptată, în aplicaţiile practice întâlnindu-se următoarele 
situaţii: 
 - cuzinetul este din acelaşi material cu piesa de care aparţine (construcţie in-
tegrată), soluţie întâlnită, de exemplu, la bielele compresoarelor de mici dimensiuni; 
 - cuzinetul este realizat dintr-un strat de material antifricţiune turnat în 
locaşul din piesa din care face parte şi care este, evident, din alt material; 
 - cuzinetul este confecţionat în întregime dintr-un singur material şi este 
asamblat demontabil în corpul lagărului; 
 - cuzinetul este executat, din două straturi turnate sau placate, dintre care 
unul asigură rezistenţa mecanică şi rigiditatea (realizat uzual din oţel sau fontă), iar 
altul are rolul de material antifricţiune; 
 - fusul este acoperit cu material antifricţiune, iar cuzinetul este realizat din 
materialul piesei din care face parte (fontă sau oţel). 
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Calităţile cerute materialelor folosite la construcţia cuzineţilor pot fi grupate în: 
  • calităţi mecano-tribologice; 
  • calităţi termice; 
  • calităţi tehnologice; 
  • calităţi economice. 

 1. Principalele calităţi mecano-tribologice sunt: 

 a) o cât mai bună compatibilitate cu materialul fusului, respectiv nu trebuie 
să prezinte tendinţa de formare a unor microsuduri atunci când apare contactul di-
rect fus-cuzinet. În acest fel se elimină pericolul uzării prin brăzdare, atât a cuzi-
netului, cât şi a fusului, iar în cazul extrem griparea lagărului; 
 b) o bună aderenţă a lubrifiantului la suprafaţa cuzinetului; 
 c) coeficient de frecare redus în prezenţa sau în absenţa lubrifiantului, cali-
tate importantă atât din punctul de vedere al degajării de căldură, cât şi al consu-
mului de energie în lagăr; 
 d) macroconformabilitate, respectiv posibilitatea de se adapta la suprafaţa 
fusului prin deformare elastică locală; 
 e) microconformabilitatea reprezintă capacitatea de a îngloba particulele 
dure rezultate prin uzare sau pătrunse în lagăr din exterior. 
 Micro şi macroconformabilitatea sunt asigurate de acele materiale care au mo-
dule de elasticitate reduse. 
 f) calităţi superioare de antiuzare (adezivă, abrazivă, prin oboseală, 
chimică). 
 Proprietăţile mecano-tribologice sunt contradictorii în sensul că unele reclamă 
utilizarea unui material dur (rezistenţă mecanică, rigiditate, rezistenţă la uzare), iar 
altele materiale moi (micro şi macroconformabilitatea). Aceste cerinţe sunt asigurate, 
în cea mai mare măsură, de materialele metalice alcătuite fie dintr-o matrice moale 
care conţine incluziuni dure, fie dintr-o matrice dură care conţine incluziuni moi 
 2. Principalele calităţi termice cerute materialelor pentru cuzineţi sunt: 
 a) menţinerea calităţilor mecano-tribologice odată cu creşterea temperaturii; 
 b) o bună conductibilitate termică pentru a asigura evacuarea eficientă a 
căldurii ce se dezvoltă în funcţionare; 
 c) coeficient de dilatare scăzut şi cât mai apropiat ca valoare de cel al 
materialului fusului, în scopul asigurării în funcţionare a unui joc diametral cât mai 
apropiat de cel de la montaj; 
 d) o bună rezistenţă termică, respectiv o temperatură de înmuiere cât mai 
ridicată. 

3. Condiţia de tehnologicitate cerută materialelor pentru cuzineţi se referă la 
faptul de a putea fi uşor de prelucrat atât în procesele primare (turnare, forjare etc.), 
cât şi în procesele de aşchiere, în scopul obţinerii unei microgeometrii corespunză-
toare a suprafeţei şi a preciziilor dimensionale şi de formă cerute. 

4. Cerinţa economică are drept latură esenţială preţul de cost scăzut. În 
acest sens se menţionează că majoritatea materialelor metalice antifricţiune sunt 
materiale deficitare (Sn, Pb, Cu etc.). 
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 B. Principalele tipuri de materiale antifricţiune, metalice şi nemetalice sunt 
prezentate în cele ce urmează. 

a)  Materiale metalice feroase standardizate şi anume fontele de tipul  Fc, 
Fgn, Fma  şi  Fmn. Acestea se utilizează pentru construcţia cuzineţilor monolit reali-
zaţi prin turnare şi se caracterizează printr-o conformabilitate foarte scăzută. Ele se 
pot folosi şi ca material suport al cuzineţilor multistrat. Se recomandă pentru lagăre 
care lucrează la presiuni şi viteze reduse. 

b) Materiale metalice neferoase 

 - Bronzuri:  Cu-Sn;  Cu-Pb;  Cu-Pb-Sn;  Cu-Al  (standardizate). Ele sunt 
folosite pentru realizarea cuzineţilor monolit (mai rar deoarece sunt scumpe), 
precum şi a cuzineţilor multistrat şi se caracterizează prin conformabilitate scăzută. 
Se recomandă pentru lagăre care lucrează la presiuni şi viteze ridicate şi la care 

fineţea de filtrare cerută lubrifiantului este de (10...15) µm. 
 - Aliaje  Y-Pb-Sn  cunoscute şi sub denumirile de compoziţie pentru lagăre, 
babituri sau aliaje albe (standardizate).  Sunt utilizate ca strat antifricţiune la 
cuzineţii multistrat groşi sau subţiri. Se recomandă pentru lagăre care funcţionează 
la presiuni şi viteze ridicate, la care fineţea de filtrare admisă a lubrifiantului este de  

(25...40)  µm (prezintă o bună microconformabilitate). 
 - Aliaje de  Al : Al-Sn;  Al-Pb;  Al-Pb-Cu  etc. (standardizate). Ele se folosesc 
la construcţia cuzineţilor multistrat subţiri, placaţi. Se recomandă pentru lagăre care 
lucrează la presiuni şi viteze ridicate. Au o rezistenţă ridicată la solicitări variabile. 
 - Materiale sinterizate de tipul  moi – Fe-C;  Fe-Cu;  Cu-Pb;  Cu-Pb-Sn  sau 
dure – carburi metalice (standardizate). Cele moi se folosesc pentru construcţia 
cuzineţilor masivi (poroşi, autolubrifianţi) şi a cuzineţilor multistrat subţiri, placaţi (ne-
autolubrifianţi), iar cele dure pentru lagăre lubrifiate cu gaze. 

c) Materiale nemetalice 
 - Lemnul, folosit ca atare (gaiac, stejar etc.), plastifiat (presat-lignoston) sau 
placaj impregnat (lignofon). Se recomandă pentru lagăre care funcţionează la viteze 
reduse şi presiuni medii, iar ungerea se poate realiza şi cu emulsii sau apă. 
 - Materiale plastice de tipul termorigide (răşini fenolformaldehidice-bachelite 
sau epoxidice), respectiv termoplaste (poliamide, poliacetaţi, teflon (PTFE) etc.). 
Cele termorigide se folosesc sub formă de cuzineţi masivi care pot lucra la viteze 
reduse şi presiuni medii. Cele termoplaste sunt utilizate la construcţia cuzineţilor ma-
sivi sau multistrat care prezintă o conformabilitate ridicată, precum şi proprietăţi 
auto-lubrifiante. Cuzineţii din materiale termoplaste pot lucra la viteze şi presiuni 
reduse, iar datorită sensibilităţii ridicate la umiditate şi căldură necesită jocuri mari la 
montaj (îndeosebi cei masivi). Lagărele echipate cu cuzineţi din materiale plastice 
pot funcţiona lubrifiate şi cu emulsii sau apă. 
 - Cauciucul (elastomeri) se utilizează pentru construcţia cuzineţilor multistrat, 
vulcanizaţi care prezintă o conformabilitate ridicată. Se recomandă pentru lagăre 
care funcţionează la presiuni şi viteze reduse, la care ungerea se realizează numai 
cu apă. 
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 - Grafitul se foloseşte pentru realizarea cuzineţilor sinterizaţi (electrografit). 
Se recomandă pentru lagăre care lucrează la temperaturi ridicate lubrifiate numai cu 
apă. 
 - Ceramica se foloseşte sub formă de cuzineţi masivi, caracterizaţi printr-o 
conformabilitate redusă. Se recomandă pentru lagăre care funcţionează la presiuni 
scăzute, în medii corozive şi la care ungerea se poate realiza şi cu gaze. 

d) Materiale mixte. Cuzinetul este realizat dintr-un suport metalic, un strat 
sinterizat şi un strat de lubrifiant solid. Stratul metalic este, de regulă, din bandă de 
oţel, cel sinterizat este realizat din bronz, iar lubrifiantul solid este format din teflon, 
poliacetaţi sau Pb. Se recomandă pentru lagăre care lucrează la presiuni şi viteze 
medii şi care pot funcţiona în regim autolubrifiant sau unse la montaj. 

6.6.4. Forme constructive ale cuzineţilor 

a. Cuzineţi dintr-o singură bucată, masivi 

Sunt standardizaţi şi se pot realiza sub formă simplă sau cu guler (fig. 6.28). 
Nu permit reglarea jocului astfel încât după uzare se înlocuiesc  şi se pot monta nu-
mai pe la capătul arborelui. Sunt standardizaţi într-un număr de opt tipuri. 
 

Fig. 6.28 
 

b. Cuzineţi din două sau mai multe bucăţi, masivi, cu sau fără guler 

Se execută mai dificil, dar permite reglajul jocului în caz de uzură şi se pot 
monta uşor în orice punct al arborelui (fig. 6.29). 
 

Fig. 6.29 

c. Cuzineţi multistrat 

 Realizarea cuzineţilor în întregime din material de antifricţiune, nu este nici o 
soluţie economică (consum excesiv de material de calitate superioară) dar, în unele 
cazuri, nici posibilă, deoarece materialul de antifricţiune nu asigură rezistenţa 
mecanică şi rigiditatea necesară. Din aceste motive, cuzineţii de dimensiuni medii şi 
mari sunt construiţi dintr-un material suport (oţel sau fontă) căptuşit la interior cu un 
strat subţire de material antifricţiune (fig. 6.30). În acest caz, de mare importanţă, 
este aderenţa cât mai bună a stratului de antifricţiune la materialul suportului. 
Soluţiile constructive adoptate în acest sens sunt: 
 - prelucrarea la interiorul suportului a unor „canale cozi de rândunică” 
circulare sau elicoidale, combinate sau nu cu acelaşi tip de canale pe direcţie lon-
gitudinală; 
 - prelucrarea interiorului suportului prin strunjire cu avans mare, astfel încât 
să rezulte o suprafaţă cât mai rugoasă; 
 - aplicarea unui strat intermediar (0,3...0,7) mm de  Bz, Al, Sn, Cu  şi apoi a 
stratului de antifricţiune; 
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 - depunerea electrolitică a stratului subţire de antifricţiune (cuzineţii 
motoarelor pentru autovehicule şi avioane). 
 

Fig. 6.30 

d. Bucşe înfăşurate cu pereţi subţiri 

 Materialul de antifricţiune este placat la rece pe bandă din oţel (standardizat). 
Soluţii constructive pentru împiedicarea rotirii cuzineţilor şi a deplasării axiale (fig. 
6.31): 
 

Fig. 6.31 

a. ştift montat radial; 
b. ştift montat axial; 
c. şurub; 
d. proeminenţă circumferenţială în corpul cuzinetului; rotirea se va 

împiedica prin strângerea exterioară a capacului; 
e. cu pană disc; deplasarea axială se va împiedica prin  strângere 

exterioară; 
f. strângere exterioară. 

6.6.5. Metode şi dispozitive de ungere 

 
Fig. 6. 
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Fig. 6. 

 La instalaţia de ungere centralizată sub presiune în circuit închis din fig. 6. , s-
au notat: 

Rz       – rezervor ulei; 
F         – filtru; 
S.c.     – schimbător de căldură; 
P. Rd. – pompă cu roţi dinţate; 
R.d     – regulator de debit; 
M       – manometre pentru controlul presiunii de alimentare; 
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Rr      – robinete pentru reglare. 

6.6.6. Introducerea şi repartizarea lubrifiantului în lagăr 

 Procesul ungerii este direct influenţat de modul de introducere şi repartizare a 
uleiului în cuzinet. 
 Condiţiile de bază care se cer respectate sunt (fig. 6.   ): 
 - introducerea lubrifiantului în zona neportantă; 
 - evitarea oricărei întreruperi a peliculei autoportante prin canale sau orificii; 
 - repartizarea lubrifiantului pe toată lungimea lagărului prin canale care nu 
se vor termina însă la marginea cuzinetului. 

 

Fig. 6. 
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OSII ŞI ARBORI DREPŢI 

7.1. CARACTERIZARE. ROL FUNCŢIONAL. CRITERII DE 
CLASIFICARE 

 Osiile sunt organe de maşini simple care au rolul de a susţine alte organe de 
maşini aflate în mişcare de rotaţie (continuă sau alternantă) sau în repaus, fără să 
transmită momente de torsiune. Ele sunt solicitate numai la încovoiere de către 
forţele introduse de piesele susţinute, solicitarea  la răsucire, determinată de 
frecările din punctele de reazem (lagăre), fiind mult prea mică şi, deci, neglijabilă 
(fig. 7.1). 

 
Fig. 7.1 

 Arborii sunt organe de maşini simple, aflate în mişcare de rotaţie continuă sau 
alternantă şi care transmit momente de răsucire (mişcarea şi puterea) prin 
intermediul organelor de maşini pe care ei le susţin (roţi dinţate, roţi pentru curele, 
roţi pentru lanţ, roţi cu fricţiune, semicuplaje, biele) – fig. 7.2. Rezultă deci că arborii 
sunt solicitaţi simultan la răsucire ,de către momentul de torsiune transmis, şi la 
încovoiere, de către forţele introduse de piesele susţinute. 
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Fig. 7.2 

 Clasificarea osiilor şi arborilor este redată în schema următoare: 

 

 Utilizarea osiilor şi arborilor cu secţiune transversală inelară (fig. 7.3) este im-
pusă de reducerea greutăţii ansamblului din care fac parte, sau de considerente 
funcţionale ale acestuia. Trebuie precizat însă, că acest lucru atrage după sine şi di-
minuarea rezistenţei mecanice, motiv pentru care secţiunea optimă se obţine atunci 
când reducerea greutăţii este maximă, iar diminuarea rezistenţei este minimă, core-
lat însă şi cu creşterea preţului de cost datorită manoperei. 
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Fig. 7.3 
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 Osiile drepte reprezintă cazul general, cu utilizarea cea mai largă: vagoane, 
maşini şi dispozitive de ridicat etc. Osiile curbe reprezintă un caz particular şi sunt 
în-tâlnite la autovehicule. 
 Arborii drepţi se întâlnesc la transmisiile mecanice de uz general (prin angre-
naje, prin roţi cu fricţiune, prin curele, prin lanţuri etc.), în construcţia turbo-
generatoarelor etc. 
 Arborii cotiţi sunt caracteristici motoarelor cu ardere internă, pompelor, compre-
soarelor etc., coturile făcând parte din mecanismul care transmite şi transformă miş-
carea (mecanismul cu bielă şi manivelă). 

7.2. MATERIALE ŞI TEHNOLOGIE 

 Materialul pentru construcţia osiilor şi arborilor trebuie să asigure următoarele 
calităţi: 
 - rezistenţă mecanică atât la solicitări statice, dar mai ales la solicitări varia-
bile (la oboseală); 
 - rezistenţă chimică atunci când funcţionează în medii corosive; 
 - rezistenţă termică; 
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 - să fie uşor de prelucrat prin procedeul tehnologic adecvat formei construc-
tive şi mărimii seriei de fabricaţie; 
 - să fie economice (nu mai bun decât este necesar). 
 Alegerea materialului necesar, pentru condiţii date, se va face ţinând seama 
de: 
 - mărimea şi modul de variaţie în timp a sarcinilor preluate; 
 - condiţiile de mediu în care va funcţiona (temperatură şi grad de corozi-
vitate); 
 - ansamblul din care face parte şi importanţa în cadrul acestuia; 
 - procedeul tehnologic de realizare corelat cu forma şi mărimea seriei de 
fabricaţie. 
 Pentru construcţia osiilor şi arborilor se utilizează: 
 - oţeluri carbon:  OL 42, 50, 60   (standardizate) şi oţelurile carbon de 
calitate OLC 35, 45   (standardizate); 
 - oţeluri aliate cu nichel, crom – nichel, crom – mangan, conform  standarde-
lor; 

- oţeluri turnate (standardizate); 
- fonte de înaltă rezistenţă. 

 Utilizarea oţelurilor aliate se va face atunci când se urmăreşte reducerea greu-
tăţii şi dimensiunilor, cât şi atunci când condiţiile de mediu impun oţeluri anticorozive 
sau inoxidabile. Deoarece rezistenţa la oboseală este mai redusă, în cazul acestor 
oţeluri se vor lua măsuri constructive, prin formă şi tratamente mecanice, termice 
sau termochimice pentru îmbunătăţirea acestei calităţi. 
 Folosirea fontelor de înaltă rezistenţă pentru construcţia arborilor asigură urmă-
toarele avantaje: economie de material şi manoperă, realizarea unor forme conve-
nabile pentru buna comportare în exploatare, sensibilitate mai redusă faţă de efectul 
de concentrare a tensiunilor, capacitate mai mare de amortizare a şocurilor şi vibra-
ţiilor, avantaje care compensează rezistenţa mai redusă. 
 În funcţie de scop, dimensiuni, forma constructivă şi mărimea seriei de fabri-
caţie, osiile şi arborii se execută din semifabricate obţinute prin: 
 - laminate trase precis; 
 - laminate cu forjare ulterioară; 
 - forjare liberă din lingouri; 
 - forjare în matriţă; 
 - prin turnare. 
 Semifabricatele sunt prelucrate prin strunjire brută, urmată de finisarea supra-
feţelor. Calitatea de suprafaţă influenţează, după cum este cunoscut, rezistenţa la 
solicitări variabile, rugozităţile şi zgârieturile constituind amorse pentru ruperi. În 
final sau între fazele procesului de execuţie, se vor efectua tratamente termice ca: 
recoa-cere, îmbunătăţire, normalizare, călire etc. şi mecanice, în scopul îmbunătăţirii 
calită-ţilor de rezistenţă mecanică. 
 Fusurile se rectifică, eventual după efectuarea unui tratament termic superficial 
de călire, cementare, nitrurare. 
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7.3. CALCULUL ŞI CONSTRUCŢIA OSIILOR 

În calculul de rezistenţă al osiilor se va lua în considerare numai solicitarea 
de încovoiere datorată forţelor exterioare care încarcă osia, neglijându-se efectele 
(so-licitările) date de forţele tăietoare şi de momentele de frecare din lagăre. 
Proiectarea se va desfăşura în următoarea succesiune de etape (fig. 7.4): 
 - stabilirea schemei de încărcare a osiei cu forţele exterioare; 
 - determinarea reacţiunilor şi trasarea diagramei de variaţie  a momentului 
încovoietor; 
 - alegerea materialului, deci stabilirea rezistenţei admisibile; 
 - calculul diametrelor în secţiunile periculoase; 
 - trasarea formei având în vedere modul de rezemare, piesele susţinute şi 
di-mensiunile anterior obţinute; 
 - verificarea la oboseală şi la deformaţii (când este cazul); 
 - definitivarea formei constructive. 
 Diametrul osiei în secţiunea periculoasă: 
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Fig. 7.4 
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 Realizarea osiei cu diametrul  d  pe toată lungimea atrage după sine următoa-
rele inconveniente: 
 - consum exagerat şi inutil de material (formă neeconomică); 
 - imposibilitatea fixării axiale a pieselor susţinute de osie; 
 - imposibilitatea rezemării axiale a osiei în lagăre. 
 Eliminarea primului inconvenient este realizată de osia de egală rezistenţă la 
încovoiere: 
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 Construcţia osiei cu această formă prezintă următoarele dezavantaje: 
 - preţ de cost ridicat, datorită execuţiei dificile; 
 - nu permite fixarea axială a pieselor susţinute pe osie; 
 - nu permite rezemarea axială şi radială a osiei în lagăre. 
 Forma reală se obţine din tronsoane cilindrice şi tronconice circumscrise formei 
de egală rezistenţă. Se va acorda atenţie la salturile de diametre pentru diminuarea 
efectului de concentrare a tensiunilor prin racordări corespunzătoare. 
 În cazul osiilor rotative, solicitarea de încovoiere are loc, în timp, după un ciclu 
alternant simetric, motiv pentru care se impune verificarea la oboseală: 
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 Ca – se va alege în funcţie de ansamblul din care face parte osia şi importanţa 
ei în cadrul acestuia. 
 Dacă relaţia de verificare nu va fi satisfăcută se pot lua următoarele măsuri: 
 - modificarea geometriei concentratorului de tensiuni, în sensul diminuării 
acestuia; 
 - mărirea diametrului osiei în secţiunea verificată; 
 - alegerea unui material cu calităţi de rezistenţă la oboseală mai ridicate. 
 Pentru osiile tubulare (cu secţiune transversală inelară) se recomandă: 
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7.4. CALCULUL ŞI CONSTRUCŢIA ARBORILOR DREPŢI 
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 Calculul şi proiectarea arborilor drepţi se realizează în următoarea succesiune 
de etape: 

a) calculul de predimensionare realizat în funcţie de elementele iniţial 
cunoscute, de solicitările arborelui şi de domeniul de utilizare; 

b) proiectarea formei pe baza rezultatelor obţinute la predimensionare, a 
modului de rezemare a arborelui şi a pieselor pe care acesta le susţine; 

c) verificarea formei arborelui predimensionat; 
d) definitivarea formei constructive. 

 
a) Calculul de predimensionare 

 a.1.  În cazul când nu sunt cunoscute distanţele dintre secţiunile de reze-
mare şi secţiunile în care sunt montate piesele susţinute, deci nu se pot determina şi 
momentele încovoietoare, predimensionarea se va efectua numai la răsucire: 
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răsucire şi la încovoiere. 

 a.2.  Când condiţiile funcţionale limitează strict deformaţia unghiulară de tor-
siune, predimensionarea se va realiza din condiţia ca aceasta să nu depăşească o 
anumită valoare admisibilă pe unitatea de lungime (de regulă 1 m): 
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în care: 

• Mt – momentul de torsiune transmis de arbore, în [N 
.
 mm]; 

• G  – modulul de elasticitate transversal, în [N . mm]; 

• θa – valoarea admisibilă a deformaţiei unghiulare, în  [rad/m]. 

 a.3. Atunci când se cunosc distanţele dintre reazeme şi piesele susţinute, 

predimensionarea se va efectua la solicitare compusă:  răsucire şi încovoiere 
simultană. 
 Momentul încovoietor va determina pentru arbore o solicitare după un ciclu 

alternant simetric, chiar dacă forţele care îl produc sunt constante, deoarece aceeaşi 
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fibră exterioară, supusă într-o anumită poziţie la compresiune, după rotirea cu 180o 
este solicitată la întindere. 

 Momentul de torsiune va determina pentru arbore, în funcţie de ansamblul din 
care face parte, o solicitare: constantă (statică), pulsatorie sau alternant simetrică. 
 Realizarea predimensionării în acest caz implică următoarea succesiune de 
etape (fig. 7.5): 

 - Stabilirea schemei de încărcare a arborelui (I). 
 - Reducerea acţiunii forţelor care încarcă arborele în două plane: planul 
vertical – planul desenului (II) şi planul orizontal – planul perpendicular pe planul 

desenului (IV). 
 - Calculul reacţiunilor corespunzătoare încărcării arborelui în cele două 
plane şi trasarea diagramelor momentelor încovoietoare  (III, V); se vor utiliza ecua-
ţiile de echilibru de momente şi de forţe. 

 - Trasarea diagramei momentului de torsiune transmis de arbore (VI). 

 Planul vertical – Calculul reacţiunilor în punctele de reazem 
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FaF

2

d
FbaFcbaV0M

1122
→=⋅−⋅+⋅−+−++→=∑  

Verificare:   0FFVV
21 rrBA =+++  
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Fig. 7.5 

 Planul orizontal 
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( ) ( ) ( ) AttABi H0cFcbFcbaH0M
21

→=⋅++−++→=∑  

( ) ( ) ( ) BttBAi H0aFbaFcbaH0M
12

→=⋅++−++→=∑  

Verificare:   0FFHH
21 ttBA =+++  

 Calculul momentelor încovoietoare şi trasarea diagramelor de variaţie a aces-
tora pe lungimea arborelui, corespunzătoare încărcării în cele două plane (III  şi  V): 

       Planul vertical         Planul orizontal 

( ) aVM A1i ⋅−=ε−             aHM Ai1
⋅−=  

( )
2

d
FaVM 1

aA1i 1
⋅+⋅−=ε+           ( ) bHbFbaHM BtAi 12

⋅=++−=  

( ) cVM B2i ⋅=ε−  

( )
2

d
FcVM 2

aB2i 2
⋅−⋅=ε+  

 - Stabilirea secţiunilor cele mai solicitate (în exemplul considerat  1  şi  2) şi 
cal-culul momentelor încovoietoare totale în aceste secţiuni: 

( ) ( ) 2
Hi

2

Vii 111
MMM +=  

      ( ) ( ) 2
Hi

2

Vii 222
MMM +=  

 - Calculul momentului echivalent cu acţiunea simultană a momentului 
încovoietor şi a momentului de torsiune, corespunzător secţiunilor periculoase: 

( )2t
2
i1.ech MMM
1

α+=  

( )2t
2
i2.ech MMM
2

α+=  

în care coeficientul  α  ţine seama că cele două momente solicită arborele, în timp, 
după cicluri diferite: 

3,0/ IaiIIIai ≈σσ=α    - dacă  Mt  este constant în timp; 

6,0/ IIaiIIIai ≈σσ=α  - dacă  Mt  este pulsator (cazul cel mai frecvent); 

1/ IIIaiIIIai =σσ=α   - dacă  Mt  este alternant simetric; 

în care:   σai I , σai II , σai III   sunt rezistenţele admisibile la încovoiere ale materia-
lului din care este confecţionat arborele, corespunzătoare ciclurilor de solicitare 
static, pulsator şi, respectiv, alternant simetric. 
 - Calculul diametrelor arborelui în secţiunile cele mai solicitate: 

;
M32

d 3
IIIai

1.ech
1a

σπ
=  ;

M32
d 3

IIIai

2.ech
2a

σπ
=          

şi    
r

1
ai

cIII

−σ
=σ . 
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b) Proiectarea formei arborelui predimensionat 

 

 Forma arborelui se va stabili pe baza diametrelor obţinute la etapa de predi-
mensionare, cu considerarea condiţiilor impuse de rolul funcţional, tehnologia de 
execuţie şi de montaj, de modul de rezemare (tipul lagărelor – cu alunecare sau cu 
rostogolire), de piesele susţinute prin intermediul cărora transmite momentul de tor-
siune şi modul în care acestea se asamblează şi se montează pe arbore. În acest 
sens se pot face următoarele precizări (fig. 7.6): 
 - diametrele tronsoanelor, pe care se montează piesele susţinute, se vor 
alege din şirul de numere normale standardizate. 
 - dacă rezemarea se realizează pe lagăre cu rostogolire, diametrele fusurilor 
se vor alege din seria de dimensiuni a diametrelor interioare a rulmenţilor. 
 - salturile de diametre se vor executa cu raze de racordare, a căror mărime 
se va alege conform  STAS-ului; 

 

Raza de racordare  r  
trebuie să fie mai 
mică decât raza de 
racordare 
sau teşitura piesei 
montate pe arbore; în 
caz contrar, nu se va 
realiza fixarea axială 
a 
piesei pe umărul 
arborelui creat din 
saltul de diametru. 
 

Dacă solicitarea 
variabilă impune 
raza de racordare 
mare (0,1 d), 
pentru fixarea 
axială a pieselor 
pe umărul creat 
prin saltul de 
diametru se vor 
utiliza inele 
intermediare. 

Pentru a se putea 
realiza rectificarea 
tronsonului cu dia-
metrul  d  , cât şi 
suprafaţa frontală a 
umărului, se vor 
realiza degajări 
speciale conform 
STAS. 

Racordare 
interioară. 

Fig. 7.6 

 - pentru rezemarea axială a inelelor interioare a rulmenţilor se prevăd umeri de 
sprijin şi raze de racordare ale căror valori sunt standardizate; 
 - dacă piesele susţinute se montează pe arbore prin pene, se va compensa 
slă-birea rezistenţei prin majorarea diametrului:  cu  4%  când se utilizează o singură 
pană, cu  7%  când se folosesc două pene montate la 120o şi cu  10%  când se 
folosesc două pene montate diametral opus. 
 - forma şi dimensiunile capetelor de arbore se vor alege conform  
standardelor ( pentru capete de arbore cilindrice şi  capete de arbore conice). 
 - dacă pe un tronson al arborelui se vor monta mai multe piese care formează 
cu acestea ajustaje diferite, se va uşura montajul prin stabilirea unor toleranţe cores-
punzătoare. 
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 - canalele de pană se rotunjesc pentru diminuarea efectului de concentrare a 
tensiunilor (fig. 7.7); 

 
Fig. 7.7 

 
Fig. 7.8 

 - încărcările puternice de la marginile butucului presat pe arbore se pot 
diminua printr-o formă elastică a butucului (fig. 7.8, a), prin rotunjirea marginilor 
alezajului (fig. 7.8, b) sau prin canale (fig. 7.8, c) de descărcare executate pe arbore.  

c) Verificarea arborelui predimensionat 

 c.1. Verificarea la deformaţii 
 Sub acţiunea sarcinilor exterioare, arborii pot prezenta deformaţii de înco-
voiere (flexionale) – unghiuri (α)şi săgeţi (f) – şi de răsucire (torsionale) – unghiuri 
de răsucire (θ); sunt mai puţin importante deformaţiile axiale pentru arborii de uz 
general, acestea prezentând interes numai în cazul arborilor verticali (de exemplu: la 
turbine). 
 Metoda de calcul a acestor deformaţii a fost prezentată în cadrul cursului de 
Rezistenţa materialelor: 

a
M

dx
EI

ix α≤−=α ∫   ax fdxf ≤α= ∫   a
t

pIG

M
θ≤

⋅
=θ

l
 

 Observaţie:  Dacă relaţiile de verificare la deformaţii nu vor fi satisfăcute, se 
vor lua măsuri pentru diminuarea acestora prin mărirea rigidităţii arborelui:  forma 
constructivă, mărirea diametrului, micşorarea lungimii dintre punctele de reazem sau 
a consolei. 
 Valorile efective ale deformaţiilor se vor compara cu cele admisibile, a căror 
mărime este dependentă de ansamblul din care face parte arborele. Ca orientare 
generală se precizează următoarele limite: 

                    ;103f 4
max l−⋅≤  ;rad10 3

max
−≤α    ( ) m/13'5 o

max K≤θ  

 c.2. Verificarea la oboseală 
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 Verificarea se va face în secţiunile în care arborele prezintă concentratori de 
tensiuni (salturi de diametru, canale de pană, găuri pentru ştifturi, canale pentru 
inele elastice, tronsoane filetate etc.). Calculul constă în determinarea coeficientului 
total de siguranţă la solicitare variabilă: 
 - Coeficientul de siguranţă pentru solicitarea de încovoiere: 

* metoda Soderberg:    

V
k

1c

σ⋅
γε

β

σ
=

σ

σ

−
σ  

    
inet

i
V

W

M
=σ  

 - Coeficientul de siguranţă pentru solicitarea de torsiune: 
 

Mt = constant            
t

cc
τ

τ
=τ                         

netp

t
t

W

M
=τ  

 

Mt = pulsator       * Soderberg:  

c

m

1

Vk

1
c

τ

τ
+

τ

τ
⋅

γε

β
=

−τ

τ
τ ,

netp

t
tVm

W

M

2

1
=τ=τ=τ

                             * Serensen:      

1

m

1

Vk

1
c

−
τ

−τ

τ
τ

τ

τ
ψ+

τ

τ
⋅

γε

β
= , 

o

o12

τ

τ−τ
=ψ −

τ  

 

Mt = alternant simetric:  

V
k

1c

τ⋅
γ⋅ε

β

τ
=

τ

τ

−
τ   

netp

t
tV

W

M
=τ=τ  

 - Coeficientul de siguranţă total 

5,1c
cc

cc
c a

22
tot =≥

+

⋅
=

τσ

τσ  

 
Observaţii 

 1) Dacă relaţia de verificare nu va fi satisfăcută, se vor lua măsuri (vezi la osii) 
pentru majorarea coeficientului de siguranţă. 
 2) Dacă concentratorul de tensiune diminuează rezistenţa secţiunii arborelui, 
aceasta se va considera în relaţiile de calcul a modulului de rezistenţă (canale de 
pană, orificii pentru ştifturi). 
 
 c.3. Verificarea arborilor drepţi la vibraţii 
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 În funcţie de sarcina perturbatoare, arborii drepţi pot prezenta: vibraţii flexio-

nale (de încovoiere) – sarcina perturbatoare acţionează perpendicular pe axa arbo-

relui -,  vibraţii torsionale (de răsucire) – sarcina perturbatoare este un moment de 

răsucire – şi vibraţii longitudinale – sarcina perturbatoare este o forţă care acţio-

nează în lungul axei arborelui. 
 Verificarea la vibraţii are drept scop evitarea fenomenului de rezonanţă meca-
nică, respectiv a suprapunerii frecvenţei proprii a ansamblului arbore – piese sus-
ţinute – lagăre, peste frecvenţa de regim. Funcţionarea arborelui cu o frecvenţă 
apropiată de cea proprie este caracterizată de deformaţii mari care au un efect 
nega-tiv asupra ansamblului din care face parte, ducând la creşterea importantă a 
sarci-nilor dinamice, a zgomotului şi la micşorarea considerabilă a preciziei 
funcţionale. 

c.3.1.  Verificarea la vibraţii flexionale 

 • Modul exact de tratare a problemei turaţiilor critice este destul de complicat şi 
laborios, motiv pentru care se va prezenta o tratare simplificată, pentru un caz sim-
plu: arbore vertical cu un disc de masă  m  montat în secţiunea mediană dintre rea-
zeme (fig. 7.9). 

 
Fig. 7.9 
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 Datorită unor imperfecţiuni şi erori inerente (neomogenitatea materialului dis-
cului şi arborelui, imprecizii de execuţie şi montaj etc.), centrul de greutate  G  nu 
este situat pe fibra (axa) medie a arborelui nedeformat (axa lagărelor), respectiv   

G ≠ O1. În consecinţă, în timpul funcţionării va apărea o forţă centrifugă  Fc  care va 

determina deformaţia  fd  pentru arbore. Acestei forţe active i se vor opune forţa 

reactivă determinată de rigiditatea arborelui – forţa elastică  Fe. 
 Se vor admite următoarele ipoteze: 
 - masa arborelui neglijabilă în raport cu cea a discului (masă concentrată); 
 - centrul arborelui nedeformat  O1, centrul arborelui deformat  O2  şi centrul 
de greutate  G  sunt coliniare în timpul funcţionării (nu apare efectul groscopic); 
 - în timpul funcţionării, arborele se va roti în jurul propriei axe deformate şi 
va executa o mişcare de precesie în jurul axei lagărelor (respectiv a axei 
nedeformate). 
 Cu notaţiile din fig. 7.9,  la atingerea regimului stabil de funcţionare, se poate 
scrie relaţia:  

ec FF =       sau            ( ) d
2

d kfefm =ω+  , 

în care k este rigiditatea la încovoierea arborelui care, în cazul considerat, are ex-
presia: 

3

4

3

4

3

d
c

d
E

64

48EI48
k

lll
=

π
==  

 Din ultima egalitate rezultă relaţia de calcul a săgeţii dinamice: 

2

2

d
mk

em
f

ω−

ω
=  

 Valoarea frecvenţei proprii a ansamblului arbore-disc, respectiv a vitezei 
unghiulare critice, ωcr , va fi aceea pentru care săgeata dinamică (amplitudinea vibra-
ţiilor) tinde către infinit: 

∞⇒ω− 2mk       ⇒ 
m

k
cr =ω   şi  

m

k30
ncr

π
= . 

 Dacă arborele are o poziţie orizontală (fig. 7.10), greutatea  G  a discului deter-

mină o săgeată statică  fs , care poate fi scrisă sub forma: 

 
Fig. 7.10 
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k

mg

k

G
fs == ,      din care     

stf

g

m

k
=  

 În aceste condiţii, pentru arborele orizontal vom avea: 

s
cr

f

g
=ω        şi      

s
cr

f

g30
n

π
=  

 Fig. 7.11 evidenţiază câteva aspecte privind comportarea la vibraţii a arborelui   
într-o gamă largă de turaţii, în cazul în care se neglijează amortizarea: 

2

cr

2

crd

1
e

f










ω

ω
−










ω

ω

=  

 
Fig. 7.11 

 Concluziile principale care se desprind din ultima relaţie sunt următoarele: 

 a)   când arborele este în repaus,    0=ω ,  0
cr

=
ω

ω
    şi     0fd = ; 

  b)   pentru  1/ cr <ωω ,  ;crω<ω   0e/fd > , deci  fd  şi  e  au acelaşi sens;  

arbori subcritici (rigizi); 
 c)   dacă 1/ cr =ωω ,  crω=ω   şi  ∞→df ;  este cazul regimului critic (al 

turaţiei critice); 

 d)   când  1/ cr >ωω , crω>ω    şi  ;0e/fd <  deci  fd  şi  e  au semne con-

trarii; arbore supracritic (elastic); 
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 e)   dacă   ∞→ω ,  rezultă   1e/fd −→ , respectiv  efd →  - fenomenul de 

autocentrare. 
 Funcţionarea sigură a arborelui va avea loc dacă: 

8,02,1
cr

≤
ω

ω
≤  

 Utilizarea arborilor elastici şi deci a efectului de autocentrare constituie deseori 
soluţia optimă, îndeosebi pentru arborii care trebuie să lucreze la turaţii mari sau la 
arborii agregatelor de mari dimensiuni (exemplu: arborii turbinelor). În aceste cazuri, 
trecerea prin zona de rezonanţă (zona periculoasă) – la pornire şi la oprire – trebuie 
să se facă cu o acceleraţie unghiulară cât mai ridicată, cu sau fără utilizarea simul-
tană a unor tampoane elastice limitatoare a deformaţiilor. 
 Amortizarea naturală a vibraţiilor flexionale este asigurată în special de pelicula 
de lubrifiant a lagărelor cu alunecare cu ungere hidrodinamică sau hidrostatică şi 
mult mai puţin de arbore sau de structura de rezemare (carcasă etc.) 
 În cazul utilizării lagărelor cu rostogolire, pelicula de lubrifiant nu există sau 
este mult prea subţire, motiv pentru care se poate adopta soluţia rezemării 
rulmentului pe un element amortizor (fig. 7.12): 
 a. film de lubrifiant sub presiune; 
 b. straturi amortizoare cu frecare uscată sau frecare internă (din cauciuc). 

 
Fig. 7.12 

c.3.2.  Verificarea la vibraţii torsionale 

 Pentru exemplificare, se consideră un arbore drept cu secţiune constantă (fig. 
7.13), care este la un capăt încastrat, iar la celălalt are montat un disc de masă  m  

şi moment de inerţie masic  J. Dacă se aplică un moment de torsiune  Mt  asupra 

discului, arborele se va deforma (răsuci) cu un unghi  θ. Variaţia momentului motor 
va determina variaţia cuplului de sens contrar dat de forţele elastice interioare ale 
ar-borelui şi de forţele de amortizare (frecare). 
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Fig. 7.13 

 Ecuaţia diferenţială a mişcării oscilante libere amortizate care se produce are 
forma: 

0'k
dt

d
'k

dt

d
J

2

2

=θ+
θ

+
θ

;    k’ – rigiditatea torsională a arborelui 

 Soluţia acestei ecuaţii, dacă se neglijează amortizarea  







=

θ
0

dt

d
'k , este de 

forma: 
tsinBtcosA ω+ω=θ  

 Dubla derivare a acestei soluţii, introdusă în ecuaţia diferenţială a mişcării 
oscilante, duce la soluţia: 

J

'k
cr =ω           şi          

J

'k30
ncr

π
=  

în care:       
ll

4
p d

G
32

GI
'k

π
==  

 Frecvent, arborele real este de secţiune variabilă. Ca urmare, se va lucra cu un 
arbore echivalent de secţiune constantă având aceeaşi rigiditate torsională cu 

arborele real. În principiu, se poate alege ca valoare  do  a arborelui echivalent orice 
mărime, dar uzual se va alege unul din diametrele arborelui real, şi anume cel care 
intervine mai des pe lungimea lui (fig. 7.14). 

 
Fig. 7.14 

 Înlocuirea se face pentru fiecare tronson în parte: 
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4

i

o
ioi

o

op

i

p

d

dGIGI
'k 








=⇒== ll

ll
  

4

2

o
22o

d

d








= ll  

       

4

1

o
11o

d

d








= ll   

4

3

o
33o

d

d








= ll  

 Lungimea totală a arborelui echivalent, cu diametrul  do , va fi în cazul de faţă: 
4

3

o
1o

4

2

o
21o

4

1

o
1o

d

d
''

d

d
'

d

d
L 








++








++








= lllll  

 Momentul de inerţie al masei oscilante se determină folosind relaţia de 
principiu: 

2
i

m

2 mdmJ ρ=ρ= ∫  

 Pentru un volant cu diametrul de inerţie  Di, expresia momentului de inerţie 
este 

g4

DG
J

2
iV

=  

în care: GV  - greutatea volantului şi g  - acceleraţia terestră. 
 Un subansamblu frecvent întâlnit este arborele drept pe care sunt montate 
două discuri (fig. 7.15). Cele două discuri nu pot oscila decât unul contra celuilalt şi, 
ca o consecinţă, arborele va avea o secţiune neutră, notată cu  n – n. 

 
Fig. 7.15 

 Poziţia relativă a lagărelor faţă de discuri nu influenţează valoarea turaţiei 
critice. Ca urmare, pentru fiecare parte de arbore cu rigiditatea   k’1  şi   k’2  se poate 
scrie: 

2

2

1

1
cr

J

'k

J

'k
==ω  

şi (similar cu o ecuaţie de echilibru a momentului forţelor): 
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( )122211 JJJ llll −==  sau         
21

2
1

JJ

J

+
= ll  

 Rigidităţile  k’1   şi   k’2   se pot calcula cu relaţiile: 

1

p
1

GI
'k

l
=          şi         

2

p
2

GI
'k

l
=  

în care:     

•  4
p d

32
I

π
=  - momentul de inerţie polar; 

• G – modulul de elasticitate transversal. 
 

 Pulsaţia critică se va calcula cu relaţia: 

12

21p

11

p
cr

JJ

JJGI

J

GI +
⋅==ω

ll
 

 Pentru atenuarea vibraţiilor torsionale se pot utiliza amortizoare de vibraţii cu 
frecare uscată sau vâscoasă (fig. 7.16). 

 
Fig. 7.16 
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TRANSMISII PRIN ROŢI DINŢATE 

(ANGRENAJE) 

8.1. CARACTERIZAREA TRANSMISIILOR MECANICE. 

DOMENII DE UTILIZARE. CLASIFICARE 

Legătura dintre maşina motoare (M.M.) şi maşina de lucru (M.L.), efectuată cu 

scopul de a transmite momentul de torsiune (mişcarea şi puterea), se poate realiza 
direct – prin cuplaje C (fig. 8.1, a) sau indirect – prin transmisii mecanice T.M. (fig. 
8.1, b). 

 
Fig. 8.1 

 Utilizarea cuplajului este posibilă atunci când: 
 - arborele maşinii motoare şi cel al maşinii de lucru se pot aşeza în prelun-
gire (excepţie face utilizarea cuplajului cardanic când cei doi arbori pot face un 
anumit unghi); 

 - nu este necesară modificarea cantitativă şi/sau calitativă a mişcării, turaţia 

maşinii motoare nMM fiind egală cu turaţia maşinii de lucru nML (nMM=nML ); excepţie 
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face cuplajul cardanic asincron care, pe lângă modificarea direcţiei mişcării, modifică 
şi turaţia şi, implicit, momentul transmis. 

 În majoritatea cazurilor de aplicaţii practice, se impune modificarea cantitativă 
şi/sau calitativă a mişcării. În aceste condiţii este necesară utilizarea transmisiilor 
mecanice. Folosirea transmisiei mecanice (T.M) mai este impusă şi de faptul că ma-
şinile motoare au caracteristicile de putere, turaţie şi moment constante în faza de 
regim, iar maşinile de lucru au caracteristicile variabile, funcţie de procesul tehno-
logic pe care-l realizează (fig. 8.2). Apare, deci, necesitatea utilizării unei transmisii 
intermediare care va avea rolul de transformator de turaţie şi moment. 

 
Fig. 8.2 

Parametrii principali ai unei transmisii mecanice sunt: 
 - turaţia la intrarea în transmisia mecanică:  n1 ≡ nMM; 
 - turaţia la ieşirea din transmisia mecanică:  n2 ≡ nML; 
 - puterea la intrarea în transmisia mecanică:  P1 = PMM; 
 - puterea la ieşirea din transmisia mecanică:  P2 = PML; 
 - sensul de rotaţie la intrarea, respectiv ieşirea din transmisia mecanică; 
 - direcţia mişcării la intrarea, respectiv ieşirea din transmisia mecanică; 
 - tipul mişcării la intrarea, respectiv ieşirea din transmisia mecanică 
(rotaţie completă, rotaţie alternantă, translaţie). 
 Parametrii derivaţi ai transmisiei mecanice sunt: 
 - raportul de transmitere: 

2

1

2

1
21

n

n
i

ω

ω
==−        sau         

2

1
21

v

v
i =−  

respectiv:           ∏
−=

=

=
=

−=
1nj

nk

2k
1j

kjtot ii   - când se utilizează mai multe transmisii înseriate; 

 - randamentul transmisiei mecanice: 

       
MM

ML

1

2

c

u

P

P

P

P

P

P
===η  
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respectiv:          ∏
=

=

η=η
ni

1i
itot          - când se utilizează mai multe transmisii înseriate. 

 Clasificarea transmisiilor mecanice se poate face după următoarele criterii: 

 a. După raportul de transmitere 

a.1.   i1-2 = constant; 

a.1.1.  i1-2 > 1  – reductoare când n1 > n2 ; 

a.1.2.   i1-2 < 1 – multiplicatoare când n1 < n2 ; 

a.2. i1-2 – variabil, denumită variator de turaţie (cu variaţie continuă sau 
în trepte). 

 b. După modul de transmitere a momentului de torsiune 

b.1. prin formă (prin angrenare), rezultând transmisii cu roţi dinţate, cu lanţ, 
cu curea dinţată; 

b.2. prin forţă de frecare, rezultând transmisii prin curea lată, curea trape-
zoidală, prin roţi cu fricţiune. 

 c. După felul contactului elementelor componente 

c.1. prin contact direct:  roţi dinţate, roţi cu fricţiune; 

c.2. prin contact indirect: prin curele, prin lanţuri. 

 d. După numărul gradelor de mobilitate (M) 

d.1.    M = 1; 

d.2.    M = 2, denumite transmisii diferenţiale. 
La alegerea tipului de transmisie mecanică trebuie să se ţină seama de o mul-

titudine de factori: raportul de transmitere, viteza periferică, puterea de transmis, po-
ziţia arborilor, randamentul, gabarit, preţ de cost etc. Decizia poate fi luată, pentru 
fiecare caz în parte, numai după o analiză tehnico-economică adecvată. 

În acest capitol se tratează transmisiile prin roţi dinţate (angrenajele) 

 Angrenajul (transmisia prin roţi dinţate) este un mecanism simplu alcătuit 
din două roţi dinţate, montate fiecare pe câte un arbore de poziţie invariabilă, între 
care se transmite mişcarea şi puterea prin contactul direct şi succesiv al dinţilor (fig. 
8.3, a- angrenaj cilindric exterior, fig. 8.3, b – cremaliera, roată cu număr infinit de 
dinţi). 
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Fig. 8.3 

Angrenajele sunt cele mai utilizate transmisii mecanice datorită avantajelor pe 
care le prezintă: raport de transmitere constant, randament ridicat, siguranţă în func-
ţionare, durabilitate mare, gabarit redus, deservire simplă. Simultan însă, prezintă şi 
unele dezavantaje şi anume: tehnologie complicată şi cost ridicat de execuţie, zgo-
mot în funcţionare, transmiterea rigidă a momentului de torsiune. 
 Transmisiile  prin roţi dinţate sunt folosite pentru o gamă foarte largă de puteri 
şi turaţii: de la aparate de măsură la maşini-unelte, maşini de ridicat şi transportat, 
autovehicule, avioane etc. Drept urmare şi gabaritul acestora este foarte variat: de la 
1 mm la 20 m, respectiv de la 1 gram la sute de tone. 

 Angrenajele se pot clasifica după următoarele criterii: 
 a. După poziţia relativă a arborilor între care se realizează transmite-
rea mişcării şi puterii: a.1.  angrenaj paralel; a.2.  angrenaj concurent; a.3.  
angrenaj încrucişat. 

b. După forma suprafeţei de rostogolire (mai simplu, după forma roţilor 
componente) – fig. 8.4: b.1.  angrenaj cilindric; b.2.  angrenaj conic; b.3.  angrenaje 
încrucişate ; 

b.3.1.  pseudo-cilindrice (b.3.1-1: elicodale şi b.3.1-2: melcate) 
       b.3.2.  pseudo-conice-hipoide.  

 
 



34 ANGRENAJE 

 
Fig. 8.4 

c. După poziţia relativă a danturii (fig. 8.5): 
c.1.  angrenaje exterioare; 
c.2.  angrenaje interioare. 

 
Fig. 8.5 

d. După forma dinţilor (direcţia flancului dintelui) 
d.1.  angrenaje cu dantură dreaptă; 
d.2.  angrenaje cu dantură înclinată; 
d.3.  angrenaje cu dantură în “V” ; 
d.4.  angrenaje cu dantură curbă. 

e. După forma profilului dinţilor 
e.1.  cu dantură evolventică; 
e.2.  cu dantură cicloidală ; 
e.3.  cu dantură în arc de cerc (Novikov) etc.  



Capitolul 8 35 

f. După felul mişcării axelor 
f.1.  angrenaje cu axe fixe ; 
f.2.  angrenaje cu axe mobile (planetare sau diferenţiale). 

g. După felul contactului între dinţi în angrenare 
g.1.  angrenaj cu contact liniar ; 
g.2.  angrenaj cu contact punctiform. 

Roţile dinţate sunt organe de maşini ai căror dinţi sunt dispuşi echidistant pe 
suprafeţe teoretice, în general de revoluţie. Aceste suprafeţe, în cazul a două roţi 
dinţate în angrenare, se rostogolesc una pe cealaltă, motiv pentru care se numesc 
suprafeţe de rostogolire (fig. 8. 6). 
 Contactul dintre dinţi se realizează pe suprafeţele laterale ale acestora, numite 
flancuri. 
 Roţile dinţate care pot angrena între ele se numesc roţi dinţate conjugate. 
 Procesul continuu şi succesiv de contact între dinţii roţilor conjugate ale unui 
angrenaj, în vederea asigurării mişcării (rotirii) permanente a acestora, se numeşte 
angrenare. 

Conturul rezultat prin intersecţia dintelui cu un plan perpendicular pe axa roţii 
se numeşte profilul dintelui. 

 
Fig. 8.6 

8.2. ANGRENAJUL CILINDRIC EXTERIOR CU DANTURĂ 
DREAPTĂ 

8.2.1. Elemente geometrice şi cinematice 
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 1. Legea fundamentală a angrenării. Stabileşte condiţiile necesare pentru ca 
transmiterea mişcării să se realizeze continuu, uniform şi cu un raport de transmitere 
constant. 
 Se vor considera două roţi dinţate, a căror pereche de dinţi se află în contact în 
punctul X (fig. 8.7). 
 Roata motoare 1  se roteşte cu viteza unghiulară ω1 care, transmisă roţii condu-
se  2 , capătă valoarea ω2.   Raportul  de transmitere a mişcării  prin  contactul  di-
rect şi  succesiv  al  dinţilor   este  deci i1-2 = ω1 / ω2 şi se va analiza în ce condiţii el 
poate rămâne constant pe tot timpul angrenării. 

Viteza punctului de contact  X1  (cel de pe flancul dintelui roţii motoare): 
                                                      1XX 11

RV ω=  

Viteza punctului de contact X2  (cel de pe flancul dintelui roţii conduse): 
                                                      2XX 22

RV ω=  

Prin descompunerea acestor viteze pe direcţia normalei la flancuri în punctul 
de contact, respectiv tangentei în acest punct, se obţin: 

111
XX

T
X

sinVV α=         şi       
111

XX
N
X

cosVV α=  

2X2X
T

2X sinVV α=        şi       2X2X
N

2X cosVV α=  

 

Fig. 8.7 

 Din condiţia contactului continuu al flancurilor dinţilor rezultă că vitezele pe 
direcţia normalei trebuie să fie egale: 
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                                             2X2XXX cosVcosV
11

α=α  

Înlocuind în această egalitate valorile vitezelor punctelor de pe cele două 
flancuri aflate în contact, se obţine: 

                                             2X2XX1X cosRcosR
211

αω=αω  

din care:                                    
11

22

XX

XX
21

2

1

TO

TO

cosR

cosR
i

11

22 =
α

α
==

ω

ω
− . 

Din triunghiurile:   ∆O1 T1 C ∼ ∆O2 T2 C     rezultă:     
CO

CO

TO

TO

1

2

11

22 = . 

Respectiv:      ==
ω

ω
= −21

2

1

1

2 i
CO

CO
constant. 

Această ultimă relaţie arată că, în condiţiile în care distanţa dintre centre 
rămâne constantă, O1O2 = constant, cerinţa legii fundamentale a angrenării   
i1-2 = constant este îndeplinită dacă punctul C nu-şi schimbă poziţia pe linia centrelor. 

Pentru a se transmite mişcarea în mod continuu, uniform şi cu un raport de 
transmitere constant, este necesar ca profilele dinţilor să fie construite din astfel de 
curbe, încât normala comună în orice punct de contact al lor să intersecteze linia 
centrelor în acelaşi punct C.  

Punctul C poartă denumirea: punct de rotogolire ≡ polul angrenării ≡ centrul 
instantaneu de rotaţie relativă a roţilor în plan frontal. 

Cercurile care trec prin punctul C se numesc cercuri de rostogolire cu dia-
metrele de rostogolire dw1, respectiv dw2. Acestea sunt diametrele suprafeţelor de 
rostogolire, singurele suprafeţe care se rostogolesc, fără alunecare, una peste cea-
laltă, în timpul angrenării. 

Concluzii: 
 - roţilor dinţate în angrenare li se asociază imaginar două cercuri de ros-
togolire de raze dw1/2 şi dw2/2, tangente în polul angrenării C, ce împart distanţa de 
referinţă dintre axe, a = O1O2 , în două segmente, invers proporţionale cu raportul de 
transmitere; 
 - două roţi angrenează între ele când sunt conjugate, adică atunci când 
normala comună la profilele dinţilor în punctul de contact curent, trece în 
permanenţă prin polul angrenării; 
 - în timpul angrenării, între flancurile dinţilor în contact există o mişcare 
re-lativă de rostogolire şi alunecare simultană. Excepţie face punctul de contact  C  

unde există numai rostogolire 




 == 0VV T

C
T
C 21

. 

 2. Curbe utilizate pentru profilul dinţilor. Condiţia cerută de legea funda-
mentală a angrenării este îndeplinită de orice pereche de curbe reciproc înfăşurate. 
Practic, numărul de curbe profil se restrânge foarte mult dacă se va urmări satisfa-
cerea următoarelor cerinţe: 
 - realizarea profilului prin procedee tehnologice şi cu scule simple; 
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 - să fie respectată cerinţa legii fundamentale a angrenării la mici variaţii 
ale distanţei dintre axe, datorate erorilor de execuţie şi montaj; 
 - mărimea şi direcţia forţei pe dinte să fie constante; 
 - alunecările relative să fie reduse, în scopul asigurării unui randament 
bun şi a limitării uzurii. 
 Acest ansamblu de cerinţe este îndeplinit cel mai bine de către curbele ciclice 
– cicloide, epicicloide, hipocicloide, evolventa – iar dintre acestea profilul în 
evolventă. 

 Evolventa este o curbă ciclică descrisă de un punct al unei drepte care se 
rostogoleşte fără alunecare peste un cerc fix având diametrul db numit cerc de bază 
(fig. 8.8). 

În coordonate polare, conform schiţei, un punct oarecare X al evolventei este 
definit de următorii parametrii: 

- raza vectoare:  
X

b

X

b
X

cos

r

cos2

d
r

α
=

α⋅
= ; 

- unghiul de poziţie;  din definiţia evolventei rezultă:  

     XTTX0 =            sau           XbXXb tgr)(r α=α+θ   

din care rezultă:          )evsau(invtg XXXXX αα=α−α=θ  [invαX se citeşte in-

volută de αX, iar evαX se citeşte evolventă de αX ]. 

Aceste două ecuaţii reprezintă ecuaţiile parametrice ale evolventei. 
Unghiul  αX  reprezintă unghiul de presiune al evolventei în punctul X, el fiind 

măsurat între raza de poziţie a punctului curent de pe evolventă şi tangenta la profil 
(la evolventă) în punctul respectiv (fig. 8. 9). 
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Fig. 8.8 

 

Fig. 8.9 

În cazul angrenajului, unghiul de presiune corespunzător polului angrenării, 
devine unghi de angrenare αX. Se observă că el mai poate fi definit şi ca unghiul 
dintre normala comună la flancuri în punctul de contact şi tangenta comună la 
cercurile de rostogolire. Cum de-a lungul normalei comune acţionează forţa normală 

pe dinte Fn (fig. 8.10), iar de-a lungul tangentei la cercurile de rostogolire este 
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orientată viteza vC2 = vC1 şi deci deplasarea momentană a punctului de contact, 

rezultă că unghiul de presiune αw este şi unghiul dintre direcţia de acţiune a forţei şi 
direcţia de mişcare.  

 
Fig. 8.10 

La valori mari ale unghiului de presiune (apropiate de 90o) se poate produce 
autoblocarea, deci angrenajul nu mai poate funcţiona. 

Raza de curbură a evolventei într-un punct oarecare este egală cu tangenta 
dusă din punctul respectiv la cercul de bază (v. fig. 8.8): 

XbX tgr α=ρ  

Se observă că evolventa are raza de curbură nulă în punctul de contact cu 
cercul de bază şi mărimea ei creşte pe măsura depărtării de cercul de bază. Deci, 
din punctul de vedere al solicitării de contact a flancurilor dinţilor, este bine ca aces-
tea să fie alcătuite din porţiuni de evolventă cât mai depărtate de cercul de bază, cu 
raze de curbură mai mari. 

3. Caracteristicile angrenării în evolventă. a)  Fie doi dinţi cu profile evolven-
tice, aflaţi în contact în punctul X (fig. 8.11). Normala comună a evolventelor trebuie 
să fie tangentă atât la un cerc de bază, cât şi la celălalt; rezultă că aceasta coincide 
cu tangenta interioară comună la cercurile de bază, deci este unică ca direcţie, iar 
unghiul de angrenare este constant (avantaj din punct de vedere al solicitării 
dinamice a dinţilor). 
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Fig. 8.11 

b)  Oricare ar fi punctul de contact al celor două flancuri în timpul angrenării, 
el se situează pe normala comună, respectiv pe tangenta comună interioară a cercu-
rilor de bază. Rezultă deci, că locul geometric al punctelor succesive de contact din-
tre cele două flancuri, în timpul angrenării, se confundă cu normala comună N-N. Ca 
urmare, linia de angrenare este o dreaptă – T1T2. 

c)  Profilurile în evolventă satisfac legea fundamentală a angrenării deoarece 
normala comună în punctul de contact este unică şi interesează linia centrelor într-
un punct fix. 

d)   Se pot scrie relaţiile: 

                            
2w

b

w

b
w

b

b

w

w

2

1
21

r

r

r

r
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r

r

r

r
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1
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1

2

1

2 ==α==
ω

ω
=−  

Rezultă că la schimbarea distanţei dintre axe (datorită erorilor de execuţie, 
montajului greşit al roţilor sau uzării lagărelor) raportul de transmitere nu se 
schimbă, ci numai unghiul de angrenare; altfel spus, angrenajul în evolventă este 
insensibil cinematic la variaţia distanţei dintre axe. 

 4. Elementele geometrice ale roţii dinţate cilindrice cu dinţi drepţi. Aceste 
elemente sunt următoarele: 

z

2
X

π
=    pasul unghiular;  z – numărul de dinţi 

po – pasul măsurat pe cercul de divizare 
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z

dp

z

d
p o

o =
π

⇒
π

=        

z

dp
m =

π
=  - modulul danturii (standardizat) 

 - diametrul de divizare:  d = m ⋅ z ; 

 - înălţimea capului dintelui:  mhh *
oaoa = ; 

 - înălţimea piciorului dintelui:  mhh *
ofof = ; 

 - înălţimea   dintelui:   m)hh(hhh *
of

*
oaofoao +=+= ; 

  - diametrul de cap:   )h2z(mh2dd *
oaoaa +=+=  

  - diametrul de picior:   )h2z(mh2dd *
ofobf +=−=  

 

Fig. 8.12 

 5. Cremaliera de referinţă şi cremaliera generatoare. Pentru a se asigura 
posi-bilitatea de interschimbabilitate şi de reducere a numărului de scule necesare 
pentru prelucrarea danturii, s-a realizat o standardizare a elementelor geometrice 
ale profi-lului dintelui. Toate danturile cilindrice sunt definite printr-o cremalieră  
(roată dinţată cilindrică cu dantură dreaptă având raza de rostogolire infinită) de 
referinţă standardizată; flancurile acesteia sunt drepte. Profilul cremalierei de 
referinţă are o linie de referinţă, perpendiculară pe axa dinţilor şi delimitează capul şi 
piciorul dintelui. 
 Negativul cremalierei de referinţă reprezintă cremaliera generatoare; aceasta 
defineşte elementele sculei de prelucrat dantura (fig 8.13): 

- unghiul profilului de referinţă:   αo = 20
o
; 

- pasul de referinţă:    po = π ⋅ m; 
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- înălţimea capului de referinţă:   0,1h;mhh *
oa

*
oaoa == ; 

- înălţimea piciorului de referinţă:  25,1h;mhh *
of

*
ofof == ; 

- jocul de referinţă la fund:   25,0c;mcc *
o

*
oo == ; 

- înălţimea dintelui de referinţă:   m25,2hhh ofoao =+= . 

 
Fig. 8.13 

 6. Cercul de divizare. Deplasarea danturii. Dacă se impune un număr în-
treg de dinţi z, există un cerc – numit cerc de divizare – pe periferia căruia pasul de 
referinţă  po  al cremalierei se cuprinde, ca arc de cerc, de  z  ori: 

                                                        zpd o=⋅π  

sau              zmz
p

d o ⋅=
π

= , 

în care:    m – modulul danturii. 
În procesul de prelucrare a danturii roţii dinţate, cremaliera generatoare, deci 

scula de aşchiere, se aşează cu linia de referinţă tangentă la cercul de divizare. 
Cercul de divizare va fi deci cercul de rostogolire al roţii în timpul prelucrării. Pe 

periferia acestui cerc, grosimea dintelui va fi egală cu cea a golului, deoarece acest 
lucru se reproduce de la cremaliera generatoare. 

Dantura obţinută în condiţiile în care linia de referinţă a sculei este tangentă la 
cercul de divizare, se numeşte dantură nedeplasată sau dantură zero, iar roata 
dinţată se numeşte roată dinţată nedeplasată, sau roată dinţată zero (fig. 8.14). 
 O altă posibilitate de danturare a roţii dinţate este de a se aşeza linia de 
referin-ţă a sculei deplasată faţă de cercul de divizare şi anume cu o distanţă x⋅m, 
numită deplasarea profilului, unde x este coeficientul deplasării profilului iar m 
reprezintă modulul.  

Dacă x > 0 (linia de referinţă a sculei se depărtează de cercul de divizare) 
dantura obţinută se numeşte dantură plus. 

Dacă x < 0 (linia de referinţă se apropie de centrul roţii) dantura obţinută se 
numeşte dantură minus. 

În funcţie de modul în care s-a realizat dantura roţilor, angrenajele pot fi (fig. 8-
14): 
 - Angrenaj zero – angrenajul format din roţi nedeplasate. 
 - Angrenaj zero deplasat – angrenajul format dintr-o roată deplasată 

pozitiv şi una negativ astfel încât: 21 xx −= . 
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 - Angrenaj plus – angrenajul la care ambele roţi sunt deplasate astfel 
încât x1 + x2 > 0. 
 - Angrenajul minus – angrenajul la care ambele roţi sunt deplasate astfel 
încât  x1 + x2 < 0.  

 
Fig. 8.14 

Roată deplasată minus 
(dantură minus) 

m)x1(m)xh(h *
oaoa −=−=  

m)x25,1(m)xh(h *
ofof +=+=

h = ha + hf = 2,25 m 
d = m ⋅ z 

w

o
w

cos

cos
dd

α

α
=  

)x1(m2dh2dd aa −+=+=

)x25,1(m2dh2dd ff +−=−=

 

Rotată nedeplasată 
(dantură zero) 

m1mhh *
oaoa ⋅==  

m25,1mhh *
ofof ⋅==  

m25,2hhh ofoao ⋅=+=  

zmddw ⋅==  

)2z(mh2dd oaa +=+=  

)5,2z(mh2dd off −=−=  

 

Roată deplasată plus 
(dantură plus) 

m)x1(m)xh(h *
oaoa +=+=  

m)x25,1(m)xh(h *
ofof −=−=

h = ha + hf = 2,25 m 
d = m ⋅ z 

w

o
w

cos

cos
dd

α

α
=

)x1(m2dh2dd aa ++=+=  

)x25,1(m2dh2dd ff −−=−=

 

 6. Subtăierea şi interferenţa. a) Pentru a se putea obţine tot flancul dintelui 
evolventic, este necesar ca dintele sculei să înceapă aşchierea în interiorul segmen-
tului de angrenare (T1T2). Aceasta înseamnă că primul punct de contact al dintelui 
cremalierei generatoare cu linia de angrenare trebuie să fie în interiorul segmentului 
CT1 , iar la limită , în T1. Deci, fiind dată cremaliera generatoare şi poziţia ei faţă de 
roata dinţată, segmentul O1T1 va reprezenta raza minimă a cercului de bază al roţii 
dinţate care se mai poate prelucra fără subtăiere (fig. 8.15). 

Dacă se notează cu ao – înălţimea capului dintelui cremalierei generatoare 
(sculei), din ∆CT1F se poate scrie: 

   o
2min

o
2

oo sin
2

zm
sin

2

d
sinCTa α

⋅
=α=α⋅=  

din care:         

o
2

*
oa

o
2

*
oa

o
2
o

min
sin

h2

sinm

mh2

sinm

a2
z

α

⋅
=

α⋅

⋅
=

α⋅
=  
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Pentru unghiul de referinţă αo = 20o, se obţine numărul minim teoretic de dinţi al 

unei roţi dinţate care se poate încă prelucra fără subtăiere: 

   17zmin ≈  dinţi 

 

Fig. 8.15 

Întrucât o uşoară subtăiere este de obicei fără importanţă, se adoptă ca limită 
practică a numărului minim de dinţi valoarea: 

( ) ( ) 14z
6

5
z teoreticminpracticmin ≈=  dinţi 

 Dezavantajele prelucrării danturii cu subtăiere: 
 - slăbeşte rezistenţa dintelui la bază; 
 - reduce flancul evolventic activ şi prin aceasta micşorează lungimea seg-
mentului de angrenare – AE – respectiv, gradul de acoperire. 

b) Interferenţa apare în timpul funcţionării atunci când intrarea în angrenare are 
loc în afara liniei teoretice de angrenare T1T2. Acest lucru conduce la imposibilitatea 
funcţionării angrenajului sau la o funcţionare incorectă, în sensul că va apărea o 
uzare a piciorului dintelui de către vârful dintelui roţii conjugate, asemănătoare cu 
fenomenul de subţiere de la prelucrarea danturii (fig. 8.16). 
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Fig. 8.16 

 Stabilirea razelor punctelor de intrare (dA1,2/2), respectiv de ieşire din 

angrenare (dE1,2/2): 
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 Calculul razelor începutului profilului evolventic (fig. 8.17): 
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Fig. 8.17 
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La o angrenare fără interferenţă, capul dintelui roţii trebuie să înceapă angre-
narea cu piciorul dintelui roţii conjugate într-un punct situat pe profilul evolventic al 
acestuia (fig. 8.18). În caz contrar, nu vor exista în angrenare curbe reciproc înfă-
şurate şi va apărea uzarea piciorului dintelui. Deci:  

11 bA r2d ≥ şi    
22 bE r2d ≥ . 

 Fig. 8.18. 

8.2.2. Elementele geometrice ale angrenajului cilindric exterior cu dinţi 
drepţi 

 Elementele caracteristice ale roţilor dinţate sunt: cremaliera de referinţă, 
numerele de dinţi, modulul şi deplasările specifice ale profilului. Toate acestea 
definesc elementele geometrice ale angrenajului. 
 Din punctul de vedere al deplasărilor specifice de profil există: 
  - angrenajul nedeplasat sau zero, când x1 = x2 = 0;  este realizat din două 
roţi dinţate nedeplasate (zero); 
 - angrenajul deplasat, la care x = x1 + x2 ≠ 0;  acesta poate fi angrenaj plus 
când x1 + x2 > 0 şi angrenaj minus când x1 + x2 < 0. Angrenajul deplasat poate fi reali-
zat cu ambele roţi deplasate, dar poate fi compus şi dintr-o roată dinţată deplasată şi 
cealaltă nedeplasată; 
 - angrenajul zero deplasat, ca un caz particular, când x = x1 + x2 = 0, 
respectiv x1 =x2, este realizat din roţi deplasate identic ca valoare, dar de sens 
contrar. 
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 1. Elementele geometrice ale roţilor sunt următoarele (fig. 8.19): 

 

Fig. 8.19 

 - diametrele de divizare:          d1,2 = m ⋅ z1,2 ; 

 - diametrele de rostogolire:       
w

o
2,1w

cos

cosd
d
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α
= ; 

 - diametrele de cap (exterioare):      )xh(m2dd 2,1
*
oa2,12,1a 2,1

++= ; 

 - diametrele de picior (interioare):     )xh(m2dd 2,1
*
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−−= ; 

 - distanţa dintre axele de referinţă:     
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= ; 

 - distanţa dintre axe:     
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o212w1w
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 2. Elementele geometrice ale dinţilor : 

 - înălţimea capului dintelui:  ( ) ( )2
*
oaa1

*
oaa xhmh;xhmh

21
±=±= ; 

 - înălţimea piciorului dintelui:  ( ) ( )2
*
off1

*
off xhmh;xhmh

21
±=±= ; 

 - înălţimea dintelui:   ( )*
of

*
oa2 hhmhhh

1
+=== . 

Diametrele de bază:   wwo2,1b cosdcosdd
2,12,1

α=α=  
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 3. Linia de angrenare, segmentul de angrenare. Puncte caracteristice pe 
linia de angrenare. Linia de angrenare reprezintă locul geometric al punctelor 
succesive de contact a doi dinţi în timpul angrenării. Pentru angrenajul cilindric exte-
rior, cu profil evolventic, aceasta se suprapune cu tangenta interioară comună la 
cele două cercuri de bază T1T2 (fig. 8.20) Conform legii fundamentale a angrenării, 
linia de angrenare trece mereu prin punctul de rostogolire C. 

 
Fig. 8.20 

 Segmentul de angrenare AE  reprezintă porţiunea din linia de angrenare T1T2 
pe care are loc efectiv angrenarea dinţilor  

 . 
 Segmentul de angrenare este format din segmentul de intrare în angrenare 

AC  şi segmentul de ieşire din angrenare CE. 
Angrenarea unei perechi de dinţi începe în punctul A, când vârful dintelui roţii 

conduse intră în contact cu piciorul dintelui roţii conducătoare. Simultan, perechea 
de dinţi anterioară se află în angrenare în punctul D, situat faţă de A la distanţa pb, 
astfel că cele două perechi se vor afla împreună în angrenare. În momentul când 
perechea anterioară ajunge în punctul de ieşire din angrenare E (contactul dintre 
vârful dintelui roţii conducătoare cu piciorul dintelui roţii conduse), perechea de dinţi 
considerată se va afla în punctul B situat la distanţa pb de E. În continuare perechea 
de dinţi considerată va rămâne singură în angrenare până când va ajunge în punctul 
D. Acum va intra în angrenare o nouă pereche de dinţi şi procesul se va repeta. 
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 Deci la angrenajul cilindric cu dinţi drepţi există pe segmentul de angrenare o 
zonă de angrenare singulară sau unipară – BD – şi o zonă de angrenare dublă sau 
bipară – AB+DE. 

Punctele de pe segmentele de angrenare, regăsite şi pe flancurile active ale 
celor doi dinţi, vor avea următoarele semnificaţii: 
 A – punctul de începere a angrenării; 
 B – punctul interior de angrenare singulară; 
 C – punctul de rostogolire; 
 D – punctul exterior de angrenare singulară; 
 E – punctul de terminare a angrenării. 

 4. Unghiul de angrenare αw. Este unghiul de presiune corespunzător punc-
tului de rostogolire C şi valoarea sa se stabileşte în momentul formării angrenajului 
(fig 8.21). 

 Grosimea dintelui  pe cercul de divizare, la o roată nedeplasată, este egală 

cu 
2

mπ
, iar la o roată cu deplasarea de profil ± xm va fi: 

      oo
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m
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p
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=α⋅⋅⋅±= . 

 
În funcţie de grosimea dintelui pe cercul de divizare se poate calcula 

grosimea dintelui pe oricare alt cerc: 
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În particular rezultă: 
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Din relaţia:  
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Fig. 8.21 

 
Pentru calculul lui αv  se poate scrie egalitatea : 
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Pentru un diametru dat, de exemplu dx, se poate deci calcula grosimea 
dintelui sx, unghiurile αv şi αx  putând fi determinate. 

În cazul angrenării fără joc între flancuri există egalitatea între arcul măsurat 
pe cercul de rostogolire corespunzător golului roţii 1 şi respectiv, arcul dintelui roţii 
2. Ca urmare, se poate scrie: 
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Rezultă: 
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 Relaţia permite determinarea unghiului de rostogolire care se formează în 
timpul angrenării şi care depinde de numerele de dinţi şi de deplasările specifice. 

5. Jocul la baza dinţilor la un angrenaj deplasat. Dacă se montează două 
roţi dinţate cu deplasările de profil x1 şi x2 (în acest calcul se vor considera ambele 
pozitive, dar relaţiile stabilite sunt valabile pentru orice caz), s-ar părea că distanţa 
dintre axe va fi: 

                             ( ) m)xx(amxx
2

dd
'a 21d21

21 ++=++
+

=  

Montând cele două roţi la această distanţă dintre axe, profilul dinţilor lor va fi 
într-adevăr tangent la cremaliera de referinţă, dar între flancuri va exista joc (fig. 
8.22). 

 Prin deplasarea roţii 1 până la anularea jocului dintre flancuri va rezulta 
distanţa dintre axe dată de relaţia: 

                                                  
w

od

cos

cosa
a

α

α
=  

Concomitent însă, se micşorează jocul la baza  c  al angrenajului. Ca urmare, 
la angrenajele deplasate se impune verificarea existenţei  jocului la bază, respectiv 
este necesar să se ia măsuri, ca de exemplu scurtarea dintelui, pentru menţinerea 
jocului peste valoarea minim admisibilă. 

Atunci când se pune condiţia ca jocul la bază, la angrenajul deplasat, să fie 
egal cu cel de la angrenajul nedeplasat, scurtarea capului dinţilor se va realiza egală 
cu mărimea diferenţei (a′- a). 

Se obţine: 
                 )a'a(2)x1(m2d)a'a(2)mxm(2dd 1111a1

−−++=−−++=  

în care:                          )xx(m)dd(2m)xx(a'a 212121o +++=++= , 



54 ANGRENAJE 

valoare care, introdusă în relaţia anterioară, conduce la noul diametru exterior al roţii 
1 cu dinţii scurtaţi: 

22a d)mxm(2a2d
1

−−+=  

sau                   

[ ]

[ ] 




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112a
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d)x1(ma2d

d)x1(ma2d

s

s
  diametrele exterioare rezultate în urma scurtării dinţilor. 

 

Fig. 8.22 

Scurtarea dinţilor va fi: 
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Jocul la bază se poate verifica cu relaţia: 

                         m1,0c
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2
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Scurtarea capului dinţilor se va face cu multă atenţie deoarece conduce la 
scăderea gradului de acoperire, ca urmare a diminuării segmentului de angrenare  

AE  . 

6. Continuitatea angrenării şi gradul de acoperire. Transmiterea mişcării 

se realizează continuu dacă atunci când o pereche de dinţi se află în punctul de 

ieşire din angrenare – E – o altă pereche de dinţi trebuie să se afle în angrenare sau 
cel puţin să intre în angrenare – A – (fig. 8.23).  
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Aceasţă condiţie se realizează dacă arcul de angrenare este mai mare decât 
pasul măsurat pe cercul de rostogolire: 

( )2,11
p

CC

w

e1i1 ≥=ε  - gradul de acoperire reprezintă numărul mediu de perechi 

de dinţi aflate simultan în angrenare 
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AE 2211
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Fig. 8.23 

7. Vitezele la angrenajul cilindric exterior cu dantură dreaptă şi alune-

carea dintre flancurile dinţilor. După cum s-a precizat la paragraful referitor la le-
gea fundamentală a angrenării, flancurile dinţilor aflaţi în contact se rostogolesc şi 
alunecă simultan, excepţie făcând contactul în punctul de rostogolire C, unde vite-
zele de alunecare sunt nule (fig. 8.24). 
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∆ O2T2X ∼ ∆ XGH             
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Fig. 8.24 

Se cunosc însă valorile vitezelor: 
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Vitezele relative de alunecare a flancurilor vor fi: 
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Conform fig. 8.24, se pot scrie relaţiile: 
                                 eCT1X1

+=ρ          şi          eCT2X2
−=ρ  

Înlocuind razele de curbură ale flancurilor se obţine: 
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Din legea fundamentală a angrenării se cunoaşte: 
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Vitezele de alunecare vor rezulta: 
                                    

1221 a21a v)(ev
−−

−=ω+ω= . 

Se obţine deci o variaţie liniară a vitezei de alunecare a flancurilor cu distanţa  
e , de la punctul de rostogolire C. 

Alunecările specifice, raportul dintre vitezele de alunecare şi vitezele 
tangenţiale, se determină cu relaţiile: 
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Alunecările specifice maxime apar în punctul A, pentru roata mică, şi în punctul 
E, pentru roata mare (fig. 8.25). 
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Fig. 8.25 

Ele cresc cu cât porţiunea din evolventă, din care se realizează flancul dinţilor, 
este mai aproape de cercul de bază (ρX mai mică); aceasta va determina sporirea 
uzării, precum şi a pericolului de gripare. Din acest motiv, este necesar să se evite 
aceste porţiuni din evolventă la construcţia flancurilor dinţilor. 

Forţele de frecare sunt îndreptate de la cercul de rulare spre vârf, respectiv 
spre picior, pentru roata motoare şi de la vârf, respectiv picior spre cercul de rulare 
pentru roata condusă. Pentru ambii dinţi aflaţi în angrenare, forţele de frecare îşi 
schimbă sensul în punctul de rostogolire, unde au valoarea zero. 

8. Modificarea danturii. Elementele geometrice ale danturii roţilor dinţate se 
definesc prin cremaliera de referinţă. Cremaliera generatoare (negativul cremalierei 
de referinţă) defineşte elementele geometrice ale sculei cu care se realizează dan-
tura. 

Roata dinţată, generată de o cremalieră generatoare standardizată, având su-
prafaţa de referinţă (linia de referinţă) tangentă la cilindrul de divizare (cercul de divi-
zare), este o roată dinţată zero (roată dinţată nemodificată). 

Modificarea danturii constă în schimbarea geometriei acesteia în scopul obţi-
nerii unor mărimi constructive sau în scopul obţinerii unor îmbunătăţiri în condiţiile de 
funcţionare, de rezistenţă sau de uzare. 
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Modificarea danturii poate fi: 
 a – frontală, atunci când profilul dintelui este identic modificat în toate planu-

rile frontale; 
b – axială, atunci când profilul dintelui nu este identic modificat în toate 

planu-rile frontale. 
Modificarea frontală se poate realiza: 
a.1. Prin modificarea geometriei cremalierei de referinţă, respectiv genera-

toare; în acest caz, parametrii modificaţi pot fi: unghiul  profilului de referinţă αo, coe-

ficientul de înălţime al capului de referinţă *
oah , coeficientul jocului de referinţă la ba-

za *
oc ,  grosimea dintelui de referinţă so; se pot realiza şi profile cu flancuri nesime-

trice, adică cu unghiuri diferite la cele două flancuri. Astfel: 
αo  - mic  →  dinţi elastici → funcţionare cu zgomot redus; 
αo  - mare         creşte portanţa (creşte grosimea dintelui la bază); 

                      scade numărul minim de dinţi la care apare subtăierea  
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o
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o
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o
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Un dinte scurtat are o   rezistenţă mai bună la încovoiere, dar scade gradul de 
acoperire. 

Una din modificările danturii, bazată pe modificarea cramalierei de referinţă, 
care asigură îmbunătăţirea calităţii funcţionale a angrenajului, este flancarea dinţilor. 
Această modificare se poate realiza numai la capul dinţilor ambelor roţi, sau numai 
la capul şi piciorul dintelui uneia dintre roţi. Elementele flancării sunt (fig. 8.26): 
curba de flancare, adâncimea de flancare ∆a şi ∆f  şi înălţimea flancării  ∆ha  şi  ∆hf. 

Flancarea are drept scop atenuarea şocurilor la intrarea în angrenare 
datorate abaterilor de pas provocate de deformaţiile elastice ale dinţilor sub sarcină. 

Curba de flancare – se recomandă flancarea lungă evolventică, adică de la 
capul dintelui până  la punctul exterior de angrenare singulară (D), respectiv de la 
piciorul dintelui până la punctul interior de angrenare singulară (B). 

Adâncimea de flancare – egală cu deformaţia dintelui sub sarcina maximă. 

 
Fig. 8.26 
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a.2. Prin menţinerea nemodificată a cremalierei de referinţă (utilizarea deci a 
unor scule standardizate) şi schimbarea poziţiei radiale a acesteia faţă de roată în 
timpul prelucrării, sau prin scurtarea înălţimii dintelui înainte sau după prelucrare. 

b - Modificarea axială a danturii constă într-o reducere progresivă a grosimii 
dintelui înspre extremităţile liniei flancului – bombarea danturii (fig. 8.27). 

 
Fig. 8.27 

 Această modificare măreşte capacitatea de încărcare a angrenajului deoa-
rece diminuează sau elimină concentrarea tensiunilor ce pot apărea la capetele din-
telui datorită contactului defectuos ca urmare a erorilor de montaj, execuţie sau încli-
nării arborilor. 

Dintre scopurile urmărite prin deplasarea de profil se menţionează: 
 a.  Realizarea unor roţi dinţate cu un număr de dinţi z, mai mic decât zmin, fără 

a apărea fenomenul de subtăiere. Deplasarea minimă necesară: 
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uşoară subtăiere). 
b. Realizarea cu două roţi dinţate având modulul m şi numerele de dinţi z1 şi 

z2, a unui angrenaj cu distanţa dintre axe impusă: 
- distanţa de referinţă dintre axe: 
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- distanţa dintre axe impusă: 

                            
( )

w

oo

w

o21ww

cos

cosa

cos2

cosdd

2

dd
a 21

α

α
=

α

α+
=

+
= ; 

- unghiul de angrenare: 
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-  suma deplasărilor de profil necesară pentru realizarea distanţei dintre axe 
impusă: 
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c.   Mărirea capacităţii portante a angrenajului la solicitarea de contact a 

flancurilor. Solicitarea de contact a flancurilor dinţilor este invers proporţională cu 

mărimea razei de curbură a acestora   














ρ
=σ

r

rnc
H

E

B

F
418,0 . Din acest motiv, este 

necesar să se folosească, la construcţia profilului evolventic al dinţilor, zone ale 
evolventei cât mai depărtate de cercul de bază, deci să se adopte deplasări pozitive 
maxim posibile. Deplasarea pozitivă este limitată de necesitatea existenţei unei anu-

mite grosimi a dinţilor sa pe cercul exterior (fig  8.28). 

 

Fig. 8.28 

În unele cazuri se poate adopta o deplasare pozitivă mare, iar apoi se efec-
tuează o scurtare a capului dintelui pentru a se asigura grosimea pe cercul exterior. 
Se impune însă o verificare a gradului de acoperire pentru a nu scădea sub 
valoarea minim admisibilă (εmin = 1,1…1,3). 

d.  Mărirea capacităţii portante a bazei dintelui la rupere prin încovoiere. 
Solicitarea la încovoiere este determinată de mărimea momentului, respectiv 

înălţimea dintelui şi de grosimea dintelui la bază. Capacitatea portantă la încovoiere 
creşte şi, în acest caz, prin realizarea unei deplasări pozitive, deoarece scade facto-
rul de formă a dintelui. 

e. Diminuarea pericolului de gripare, reducerea uzării flancurilor active şi 
creşterea randamentului. 

Toate aceste fenomene sunt influenţate de viteza de alunecare dintre flancurile 
dinţilor. Deplasările de profil vor urmări deci reducerea vitezelor de alunecare,  mai 
ales la capul şi piciorul dintelui, unde acestea sunt maxime, sau să se obţină o egali-
zare a valorilor maxime ale vitezei de alunecare la cele două roţi. 
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f.  Mărirea gradului de acoperire. Se poate obţine prin deplasări negative de 
profil: 

( ) ( )







α−α

π
+α−α

π
=ε wa

2
wa

1 tgtg
2

z
tgtg

2

z
21

 - scade αw odată cu mărirea 

deplasării negative. 
În cazuri extreme se pot obţine aşa-numitele angrenaje antepolare – care au 

tot segmentul de angrenare în zona segmentului ce intră în angrenare ( )CTAE 1∈  - 

sau angrenaje postpolare - ( )CTAE 2∈ . 

Modificările prin deplasarea profilului sau prin scurtarea dintelui sunt preferate 
datorită faptului că acestea se realizează fără modificarea cremalierei de referinţă, 
generarea roţilor fiind deci posibilă cu scule normale. 

Modificarea angrenajului prin deplasarea profilului este condiţionată însă de li-
mitele angrenării şi de cele ale generării danturii roţilor componente. Aceste limite 
sunt: subtăierea la generare, ascuţirea vârfului dintelui, scăderea gradului de acope-
rire, interferenţa în timpul angrenării, scăderea jocului la bază. Dacă pentru un an-
grenaj cu numerele de dinţi z1 şi z2 date, se reprezintă grafic, în funcţie de 
coeficienţii de deplasare x1 şi x2, relaţiile care determină limitele amintite, se obţine 
un aşa-zis contur de blocare, care cuprinde în interiorul sau câmpul de valori pe 
care le pot lua coeficienţii x1 şi x2, în scopul funcţionării corecte. Această metodă se 
utilizează numai pentru angrenaje de mare importanţă şi când se doreşte utilizarea 
la maxi-mum a avantajelor aduse de deplasările de profil (fig. 8.29). 

Adoptarea valorilor deplasărilor de profil este o problemă de optimizare. Din 
analiza condiţiilor de material şi de funcţionare a angrenajului se stabilesc care sunt 
cerinţele cele mai importante pe care trebuie să le îndeplinească angrenajul şi 
valoarea deplasării de profil se adoptă corespunzător acestui scop. 

Conform DIN 3992 se recomandă, în funcţie de scop, următoarele valori 
pentru coeficienţii deplasărilor de profil: 

a. x1 + x2 = (0…0,6)     – pentru danturi cu alunecări între flancurile active 
egalizate; 

b. x1 + x2 = (0,6…1,2)  – pentru danturi cu portanţă mare la picior şi pe flancul 
dintelui; 

c. x1 + x2  = (-0,4…0)   – pentru obţinerea unui grad de acoperire mare. 



Capitolul 8 63 

 
Fig. 8.29 

Repartizarea pe pinion şi roată a sumei deplasărilor se va face, de 
asemenea, în funcţie de scopurile urmărite. În acest sens, există în literatura de 
specialitate diagrame cu ajutorul cărora se pot stabili valorile x1  şi  x2 , cunoscând 
suma (x1 + x2). 

Trebuie precizat că atunci când se impune distanţa dintre axe, suma deplasă-
rilor specifice rezultă automat şi mai poate fi corectată numai modificându-se cu  1  
la  3  numerele de dinţi ale roţilor, fără a modifica însă raportul de transmitere. 

8.2.3. Modurile şi cauzele distrugerii danturii angrenajelor 

 Pentru proiectarea, construcţia, montarea şi întreţinerea corectă a angrenajelor 
este necesar să se cunoască modurile de deteriorare a danturii acestora, cauzele 
apariţiei acestor deteriorări şi măsurile ce se pot întreprinde pentru limitarea lor, res-
pectiv pentru mărirea capacităţii portante a angrenajelor. 

O clasificare a principalelor cauze de scoatere din uz a angrenajelor, cele mai 
frecvente şi importante şi pentru care există baze de calcul, este următoarea: 
 a. Ruperea dintelui (HB > 350), care poate fi statică sau prin oboseală. 
 b. Deterioarea suprafeţei active a flncurilor (HB ≤ 350) produsă prin: oboseala 
de contact (pitting), gripare, uzare adezivă, uzare abrazivă, curgere plastică, pătare 
termică, exfoliere şi interferenţă. 

Ruperea statică  a dinţilor poate fi fragilă – la roţile confecţionate din materiale 

dure HB > 3500 N/mm2) – sau o rupere prin deformare plastică – la roţile confec-
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ionate din materiale cu duritate mică (HB ≤ 3500 N/mm
2
). Se produce atunci când 

apar suprasarcini sau şocuri mari introduse de blocarea ansamblului din care fac 
parte. Are loc, de obicei, la baza dintelui, dar pot apărea şi ruperi ale colţului dintelui 
când repartiţia sarcinii este neuniformă pe lungimea dintelui. 

Ruperea prin oboseală constituie principala cauză de deteriorare a angre-

ajelor din oţel cu flancurile durificate superficial (HRC > 45). Apare datorită solicitării 
variabile în timp a dinţilor după un ciclu pulsator sau alternant simetric. 

Ruperea prin oboseală apare la baza piciorului dintelui unde solicitarea este 
maximă şi există concentratorul de tensiune datorat trecerii de la dinte la corpul roţii 
(coroana roţii). Practica industrială şi determinările experimentale au arătat că fisu-
area iniţială şi deci ruperea are loc pe partea dintelui solicitată la întindere (fig. 
8.30). 

 

Fig. 8.30 

 Rezistenţa la oboseală la piciorul  dintelui se poate mări prin: 
 - creşterea secţiunii dintelui la bază (deplasarea pozitivă, realizarea de 
module mari); creşterea unghiului profilului de referinţă; 

 - reducerea efectului de concentrare a tensiunilor (ρ cât mai mare posibil); 

 - reducerea înălţimii dintelui (modificarea cremalierei de referinţă *
oah , sau 

scurtarea dintelui (atenţie la ε); 
 - eliminarea rizurilor de prelucrare la piciorul dintelui în zona de racordare 
(au efect de concentratori de tensiuni); 
 - realizarea de tratamente termice care introduc tensiuni de compresiune 
în stratul de suprafaţă a flancului. 

Oboseala de contact (pitting sau ciupirea) constituie principala cauză de dis-
trugere a suprafeţelor active ale flancurilor dinţilor angrenajelor confecţionate din 

ma-teriale cu durităţi mici şi mijlocii (HB < 3500 N/mm
2
). Se manifestă prin apariţia 

pe flancurile active a unor gropiţe (ciupituri) care determină o funcţionare cu zgomot 
ridicat, motiv pentru care angrenajul trebuie scos din funcţionare (fig. 8.31). 
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Explicarea modului în care se produce deteriorarea prin oboseală de contact a 
fost făcută la capitolul “Elemente de tribologie”. 

Posibilităţile de mărire a rezistenţei dinţilor la oboseala de contact: 
 - utilizarea unui material cu duritate de suprafaţă cât mai mare; 
 - diminuarea forţei de frecare datorată alunecării relative a flancurilor 
(reducerea alunecării, ungere corespunzătoare, rugozitate  mică); 
 - evitarea sau reducerea solicitărilor termice; 
 - ungere calitativă (vâscozitatea lubrifiantului) corespunzătoare; 
 - deplasarea pozitivă a danturii (cresc razele de curbură ale evolventelor 
după care sunt realizaţi dinţii); 
 - mărirea gradului de acoperire (diminuarea încărcării normale); 
 - eliminarea tensiunior interne (tratament termic adecvat). 

 
Fig. 8.31 

Griparea reprezintă o deteriorare a suprafeţelor active ale flancurilor dinţilor. 
Ea apare atunci când se distruge stratul de lubrifiant de la contactul dintre dinţi 
(realizat pe cale hidrodinamică sau elastohidrodinamică) şi se realizează contactul 
direct me-talic. 

Modul în care se produce griparea a fost explicat la capitolul 5 (Elemente de 
tribologie). 

O importanţă deosebită în prevenirea gripajului are regimul de ungere a flancu-
rilor active în timpul funcţionării. În cazul angrenajelor obişnuite (cu încărcări şi 
viteze periferice mici şi medii), regimurile de ungere posibile sunt HD şi EHD, 
regimuri la care pericolul de gripare este minim. 

Odată cu creşterea încărcării şi a vitezei periferice, pelicula continuă de lubri-
fiant dispare (scade vîscozitatea lubrifiantului datorită creşterii temperaturii) şi în 
acest caz un rol deosebit pentru evitarea gripajului îl au straturile limită de lubrifiant 
adsorbit sau chemisorbit la suprafeţele flancurilor. 

Pentru condiţiile grele de solicitare se vor folosi uleiuri aditivate cu aditivi EP, 
care la temperaturi ridicate se descompun, intră în reacţie chimică cu suprafaţa me-
talică a dinţilor şi formează, în locurile periclitate de gripare, straturi chimice cu pro-
prietăţi de antigripare. Aceste straturi sunt distruse prin uzare şi se refac continuu, 
motiv pentru care se precizează că utilizarea aditivului EP protejează contra gripării, 
dar realizează o uzare controlată a flancurilor dinţilor. 
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Se deosebesc două feluri de gripare: 
 - gripare atermică (efectuată la temperatură joasă), caracteristică trans-
misiilor cu viteze mici şi încărcări mari; 
 - griparea termică, la care factorul hotărâtor este temperatura; ea 
determină apariţia punctelor de microsudură a rugozităţilor. 

Gripajul poate apărea în următoarele două faze: 
 - gripajul de rodaj, care constă în deteriorarea vârfurilor rugozităţilor şi 
care se opreşte în timp după netezirea acestora; 
 - gripajul progresiv, care dă flancului dintelui un aspect poros, iar în final 
flancul dintelui este complet distrus. 

Evitarea pericolului de gripare se poate realiza prin: 
 - utilizarea unor cupluri de materiale antifricţiune; 
 - efectuarea de tratamente termice şi termochimice adecvate (cementare, 
nitrurare, fosfatare); 
 - utilizarea unor lubrifianţi aditivaţi cu aditivi EP; 
 - prelucrarea corespunzătoare a flancurilor (rugozitate cât mai mică); 
 - modificarea danturii prin flancare; 

 - utilizarea de module mici ( AE  - mic, alunecare redusă). 
 Uzarea adezivă apare datorită existenţei unui regim mixt de frecare între 
flancuri. 

Uzarea abrazivă este determinată de impurităţile dure care pătrund între 
flancuri în timpul funcţionării (fig. 8.32). 

 
Fig. 8.32 

La viteze mici portanţa angrenajului este limitată de uzare adezivă. 
La viteze mari – griparea limitează capacitatea portantă. 
La viteze uzuale în aplicaţiile tehnice: 

 - portanţa angrenajelor este limitată de ruperea dinţilor prin oboseală şi de 
gripare atunci când sunt realizate din materiale dure; 
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 - portanţa angrenajelor este limitată de deteriorarea flancurilor prin 
oboseală de contact, atunci când sunt confecţionate din materiale cu durităţi mici şi 
mijlocii. 

Calculul de rezistenţă al angrenajelor trebuie să pornească de la aceste tipuri 
de deteriorări şi să se determine dimensiunile minime, toleranţele şi condiţiile de un-
gere în scopul evitării acestora. 

8.2.4. Materialele, tehnologia de execuţie şi precizia angrenajelor 
cilindrice 

 Materialele din care se vor confecţiona roţile dinţate trebuie să îndeplinească 
următoarele condiţii: 
 - rezistenţă la solicitări variabile (oboseală); 
 - rezistenţă la oboseală superficială de contact; 
 - proprietăţi de antigripare (rezistenţă la gripare); 
 - rezistenţă termică şi chimică; 
 - prelucrabilitate uşoară; 
 - preţ de cost scăzut. 

Se poate utiliza o mare varietate de materiale necesare condiţiilor diverse în 
care lucrează angrenajele. Astfel, roţile dinţate se pot fabrica din: 

a.  Materiale metalice feroase: 
- oţeluri aliate  40C10;  41MoC11;  50VC11;  34MoCN15;  20MoN35; 
- oţeluri carbon obişnuite  OL50;  OL60; 
- oţeluri carbon de calitate  OLC15,  OLC45,  OLC60; 
- fonte  Fgn 700-2,  Fgn 600-2,  Fmp 600-2,  Fmp 700-2,  Fc 200,  Fc 400. 
b.  Materiale metalice neferoase: 
- bronzul fosforos; 
- aliaje de aluminiu; 
- alamă. 
c.  Materiale nemetalice (plastice): 
- terxtolitul; 
- poliamide; 
- poliacetoli. 
Din motive tehnice şi economice, la fabricarea roţilor dinţate cea mai largă 

utilizare o au oţelurile. Din punct de vedere al oţelului utilizat şi al tratamentului 
termic aplicat se disting următoarele două grupe (categorii) de danturi: 
 a. Danturi (roţi dinţate) care se execută din semifabricate în stare îmbu-
nătăţită, în următoarea succesiune de faze: strunjirea de finisare şi frezarea finală a 
danturii, în unele cazuri şi rectificare (HB ≤ 3500 N/mm

2
). Aceste roţi se numesc roţi 

dinţate îmbunătăţite sau cu duritate mică sau medie. 
 b. Danturi (roţi dinţate) durificate superficial, realizate în următoarea 
succesiune de faze: tratament termic de îmbunătăţire, strunjire de finisare, dantu-
rare, tratamente de durificare (cementare + călire, iononitrurare, nitrurare, călire CIF 
etc.), rectificarea finală (atunci când este necesar, în final se execută lepuirea) –  
HB > 3500 N/mm

2
. 
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Angrenajele realizate din roţi din cea de-a doua categorie au o rezistenţă a 
flancurilor, respectiv a piciorului dintelui de (2,5…3) ori, respectiv 1,5 ori mai mare 
decât cele realizate din roţi din prima categorie. Prezintă însă dezavantajul unei 
tehnologii mai complexe. 

Dantura se poate realiza: 
 a. direct prin turnare, sinterizare, matriţare sau rulare; procedeele 
acestea au o productivitate ridicată, dar dantura are o precizie dimensională şi de 
formă scăzută; 

b. prin prelucrare mecanică, prin aşchiere; metodele utilizate sunt: 
 - frezare prin rostogolire – cea mai utilizată metodă deoarece asigură o 
productivitate bună şi o precizie de execuţie mare; se bazează pe principiul tăierii 
danturii prin angrenarea forţată a roţii care se danturează cu o freză melc; operaţia 
se execută pe maşini speciale de danturat; 
 - mortezarea cu o roată dinţată sculă sau cuţit pieptene (muchiile cuţitului 
materializează cremaliera generatoare); dantura se execută prin angrenarea forţată 
a sculei cu roata de danturat, scula având simultan şi o mişcare de du-te-vino ca la 
operaţia de mortezare; 
 - frezarea prin divizare, cu o freză deget (cilindrică) sau disc al cărui profil 
este identic cu profilul golului dintre dinţi; operaţia se execută pe maşina de frezat 
universală, are o productivitate mică şi precizie mai redusă. 

Pentru a se asigura interschimbabilitatea roţilor dinţate şi o bună funcţionare, 
este necesară executarea lor într-un sistem de toleranţe care să asigure precizia 
geometrică. La proiectare se vor stabili: treapta (clasa) de precizie, jocul dintre 
flancuri, rugozitatea flancurilor Treapta de precizie se va alege în funcţie de viteza 
periferică a angrenajului şi de procedeul tehnologic adoptat (clasele 5…12). 

Jocul dintre flancuri se va alege în funcţie de rolul funcţional (angrenaj 
cinematic, de forţă etc.), de viteza periferică, de temperatură (tipuri de ajustaje: A, B, 
C, D, E, H). 

Alegerea materialului de execuţie a procedeului tehnologic de fabricaţie şi a 
preciziei geometrice, se va face în funcţie de: 
 - domeniul de utilizare şi rolul funcţional al angrenajului; 
 - parametrii funcţionali: puterea şi turaţia transmisă; 
 - condiţiile funcţionale: temperatură, corozivitate; 
 - consideraţii economice. 

8.2.5. Forţele în angrenajul cilindric cu dinţi drepţi 

A. În timpul angrenării apar următoarele forţe (fig. 8.33): 
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 Fig. 8.33 
1. Forţele nominale apar în timpul angrenării ca urmare a transmiterii 

momentului de torsiune prin contactul direct al dinţilor. Forţa nominală pe dinte Fn , 
considerată în punctul de rostogolire C, determină prin descompunere compo-
nentele: 
 - tangenţială la cercurile de rostogolire: 
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Cele două componente ale forţei nominale, normale, calculate la cercurile de 
divizare, vor avea valorile: 
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Cunoscându-se totdeauna momentul de torsiune transmis,  respectiv forţa tan-
genţială, forţa normală pe dinte se poate calcula cu relaţia şi se repartizează ideal 
pe dinte ca în fig. 8.34: 
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Fig. 8.34 

 2. Forţele dinamice. Forţele dinamice se suprapun peste forţa nominală în 
timpul angrenării. Acestea pot fi: 

2.1. Forţele dinamice exterioare, produse de influenţa caracteristicilor de 
funcţionare a maşinii motoare şi de lucru şi de forţele de inerţie care apar la porniri, 
opriri, modificări de turaţie. Influenţa forţelor dinamice exterioare se consideră prin 
factorul dinamic exterior KA, numit   factorul de utilizare. 

2.2. Forţele dinamice interioare, sunt generate de erorile de fabricaţie şi 
montaj şi erorile produse de deformaţiile elastice ale dinţilor, roţilor şi arborilor. 
Influenţa sarcinilor dinamice interne se consideră prin factorul dinamic interior KV. 

Se precizează că mărimea sarcinilor dinamice interioare este puternic 
influenţată de erorile ciclice (abaterea de pas, abaterea de formă a profilului). 

3. Forţa de frecare. După cum s-a precizat, în timpul angrenării între 
flancurile celor doi dinţi există simultan alunecare şi rostogolire. În general, se 
consideră numai frecarea de alunecare (fig. 8.35): nf FF µ= . 

 
Fig. 8.35 

  Puterea consumată prin alunecarea flancurilor în timpul angrenării, într-un 
punct de contact: 

        )(eFvFP 21naff ω±ωµ==  

Puterea medie consumată pe tot segmentul de angrenare se obţine adoptând, 
pentru distanţa de la pol punctul de contact, o valoare medie: 
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Puterea consumată prin frecare va fi: 
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iar momentul de frecare, la roata motoare: 
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Pierderea specifică în angrenare: 









+µε

π
=









+εµ

=
α









+εµ

=
α









+εµ

=









ω

ω
+εµ

==Ψ

211b

1

2
b

o1

1

2
b

o1n

1

2
bn

11t

1

2
bn

1t

1f
a

z

1

z

1

2r4

z

z
1p

cosr4

z

z
1p

cosrF

z

z
1pF

4

1

rF

1pF
4

1

M

M

 

Randamentul angrenării: 
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Forţa de frecare se consideră numai în calculele de uzare, gripare şi încălzire. 
B. Repartiţia sarcinii nominale pe flancul dintelui. 

1. Repartiţia frontală a sarcinii nominale 

În cazul angrenajelor precise cu dinţi drepţi, la vârful dintelui există angrenare 
dublă, motiv pentru care distribuţia frontală a forţei nominale va fi (fig. 8. 36): 

 
Fig. 8.36 

Această repartiţie este însă influenţată de erorile de execuţie, îndeosebi de 
abaterea pasului de angrenare (de bază), astfel încât valoarea cotei parte din forţa 
Fn , care acţionează pe o pereche de dinţi la vârf, se modifică, mărimea acesteia 
fiind: 
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nnAnE FKFF α==  

în care:       
• Kα  se defineşte ca factor de repartiţie frontală a forţei nominale. Acesta este 

dependent de: 
- abaterea pasului de angrenare (de bază); 
- calitatea materialelor din care sunt confecţionate roţile; 
- gradul de acoperire al angrenajului (numai în cazul danturii înclinate); 
- geometria danturii → αo↓ dinte elastic → deformaţie mare 

              0,5 ≤ Kα ≤ 1,0 
• Kα = 1,0     – angrenaje cu abateri mari la care nu se realizează angrenarea 

dublă; 
• Kα = 0,5     – angrenaje precise, la care se realizează angrenarea dublă. 

2. Repartiţia longitudinală a sarcinii nominale 

Repartiţia absolut uniformă a forţei nominale pe lungimea dintelui se poate con-
sidera numai în cazul execuţiei cu o precizie absolută a danturii şi a unor dinţi, arbori 
şi reazeme absolut rigide. 

În cazul angrenajului real se realizează o repartiţie neuniformă a forţei pe 
lungimea dinţilor. Cauzele acestei repartiţii neuniforme sunt: 
 - erorile de execuţie a danturii, îndeosebi eroarea de direcţie; 
 - erorile de execuţie a alezajelor din carcasă, în care se montează lagă-
rele de rezemare a arborilor, care susţin roţile angrenajului, îndeosebi eroarea de la 
coaxialitate; 
 - deformaţiile flexionale şi torsionale ale arborilor în timpul funcţionării; 
 - poziţia fusurilor în lagăre, îndeosebi în cazul lagărelor cu alunecare; 
 - deformaţia dinţilor, a corpului roţilor, a carcasei etc. 

Raportul dintre forţa specifică maximă (pe unitatea de lăţime) wmax , de la dis-
tribuţia neuniformă şi forţa specifică medie wm, de la distribuţia uniformă, defineşte 
factorul de repartiţie longitudinală a sarcinii: 
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+=
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==β  

Stabilirea factorului de distribuţie longitudinală a forţei nominale se va face în 
funcţie de parametrii de bază de influenţă: 
 - duritatea flancurilor, funcţie de care este posibilă corectarea erorilor prin 
uzarea la rodaj; 
 - lungimea dinţilor, considerată prin unul din coeficienţii de lăţime:  

                                        
a

b
;

d

b
ad =Ψ=Ψ    şi    

m

b
m =Ψ ; 

 - treapta (clasa) de precizie a angrenajului; 
 - poziţia angrenajului (îndeosebi a roţii motoare) faţă de reazeme (între 
reazeme, simetric sau asimetric, sau în consolă). 

Pentru diminuarea efectului de concentrare a forţei nominale la marginile 
dintelui, se execută modificarea axială cunoscută sub numele de bombarea danturii. 
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Evidenţierea distribuţiei longitudinale reale a forţei nominale se realizează prin 
pata de contact (fig. 8.37). Mărimea şi poziţia ei pe flancul dintelui sunt dependente 
de cauzele anterior amintite (erorile de execuţie a danturii şi de montaj, încărcarea, 
rigiditatea dinţilor, a corpului roţii, a arborilor, a lagărelor, a carcasei etc., de posi-
bilităţile de rodaj). 

 
Fig. 8.37 

8.2.6. Calculul de rezistenţă al angrenajului exterior cilindric cu dinţi 
drepţi 

 Dată fiind marea importanţă a transmisiilor prin roţi dinţate în construcţia de 
maşini, atât din punct de vedere funcţional, cât şi economic, a rezultat preocuparea 
intensă pentru studiul teoretic şi experimental al acestora, îndeosebi în ceea ce pri-
veşte stabilirea unei metode de calcul de rezistenţă, care să ţină seama de mul-
titudinea parametrilor de influenţă (material, geometrie, tehnologie de prelucrare, 
funcţionare etc.).  

Ca urmare, au apărut o serie de metode de calcul ale căror baze de deter-
minare a solicitărilor nominale sunt aceleaşi, dar care diferă, îndeosebi, prin consi-
derarea factorilor care modifică aceste solicitări, adică prin modul în care se face 
trecerea de la roata dinţată teoretică (angrenajul teoretic-ideal), la roata dinţată reală 
(angrenajul real). În acest sens se menţionează următoarele metode de calcul: 
 - în Germania     - DIN 3990, TGL 10545; 
 - în S.U.A.         - Normele AGMA; 
 - în Rusia           - GOST 21354-75; 
 - lucrări de referinţă aparţinând oamenilor de ştiinţă: G. Niemann, V. Do-
brovolschi, K. Zablonschi, W. Dudley, G. Henriot ş.a. 

Pe plan mondial există o tendinţă  de apropiere a metodelor de calcul, apărând 
în acest sens recomandarea ISO/DP 636/1. 

La noi în ţară există dorinţa de a se realiza o metodă unitară-naţională de cal-
cul, metodă care va fi prezentată în cele ce urmează (metoda aparţine prof.dr.ing. 
Gheorghe Rădulescu din Universitatea Politehnica - Bucureşti). 

A. Calculul solicitării la piciorul dintelui 
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 Calculul se efectuează pentru dintele roţii mici, la care frecvenţa de solicitare 
este de i1-2 ori mai mare decât cea a dintelui roţii mari. Dintele se consideră o grindă 
cu contur profilat, încastrată în coroana roţii dinţate (fig. 8.38).  

 
Fig. 8.38 

Pentru calcul se fac următoarele ipoteze: 
 - forţa normală se aplică în punctul de ieşire din angrenare, E, şi are 
valoarea: 

α= KKKFF VAnnc   (coeficienţii sunt cei anterior definiţi); 

 - secţiunea periculoasă (de încastrare) se determină prin punctele de 
tangenţă cu flancurile dintelui ale dreptelor înclinate cu 30o faţă de axa dintelui. 

 Descompunerea forţei normale în punctul de intersecţie al liniei de angrenare 
cu axa de simetrie a dintelui arată o solicitare compusă a secţiunii periculoase 

( c
E
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E
tcF σ=σ→  şi )fτ . Calcule comparative au arătat că efectul forfecării 

se compensează cu efectul de compresiune, motiv pentru care se adoptă ca solici-
tare la piciorul dintelui numai  încovoierea: 
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YF – factorul de formă al dintelui. 
 

 Pentru verificare relaţia va avea forma: 
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⋅
=σ α  

unde σFP1,2 este rezistenţa admisibilă pentru solicitarea la încovoiere la oboseală la 
piciorul dintelui, corespunzătoare materialelor celor două roţi : 

                                           
F
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FFP
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YYK

2,1lim2,1
σ=σ  

în care: 
• σFlim1,2 – rezistenţa limită pentru solicitarea la încovoiere prin oboseală la 

piciorul dintelui; reprezintă valoarea maximă a tensiunii de încovoiere 
pentru un ciclu pulsator pe care dintele o poate suporta 107 cicluri de 
funcţionare, fără a se produce ruperea prin oboseală; 

•    YS – factorul concentratorului de tensiuni prin care se consideră influenţa 
razei de racordare la piciorului dintelui asupra tensiunii de încovoiere; 

•   KFN – factorul numărului de cicluri de funcţionare (KFN > 1 pentru N < 10
7
 

cicluri şi KFN = 1 pentru N ≥ 10
7
 cicluri); 

•    YFx  – factorul dimensional, care ţine seama de reducerea rezistenţei 
dintelui, în condiţiile de solicitare variabilă, pe măsura creşterii 
modulului (YFx = 1 pentru angrenaje din OL sau Fc,  cu m ≤ 5 mm  şi  
YFx < 1  pentru angrenaje cu modulul mai mare de 5 mm) ; 

•      SF – factorul (coeficientul) de siguranţă în raport cu ruperea prin oboseală:  
SFmin = 1,5;  SF = 1…5. 

În cazul verificării la solicitarea statică maximă se va considera: 
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în care:                                             2,1S;2S
cmax,rmax, FF == . 

Pentru dimensionare, din solicitarea de încovoiere prin oboseală la piciorul 
dintelui, se determină modulul minim necesar (m): 
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Dacă se fac următoarele înlocuiri: 
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 La predimensionare: KV, Kα, YF1, YS, YFx, KFN se adoptă egali cu 1. 
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B. Calculul la oboseala de contact a flancurilor active 

 Pentru calculul la oboseala de contact a flancurilor active (calculul la pitting 
sau ciupire) se utilizează relaţia tensiunii hertziene stabilită în condiţiile admiterii ur-
mătoarelor ipoteze: 
 - contactul staţionar a doi cilindri de raze ρ1 şi ρ2; 
 - cilindrii sunt confecţionaţi din materiale omogene şi izotrope, având mo-
dulele de elasticitate E1, respectiv E2; 
 - la contactul dintre cei doi cilindri nu există lubrifiant. 

Ca urmare, cei doi dinţi aflaţi în angrenare în punctul de rostogolire, se vor 
asimila cu doi cilindri având razele egale cu ale evolventelor în punctul de contact 
(fig. 8.39). Relaţia lui Hertz se scrie 
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unde se înlocuieşte µ = 0,3  – coeficientul Poisson, rezultând 
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+=  ,        unde Er - modulul de elasticitate echivalent; 
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,           unde   ρr - raza de curbură echivalentă. 

Razele de curbură ale flancurilor celor doi dinţi, aflaţi în contact în punctul de 
rostogolire, vor fi: 
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Fig. 8.39 

                         wo
2

w
w

o
2o2wC2 tgcos

2

d
sin

cos

cos
rsinr αα=α

α

α
=α=ρ  

Raza de curbură echivalentă se va determina din relaţia: 
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Înlocuind în relaţia tensiunii de contact hertzian, se obţine: 
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• β⋅⋅⋅= KKKFF VAtt 1c1
; 

• ZM – factorul de material; 
• ZH – factorul punctului de rostogolire. 

Relaţia de verificare la oboseala de contact va fi: 
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în care:  
 • KA, KV, Kβ - factorii anterior prezentaţi; 
 • σHP - rezistenţa admisibilă la oboseală de contact;           
 • σHlim - rezistenţa limită la oboseală de contact; reprezintă tensiunea de contact 
pe care o pot suporta flancurile dinţilor un număr de cicluri de funcţionare la pinion 
de 5⋅107, astfel încât să apară distrugere prin pitting (ciupire): 
 - de 2% din suprafaţa totală activă, pentru danturi cu duritate mică sau me-
die (HB ≤ 3500 N/mm2); 
 - de 1,5% pentru danturi dure (HB > 3500 N/mm

2
); 

 • KHN - factorul numărului de cicluri de solicitare   (KHN = 1  dacă   N ≥ 5 ⋅ 107 ci-
cluri  şi   KHN  > 1    dacă     KHN < 5 ⋅ 10

7
  cicluri); 

 • ZR - factorul de rugozitate a flancurilor; 
 • Zw - factorul raportului durităţii flancurilor; consideră influenţa favorabilă a 
angrenării unui  pinion durificat cu o roată dinţată îmbunătăţită; 
 • SH - factorul (coeficientul) de siguranţă:  SH = 1…1,75 (∼1,2). 

Pentru  dimensionare  se determină distanţa minimă necesară între axe: 
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Făcând înlocuirile: 
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 La predimensionare: KV, Kβ, ZH, KHN, ZR, Zw se adoptă cu valoarea 1. 
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8.3. ANGRENAJUL CILINDRIC EXTERIOR CU DANTURĂ 
ÎNCLINATĂ 

8.3.1. Caracterizare 

 1. Avantaje. Angrenajul cilindric exterior cu dinţi înclinaţi este alcătuit din 
două roţi cilindrice cu dantură exterioară înclinată. Pentru funcţionarea angrenajului 
este obligatoriu ca unghiul de înclinare al dinţilor, pe cilindrii de rostogolire, să aibă 
riguros aceeaşi valoare şi, în acelaşi timp, sensuri opuse (fig. 8. 40). 

 

Fig. 8.40 

 Spre deosebire de angrenajul cilindric cu dinţi drepţi, unde angrenarea fron-
tală se produce în toate planele identic şi simultan, la angrenajul cilindric cu dinţi în-
clinaţi angrenarea se produce tot identic, dar nu simultan, ci decalat între diferite 
pla-ne frontale paralele. Ca urmare, intrarea şi ieşirea din angrenare a doi dinţi se 
rea-lizează progresiv, fenomen din care rezultă următoarele avantaje, comparativ cu 
angrenajul cilindric cu dinţi drepţi (fig. 8.41): 
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Fig. 8.41 

 - existenţa simultană în angrenare a unui număr de perechi de dinţi mai 
mare de două perechi, ceea ce conduce la un grad de acoperire mai mare şi o capa-
citate portantă sporită; 
 - funcţionarea mai silenţioasă (sunt preferate la viteze mari); 
 - rigiditatea perechii de dinţi aflată în angrenare are o variaţie mai redusă 
, respectiv un factor dinamic KV mai mic. 

 2. Particularităţi geometrice. Dantura roţii dinţate cilindrice cu dinţi înclinaţi 
este o dantură evolventică. Ea este definită de o cremalieră de referinţă cu dinţi 
încli-naţi, al cărei profil se defineşte într-un plan perpendicular pe direcţia dintelui, 
numit plan normal. Dinţii cremalierei au înclinarea βo , care se reproduce pe cercul 
de divi-zare al roţii. 

Negativul cremalierei de referinţă cu dinţi înclinaţi reprezintă cremaliera gene-
ratoare, care defineşte geometria profilului sculei. Profilul normal al cremalierei 
gene-ratoare cu dinţi înclinaţi este identic cu profilul frontal al cremalierei 
generatoare cu dinţi drepţi. Ca urmare, execuţia danturii înclinate se realizează cu 
aceleaşi scule ca şi dantura dreaptă, dar în timpul prelucrării axa roţii şi axa sculei 
fac unghiul βo (execuţia are loc în plan normal). 

Rezultă astfel necesitatea cercetării danturii înclinate în două plane 
principale: 
 - plan normal (P.N.), perpendicular pe direcţia dintelui, în care se 
reproduc elementele cremalierei generatoare, respectiv elementele standard (mn); 
elementele geometrice în plan normal se vor preciza cu indicele “n”; 
 - planul frontal (P.F.), perpendicular pe axa roţii, în care se generează 
evolventa şi se determină elementele de gabarit ale roţii; elementele geometrice în 
plan frontal se vor preciza cu indicele “t” (fig. 8.42): 
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   Fig. 8.42                   Fig. 8.43. 

Rezultă: 
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Elementele geometrice ale profilului dintelui sunt aceleaşi în plan normal şi 
frontal (fig. 8.43): 
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 Elementele geometrice ale roţii se vor calcula cu relaţiile: 
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În afara profilului cremalierei de referinţă, geometria roţii dinţate cu dinţi încli-
naţi este definită şi de deplasarea profilului la generare, care este aceeaşi în ambele 
plane principale. Ceea ce diferă însă este deplasarea specifică, având în vedere 
modulul diferit. Legătura dintre deplasarea specifică în plan normal şi în plan frontal 
va fi: 
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==⋅  ,    din care    xt = xn cos βo 

Elementele geometrice ale roţii cu profil deplasat va fi: 
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Lungimea dintelui este diferită de lăţimea roţii: 
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b
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β
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 3. Angrenajul cilindric cu dinţi înclinaţi. Elementele geometrice ale an-
grenajului cilindric cu dinţi înclinaţi se vor calcula cu următoarele relaţii: 

a) angrenaj cu dantură zero (nedeplasată) 
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b) angrenaj cu dantură deplasată 
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Specific în cazul angrenajului cu dinţi înclinaţi este modificarea gradului de 
acoperire, în sensul că acesta va creşte datorită înclinării dinţilor: 
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m
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+ε=

β⋅
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 Limitele angrenării se vor verifica cu aceleaşi relaţii ca la angrenajul cilindric cu 
dinţi drepţi, dar aplicate în plan frontal. 

 4. Roata dinţată echivalentă. Prin secţionarea roţii reale cu un plan perpendi-
cular pe direcţia dinţilor, aceştia apar cu forma şi dimensiunile de la roţile cu dinţi 
drepţi, având însă modulul egal cu mn. Secţiunea obţinută este o elipsă având axele: 

                                             
ocos

d
a2

β
=      şi      2b = d 

Deoarece angrenarea dinţilor are loc pe un arc din elipsă relativ mic – 
aproximativ 2 paşi – se poate înlocui secţiunea elipsoidală cu o secţiune circulară, 
având raza egală cu raza de curbură maximă a elipsei: 
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Roata dinţată cilindrică, având raza de divizare (re = remax) egală cu raza de 
curbură maximă a elipsei, dantura dreaptă şi modulul egal cu modulul normal al roţii 
reale se numeşte roată echivalentă. Importanţa acesteia constă în aceea că se va 
utiliza pentru: 
 - calculul forţelor nominale din angrenare; 
 - verificarea încadrării în limitele generării danturii; 
 - realizarea calculului de rezistenţă prin adaptarea relaţiilor stabilite la 
dantura dreaptă (fig. 8.44). 
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Fig. 8.44 

 Numărul de dinţi ai roţii echivalente (ze) se poate stabili din relaţia: 
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Numărul minim de dinţi necesar pentru evitarea subtăierii în cazul roţii cilin-
drice cu dantură înclinată va fi: 
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8.3.2. Forţele din angrenajul cilindric cu dinţi înclinaţi 

 Aceste forţe sunt următoarele: 
 - forţele nominale calculate la diametrul de divizare: 
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 - forţele nominale calculate la diametrul de rostogolire: 
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 - forţa normală de dinte: 
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Pentru limitarea forţei suplimentare axiale, se limitează unghiul βo după cum 
urmează:  

βo = 8o…10o – materiale dure, βo =12o…20o – materiale îmbunătăţite. 

8.3.3. Calculul de rezistenţă al angrenajul cilindric cu dinţi înclinaţi 

 1. Calculul de rezistenţă se efectuează în planul normal (planul în care acţio-
nează forţa normală pe dinte), deci la roata echivalentă cu dinţi drepţi cu modulul mn 
şi numărul de dinţi zn. Relaţia de calcul a solicitării de încovoiere prin oboseală la 
piciorul dintelui va fi: 

                  SFxFN
F

limF
FPFeFvA

n2,1

t
F YYK

S
YYKKK

mb

F
2,1

2,1

σ
=σ≤=σ βα  

în care:  
 • KA  - factorul sarcinilor dinamice exterioare; se adoptă ca la dantura dreaptă; 
 • 

F
Kα   - factorul repartiţiei frontale a sarcinii nominale; se adoptă ca la angre-

najul cu dantura  dreaptă; 
 • Kv  - factorul sarcinilor dinamice interioare; 

 • YF  - factorul de formă; se stabileşte funcţie de ze ; 

 • Yβ  - factorul unghiului de înclinare;  se introduce pentru a se ţine seama că 
încărcarea oblică a dintelui înclinat produce o solicitare la încovoiere mai mică: 
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Pentru  dimensionare  se determină modulul minim necesar: 
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2.  Calculul la oboseala de contact a flancurilor : 
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în care: Zε - factorul lungimii de contact, care la dantura înclinată este diferită de “b”. 

 3.  Pentru dimensionare se determină distanţa dintre axe, din condiţia de re-
zistenţă a flancurilor active la oboseala de contact,. Acest lucru se va obţine prin 
adaptarea relaţiei de la calculul danturii roţilor cilindrice cu dinţi drepţi, prin inter-
mediul roţii echivalente.  
         La dantura dreaptă: 
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 La dantura înclinată singura modificare care apare este introducerea factorului 

lungimii de contact Zε : 
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 Pentru predimensionare factorii: 

KV, Kβ, ZH, Zε, SH, KHN, ZR şi ZW 

se consideră că au valoare unitară; ei se vor lua diferiţi de 1 (unu) factorul de 

material (sau factorul tensiunii hertziene) ZM şi factorul sarcinii exterioare KA. 

8.4. ANGRENAJE CONICE 

8.4.1. Caracterizare 

1. Angrenajele conice sunt realizate din două roţi generate din conuri şi 
servesc pentru transmiterea mişcării şi puterii între doi arbori ale căror axe sunt 
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concurente în plan. În acest caz suprafeţele de rostogolire sunt două conuri care au 
vârful comun în punctul de intersecţie al celor două axe de rotaţie (fig. 8.45). 

 
Fig. 8.45 

Angrenajul cu unghiul dintre axe δ = 90
o
 este cel mai frecvent utilizat în prac-

tică şi se numeşte  angrenaj concurent ortogonal. 
Dantura roţilor conice poate fi: dreaptă, înclinată sau curbă (fig. 8.46). Roţile 

conice cu dantură dreaptă  se execută mai uşor şi se montează mai simplu, dar nu 
pot fi utilizate la viteze periferice mari (sub 5 m/s) deoarece produc zgomot şi intro-
duc sarcini dinamice mari. Totodată, roţile conice cu dinţi drepţi sunt sensibile la 
erori de montaj şi deformaţii sub sarcină, dar produc cele mai mici forţe axiale. 

Danturile înclinate şi curbe elimină dezavantajele danturii drepte, dar se exe-
cută mult mai greu şi introduc forţe axiale mai mari. 

Dantura înclinată se obţine mai greu şi are o capacitate portantă mai redusă 
decât dantura curbă, motiv pentru care se utilizează foarte rar. 

Dantura curbă asigură un grad de acoperire mai mare comparativ cu dantura 
dreaptă şi poate fi:  

a. dantură conică circulară (în arc de cerc – dantură Gleason); 
b. dantură conică în arc de evolventă – paloidă (dantură Klingelnberg); 
c,d. dantură conică în arc de epicicliodă sau în arc de hipocicloidă, denumite 
şi danturi eloide Őerlinkon 

  Fig. 8.46 
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Din punct de vedere al calculului geometric al danturilor conice curbe, acesta 
este dependent de procedeul de execuţie. 

Angrenajele conice se execută ca angrenaje zero sau zero deplasate. În ambe-
le cazuri conurile de rostogolire sunt şi conuri de divizare. 

 2. Roata plană de referinţă şi roata plană generatoare. Geometria danturii 
roţilor conice este definită de roata plană de referinţă. Pentru danturile drepte şi 
încli-nate, forma şi dimensiunile roţii plane de referinţă sunt precizate în standarde. 
Pen-tru danturile curbe nu există încă standardizată o roată plană de referinţă, 
fiecare fir-mă producătoare adoptând mărimi diferite. 
 Negativul roţii plane de referinţă, reprezintă roata plană generatoare, care defi-
neşte geometria şi dimensiunile sculei de prelucrare a danturii. 

3. Deplasarea de profil. La dantura conică se realizează, de obicei, două 
tipuri de deplasări de profil: 
 - deplasarea de profil radială (în înălţime) asemănătoare celei de la 
dantura cilindrică şi definită prin coeficientul deplasării radiale xrn ; 
 - deplasarea de profil tangenţială (laterală), definită prin coeficientul de-
plasării tangenţiale xt . 

Deplasarea de profil tangenţială urmăreşte realizarea unei grosimi de dinte mai 
mare decât valoarea normală la roata mai solicitată – de obicei roata mică – con-
comitent cu reducerea grosimii dintelui roţii conjugate. 

 4. Dantura conică evolventică şi dantura octoidă. În procesul de generare a 
danturii conice are loc rostogolirea planului de divizare - rostogolire (de referinţă) al 
roţii plane generatoare pe conul de bază al roţii conice de executat, astfel încât 
vârful conului rămâne mereu în centrul roţii plane generatoare. În acest mod, un 
punct A al roţii plane generatoare (deci al tăişului sculei) va genera pe roata conică 
flancuri ale dinţilor cu profil de evolventă sferică, care au raza AO şi se află pe sfera 
cu centrul în O. 

Realizarea unui angrenaj conic cu profilul danturii de formă evolventă sferică 
atrage după sine avantajele oferite de angrenajele cilindrice evolventice. Totuşi, rea-
lizarea unei astfel de danturi prezintă avantajul că necesită realizarea profilului dinţi-
lor roţii plane de referinţă şi generatoare după o curbă care prezintă un punct de in-
flexiune în polul angrenării. 

Pentru a se realiza mai simplu dantura, s-a adoptat roata plană cu flancurile 
drepte care, la generare prin rostogolire pe conul de bază, va produce dantura tot pe 
o sferă, dar linia de angrenare va fi o octoidă, iar dantura se va numi octoidală. Două 
roţi dinţate conice cu dantură octoidală vor angrena corect dacă liniile lor de angre-
nare (cele două lemniscate sferice) se vor suprapune. Acest lucru se va întâmpla 
dacă conurile de rostogolire vor coincide cu cele de divizare. 

5. Forma dinţilor la roţile conice. În funcţie de tehnologia de execuţie a dan-
turii, dinţii pot fi (fig. 8.47): 
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   Fig. 8.47 

 a. cu înălţime constantă, când se folosesc în special la dantura paloidă şi 
eloidă, realizându-se joc constant la capul dinţilor; 

b. cu înălţime descrescătoare şi joc descrescător la capul dinţilor; 
c. cu înălţime descrescătoare şi joc constant la capul dinţilor. 

8.4.2. Angrenajul conic cu dantură dreaptă. Particularităţi geometrice 

 La o roată conică, dimensiunile dinţilor diferă atât pe înălţime cât şi pe lăţime 
(fig. 8.48). 

 
Fig. 8.48 

Pe înălţimea dintelui se definesc: 
 - elementele geometrice pe conul de cap – indice “a”; 
 - elementele geometrice pe conul de divizare; 
 - elementele geometrice pe conul de picior – indice “f”. 
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Pe lăţimea roţii, dantura se defineşte nu pe sfere ci pe conuri frontale tangente 
la sfera respectivă şi perpendiculare pe generatoarea conului de divizare-
rostogolire.  

Dintre infinitatea de conuri frontale, interesează: 
 - conul frontal (suplimentar) exterior – indice “e” sau fără; 
 - conul frontal (suplimentar) median – indice “m”; 
 - conul frontal (suplimentar) interior – indice “i”. 

Pe conul frontal exterior se reproduc elementele standardizate ale profilului de 
referinţă de la roata plană şi modulul standardizat. 

Forţele şi calculul de rezistenţă se efectuează pe conul frontal (suplimentar) 

median. 
 Elementele geometrice pentru angrenajul conic cu dantură dreaptă, 
nemodificat, vor fi: 

0,1h;mhh *
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*
oaoa ==       - înălţimea exterioară a capului dintelui;  
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ofof ==      - înălţimea exterioară a piciorului dintelui;  
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*
oaofoao +=+=   - înălţimea exterioară a dintelui; 

- diametrele de divizare pe conurile frontale exterioare:  

                                                                d1,2 = m ⋅ z1,2 

- diametrele de divizare pe conurile frontale mediane: 
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 Între cele două diametre de divizare există relaţia: 
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- diametrele de cap: 
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- diametrele de picior: 
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- lungimea exterioară a generatoarei de divizare: 
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- lungimea mediană a generatoarei de divizare: 
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- lungimea interioară a generatoarei de divizare: 
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- unghiul capului dintelui: 
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- unghiul conului de picior: 
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Raportul de transmitere a mişcării în cazul angrenajului conic se poate 
exprima cu relaţiile: 
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În cazul particular:    δ = δ1 + δ2 = 90

o
    rezultă: 
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În cazul angrenajului cu roata plană δ2 = 90
o
, rezultă: 
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8.4.3. Angrenajul înlocuitor şi aproximaţia lui Tredgold 

 Deoarece studierea geometriei şi cinematicii roţilor dinţate conice pe o supra-
faţă sferică este dificilă, Tredgold a introdus aproximarea ca suprafaţa sferei să fie 
înlocuită cu suprafaţa conurilor suplimentare tangente la sfera cu raza R (fig 8.49). 
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    Fig. 8.49 

Prin desfăşurarea acestor conuri suplimentare se obţin sectoare circulare 
plane, pe periferia cărora există dantură dreaptă, având modulul egal cu modulul 
danturii roţii conice. 

Roţile cilindrice cu dantură dreaptă având razele de divizare generatoarele 
co-nurilor frontale (suplimentare) şi modulul roţilor conice se numesc roţi de 
înlocuire, iar angrenajul – angrenaj cilindric înlocuitor. 

Razele roţilor de înlocuire vor fi: 
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Numerele de dinţi ale roţilor de înlocuire: 
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Toate calculele referitoare la cinematică, la gradul de acoperire şi la 
rezistenţă se pot desfăşura, fără a comite o eroare prea mare, cu ajutorul 
angrenajului înlocui-tor. 

8.4.4. Forţele din angrenajul conic cu dantură dreaptă 

 Angrenajul conic cu dantură dreaptă se execută ca angrenaj zero sau zero 
modificat, şi ca urmare conurile de divizare şi rostogolire coincid (fig. 8.50). 
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Fig. 8.50 

Forţele nominale se vor calcula în planul median al danturii, plan definit de 

conul frontal (suplimentar) mediu (Fa1 ≡ Fr2 şi Fr1 ≡ Fa2): 

                                                    

2,1

2,1

2,1
m

t
t

d

M2
F =  

                   2,1o
m

t
2,1ot2,1rvr costg

d
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costgFcosFF

2,1

2,1
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δα=δα=δ=  

                   2,1o
m

t
2,1ot2,1rva sintg

d

M2
sintgFsinFF

2,1

2,1

2,12,12,1
δα=δα=δ=  

8.4.5. Calculul de rezistenţă al angrenajului conic cu dantură dreaptă 

 Calculul de rezistenţă al danturii angrenajului conic cu dinţi drepţi se efec-
tuează în planul median al danturii, adaptând relaţiile de la angrenajul cilindric cu 
dinţi drepţi prin intermediul angrenajului înlocuitor corespunzător planului median. 

1. Calculul la solicitarea de încovoiere prin oboseală la piciorul dintelui 
- relaţia pentru verificare : 

                 SFxFN
F

limF
FPFVA

m2,1

t
F YYK

S
YKKK

mb

F
2,1

2,12,1

2,1

2,1

σ
=σ≤=σ α  
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unde 
2,1FY - se determină în funcţie de numărul de dinţi ai roţilor dinţate cilindrice 

înlocuitoare. 
- relaţia de dimensionare : 

;
d

M2
F

1

1

1
m

t
t =  1id

2

1

sin2

d
Rb 2

12mR
1

m
RmR 1m

1

mm
+Ψ=

δ
Ψ=Ψ= ; 

                                                  

1i

1

1tg

tg
sin

2
121

2

1
1

+
=

+δ

δ
=δ ; 

SFxFN
F

limF2
12

2
mR

FVAt

SFxFN
F

limF2
mR

1FVAt
n

YYK
S

1id

YKKKM4

YYK
S

d

sinYKKKM4
m

1

1m

11

1

1m

11

σ
+Ψ

=
σ

Ψ

δ
≥

αα
. 

 
2. Calculul la oboseala superficială de contact 
- relaţia pentru verificare : 

( )
wRHN

H

limH
HP

2/1

21

2/12
2,1

HVI
m

t
HMH ZZK

Si

1i
KKK

bd

F
ZZ 2.1

2,1

2,1

2,1

2,1

σ
=σ≤
















+

=σ
−

β  

unde ZH – factorul punctului de rostogolire; se calculează pentru angrenajul înlo-
cuitor. 

 3. Pentru dimensionarea angrenajului conic cu dantură dreaptă din condiţia 
de rezistenţă la presiunea hertziană de contact, se adaptează relaţia de la roţile 
cilin-drice cu dinţi drepţi prin intermediul angrenajului înlocuitor:  
§ relaţia tensiunii hertziene pentru dantura roţilor cilindrice cu dinţi drepţi, 

pentru pinion 

σ






 +
σ ≤β=

1HP

2/1
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i
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KKK
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F
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VA

1

1t  

§ pentru angrenajul înlocuitor, la pinion, vom avea  

                        ( )
( ) σ





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         Trecând la angrenajul conic real vom avea: 
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/
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         Înlocuind în relaţia tensiunii hertziene, vom obţine: 

                            ( )
σ




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
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σ ≤β=
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         Pentru dimensionare, din relaţie vom determina dm1, după ce vom face 
următoa-rele înlocuiri: 

d

M2
F

1m

1t

1t
=

; Rb mRmψ=  

în care 
( ) ( ) 212

121m
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d
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+
=
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          Deci      
212

121mRm )1i(d
2

1
b +ψ=  

         Înlocuind în relaţia tensiunii hertziene pentru dantura roţii conice cu dinţi drepţi, 
se determină diametrul mediu al pinionului cu relaţia: 

                                   ( )3
2

Rm

VA

12
2

1HP

1t
1m ZZ

KKK

i

M4
d HMψσ

β
≥

  

         Pentru predimensionare factorii: KV, Kβ, ZH, se vor adopta egali cu unu, mai 

puţin KA şi ZM (factorul global al presiunii hertziene de contact) se vor adopta funcţie 
de situaţia concretă. 

8.5. ANGRENAJE MELCATE 

8.5.1. Caracterizare, clasificare şi domenii de utilizare 

 Angrenajul melcat este un angrenaj încrucişat, utilizat pentru transmiterea 
mişcării şi puterii între doi arbori concurenţi în spaţiu, unghiul dintre aceştia fiind de 
90

o
. 

Este alcătuit dintr-o roată dinţată cilindrică cu un număr de dinţi foarte mic  
(z1 = 1…4) – melcul-roată conducătoare – şi roata condusă care are dantura dispusă 
pe o suprafaţă toroidală astfel încât aceasta înfăşoară melcul-roata melcată. 

Angrenajul melcat are la origine angrenajul cilindric încrucişat, la care ambele 
roţi au formă cilindrică (fig. 8.51). 
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Fig. 8.51 

 Angrenajul cilindric încrucişat prezintă contactul punctiform dintre dinţii conju-
gaţi în timpul angrenării, motiv pentru care are o portanţă scăzută. 

                                 )]1cos(884,01[cos17z o
2

omin −β+β=  

 

βo 45o 50o 75o 86o 

Z1 7 6 4 1 

 
Mărirea portanţei se poate obţine prin realizarea unui contact liniar în locul celui 

punctiform, între dinţi, în timpul angrenării. Pentru aceasta, s-a realizat roata conju-
gată melcului astfel încât să-l înfăşoare, prin dispunerea dinţilor acesteia pe o  su-
prafaţă toroidală. S-a obţinut astfel angrenajul melcat cu melc cilindric  – fig. 8.52. 

 Creşterea mai pronunţată a capacităţii portante se poate obţine prin mărirea 
gradului de acoperire a angrenajului. Aceasta se poate realiza prin modificarea mel-
cului, în sensul ca acesta să înfăşoare roata melcată, respectiv dinţii acestuia să fie 
dispuşi pe o suprafaţă toroidală – melc globoidal. Angrenajul astfel obţinut se nu-
meşte angrenaj melcat globoidal (angrenaj melcat cu melc globoidal) – fig. 8.53. 
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Fig. 8.52 

 

Fig. 8.53 

 Melcul este o roată dinţată cilindrică cu un număr foarte mic de dinţi. Redu-
cerea numărului de dinţi (z1 = 1…4) este posibilă prin creşterea unghiului de 
înclinare β1, spre 90

o
; ca urmare are loc scăderea diametrului de divizare şi a 

pasului elicei, astfel că se produce înfăşurarea pasului elicei de mai multe ori pe 
lăţimea roţii. Roa-ta dinţată (melcul) ia aspectul unui şurub, cu filet trapezoidal (fig. 
.8.54), unde: 

 
Fig. 8.54 

• β1 – unghiul de înclinare al dintelui; 
• γ1 – unghiul de înfăşurare al elicei; 
• γ1 = 90

o 
- β1. 

Numărul de dinţi ai melcului se mai numeşte şi numărul de începuturi. 
Angrenajul melcat prezintă următoarele avantaje: 

 - rapoarte mari de transmitere într-o treaptă de reducere: (6…10) la 
reductoare, (6…15) la multiplicatoare, < 1000 la transmisii cinematice; 
 - portanţă ridicată (angrenajul melcat globoidal); 
 - funcţionare silenţioasă. 

Concomitent apar şi următoarele dezavantaje: 
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 - odată cu creşterea raportului de transmitere scade randamentul, deci 
cresc pierderile de energie; 
 - viteze mari de alunecare pe lungimea dintelui şi ca urmare pericol mare 
de uzare şi gripare; 
 - tehnologie de execuţie şi montaj complicată. 
 Angrenajele melcate se pot utiliza: 
 - ca transmisii cinematice, în construcţia maşinilor-unelte; 
 - ca transmisii de forţă (reductoare melcate) în domeniul maşinilor de ridi-
cat, asigurând condiţia de autofixare. 

8.5.2. Angrenajul melcat cu melc cilindric 

 1. Melcul de referinţă. Datorită formei toroidale a roţii melcate, geometria dan-
turării angrenajului melcat va fi definită printr-un melc cilindric de referinţă stan-
dardizat. Forma şi dimensiunile melcului de referinţă sunt definite în secţiune axială 
(fig. 8.55). 

 
Fig. 8.55 

 Melcul generator, identic cu freza melc cu care se prelucrează roata melcată, 
are forma şi dimensiunile identice cu ale melcului de referinţă, cu excepţia diame-

trului de cap, da, care este mărit pentru a se crea jocul la capul dinţilor în timpul 
angrenării. În timpul danturării, roata nelcată trebuie să fie adusă în angregare cu 
melcul generator în aceleaşi condiţii cinematico – geometrice (raport de transmitere, 
distanţa dintre axe) ca şi cele din angrenajul real. 

Melcul de funcţionare (melcul real), cel care formează cu roata dinţată 
melcată angrenajul melcat, are forma şi dimensiunile identice cu cele ale melcului de 
referinţă, cu excepţia grosimii dintelui, care este subţiată (micşorată) în scopul obţi-
nerii jocului dintre flancuri în timpul angrenării. Pentru a avea o angrenare corectă, 
melcul de funcţionare trebuie adus în angrenare cu roata melcată la o distanţă între 
axe identică cu aceea din timpul danturării roţii melcate, deci diametrele de divizare, 

d1,2, ale melcului şi roţii melcate coincid mereu cu diametrele de rostogolire din 

funcţionare - 
2,1wd . 
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Deoarece melcul generator este identic cu cel de funcţionare, rezultă că fie-
cărei roţi dinţate melcate îi corespunde un melc de funcţionare identic cu freza melc. 
De aici rezultă necesitatea ca la proiectare să se realizeze angrenajul melcat în 
funcţie de frezele melc existente, altfel va fi necesar ca pe lângă proiectarea şi exe-
cuţia angrenajului să se proiecteze şi să se execute şi freza cu care se va dantura 
roata melcată. 

 2. Elementele geometrice ale angrenajului melcat cilindric zero. La 
angrenajul melcat, cilindrul de divizare nu mai păstrează proprietatea de la angrena-
jul cilindric, motiv pentru care s-a introdus noţiunea de cilindru de referinţă (indice 0). 
Angrenajul melcat este caracterizat prin: 

- modulul axial:       mx – pentru dantura melcului; 
- modulul normal:   mn – pentru dantura melcului şi a roţii; 
- modulul frontal:    mt – pentru dantura roţii melcate, 

între acestea existând relaţiile: 
21 tx mm = şi 

21 nn mm =  

Modulul standardizat este 
21 tx mmm == . 

Relaţia dintre pasul normal şi pasul axial va fi 1oxn cospp γ= , relaţie care, 

împărţită cu π, conduce la 1oxn cosmm γ=  

Prin desfăşurarea unui dinte pe lungimea de un pas (fig. 8.56), rezultă: 

Fig. 8.56 

                                
11x

1o

11x

1o

11x

1o
1o1o

zm

d

zm

d

zp

d
tgctg =

π

π
=

π
=β=γ  

din care rezultă: 
                             mqqmtgzmctgzmd 1x1o11x1o11x1o ==β=γ=  

unde:  o11o1 tgzctgzq β=γ=  - coeficient diametral, ale cărui valori sunt standar-

dizate, realizându-se astfel o tipizare a angrenajelor melcate şi, respectiv, a frezelor 
melc. 
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 Randamentul: 
( )ϕ+γ

γ
=η

01

01

tg

tg
 

 Adoptarea unei anumite valori pentru q este o problemă de optimizare pentru 
anumite condiţii cerute angrenajului melcat aşa cum se indică în tabelul următor 
(unde săgeţile în sus înseamnă “ creşte “, iar săgeţile în jos semnifică “ scade “ ). 

 

 Elementele geometrice ale dintelui: 

 - înălţimea capului dintelui: mmhh *
oaoa x

== ; 

 - înălţimea piciorului dintelui: ;m25,1mhh *
ofof x

⋅== ; 

 - înălţimea dintelui:   ( ) m25,2hhh *
of

*
oao xx

⋅=+= . 

 Elementele geometrice ale roţilor (fig. 8.57) : 

 
Fig. 8.57 

- diametrul de referinţă al melcului:      do1 = mq ; 
- diametrul de cap al melcului:               
- )2q(mm2mqh2dd oa1o1a +=⋅+=⋅+= ; 

- diametrul de picior al melcului:           
- )5,2q(mm5,2mqh2dd of1o1f −=⋅−=⋅−= ; 

- diametrul de rostogolire-divizare al melcului:      mqddd 1o11w ===  

- lungimea melcului (L): 
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     L = (11 + 0,06 ⋅ z2) m         dacă z1 = 1 sau 2 începuturi (dinţi); 
     L = (12,5 + 0,09 ⋅ z2) m      dacă z1 = 3 sau 4 începuturi (dinţi); 

- diametrul de rostogolire, divizare şi de referinţă al roţii melcate:     
                                      do2 = dw2 = d2 = m ⋅ z2; 

- diametrul de cap al roţii melcate:         
)2z(mm2mzh2dd 22oa2o2a +=⋅+=⋅+= ; 

- diametrul de picior al roţii melcate:     
)5,2z(mm5,2mzh2dd 22of2o2f −=⋅−=⋅−= ; 

- diametrul exterior maxim al roţii melcate: 
                                        m2dd 2a2a max

⋅+≤    dacă z1 = 1; 

                        m5,1dd 2a2a max
⋅+≤  dacă z1 = 2 sau 3; 

                        mdd 2a2a max
+≤        dacă z1 = 4; 

- raza de curbură a suprafeţei de vârf:     rE2  = 0,5 ⋅ do1 - m; 
- lăţimea roţii melcate (b): 

                                 1ad75,0b ⋅≤     pentru     z1 ≤ 3; 

                                 1ad67,0b ⋅≤     pentru     z1 = 4; 

- semiunghiul coroanei melcate: 
m5,0d

b
sin

1a ⋅+
=θ ; 

- unghiul de înclinare al danturii roţii melcate: βo2 = γo1 ; 
- distanţa dintre axe (de referinţă):                      

( ) mzq5,0
2

dd
a 2

21
d +=

+
= . 

 Elementele geometrice ale melcului de referinţă sunt aceleaşi indiferent de pro-
cedeul tehnologic de execuţie a melcului real. Diferă însă, în funcţie de tehnologia 
de execuţie, forma flancurilor melcului de referinţă. Standardele indică tipurile 
principale de melci utilizaţi şi caracteristicile acestora: 
 ZE   – melcul în evolventă; 
 ZA   – melcul archimedic; 
 ZN1 – melcul cu profil rectiliniu în plan normal pe dinte; 
 ZN2 – melcul cu profil rectiliniu în secţiunea normală pe gol; 
 ZK1 – melc generat cu freză disc dublu conică; 
 ZK2 – melc generat cu freză deget conică. 

În afara tipurilor de melci neriglaţi standardizaţi se mai foloseşte, în mod frec-
vent, melcul cu profil axial concav, iar la roata melcată corespunde profilul conjugat 
convex – angrenajul CAVEX. 

 3. Deplasarea profilului danturii la angrenajul melcat cilindric. 
Deplasarea profilului danturii la angrenajul melcat cilindric se realizează în aceleaşi 
scopuri ca şi la angrenajele cilindrice. În acest caz deplasarea de profil se 
realizează numai la roata melcată, melcul păstrându-şi aceleaşi dimensiuni ca şi în 
cazul angrenajului nedeplasat (fig. 8.58). 
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Fig. 8.58 

 a. Angrenaj zero : 

do1 = d1 = dw1 = mq ; 
do2 = d2 = dw2 = mz2 ; 

)2q(mm2dd 1o1a +=⋅+=  

)2z(mm2dd 22o2a +=⋅+=  

)5,2q(mm5,2dd 1o1f −=⋅−=  

)5,2z(mm5,2dd 22o2f −=⋅−=  

ad = a = 0,5⋅m(q+z2) 
 b. Angrenaj plus :  

do1 = mq ;    d2 = dw2 = mz2 ; 
)x2q(mmx2ddd 1o11w +=+==  

)x2z(mmx2dd 222o +=+=  

)2q(mm2dd 1o1a +=⋅+=  

)2x2z(mm2mx2dm2dd 222o2a ++=++=⋅+=  

)5,2q(mm5,2dd 1o1f −=⋅−=  

)x25,2z(mmx2m5,2dm5,2dd 222o2f +−=+⋅−=⋅−=  

)x2qz(m5,0
2

dd
a 2

2w1w ++⋅=
+

=  

 c. Angrenaj minus : 

do1 = mq ;    d2 = dw2 = mz2 ; 

)x2q(mmx2ddd 1o11w −=−==  

)x2z(mmx2dd 222o −=−=  

)2q(mm2dd 1o1a +=⋅+=  

)2x2z(mm2dd 22o2a +−=⋅+=  
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)5,2q(mm5,2dd 1o1f −=⋅−=  

)x25,2z(mm5,2dd 22o2f −−=⋅−=  

)x2qz(m5,0
2

dd
a 2

2w1w −+⋅=
+

=  

 Sunt posibile următoarele moduri de a se realiza deplasarea de profil: 
 a) menţinerea numărului de dinţi pentru roata melcată şi realizarea unei 
distanţe dintre axe impusă sau standardizată. 
 La angrenajul deplasat se vor menţine dw1 = d1 şi dw2 = d2  deoarece este nece-
sară menţinerea aceleiaşi distanţe dintre axe în funcţionare ca şi la prelucrare, pen-
tru a se realiza contactul liniar între flancuri. 

b) se menţine distanţa dintre axe, dar se modifică z2 în 2'z  pentru îmbunătăţi-

rea condiţiilor de funcţionare. 
 Deplasarea de profil necesară în acest caz va fi: 

                              ad = 0,5m (q + z2)          şi          ( )x2'zqm5,0a 2d ±+= . 

 Punând condiţia ca:    ad = a,   rezultă ( )22 'zzx −±=  

Dacă se admite 1'zz 22 =−   sau  2  se obţine x = ± 1 sau x = ± 0,5. 

 4. Pierderile de putere şi randamentul reductorului cu melc cilindric. 
Randamentul unui reductor cu melc cilindric se poate stabili cu relaţia: 

                                                 vlua ηηηη=η  

în care:                                           
• ηa – randamentul angrenajului melcat; 
• ηu – randamentul barbotării uleiului şi frecării în etanşări; 
• ηl – randamentul lagărelor; 
• ηv – randamentul ventilatorului. 

 Sunt recomandate următoarele valori pentru  ηa : 
• η = 0,7 ÷ 0,75 → z1 = 1; 
• η = 0,75 ÷ 0,82 → z1 = 2; 
• η = 0,82 ÷ 0,92 → z1 = 3; 4; 

Corespunzător acestor randamente vor exista pierderile de putere: 
                                           Pp = Pa + Pu + Pl + Pv 

în funcţie de care randamentul total se poate exprima cu relaţia: 

                            
1

p

1

p1

12

2

1

2

P

P
1

P

PP

PP

P

P

P
−=

−
=

+
==η . 

Pierderile maxime au loc în angrenare şi se datorează îndeosebi alunecării 
relative a dinţilor în contact pe lungimea lor. Prin asemănare cu transmisia şurub-
piuliţă, rezultă pentru cazul melcului motor: 

                                  
( )'tg

tg

1o

1o
a

ϕ+γ

γ
=η   ,  unde    a'arctg' µ=ϕ  

8.5.3. Forţele din angrenajul melcat cilindric 
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 Şi în cazul angrenajului melcat cilindric apar, în timpul angrenării, forţele întâl-
nite în cazul celorlalte tipuri de angrenaje (fig. 8.59): 

 
Fig. 8.59 

 - forţele nominale, datorate momentului de torsiune transmis; 
 - forţa dinamică exterioară, determinată de caracteristicile de lucru varia-
bile în timp ale maşinilor motoare şi de lucru; 
 - forţa dinamică  interioară, produsă de erorile de execuţie a danturii 
roţilor şi elasticitatea acesteia; 
 - forţa de frecare, determinată de alunecarea relativă în lungul dinţilor. 

Totodată şi aici are loc repartiţia neuniformă a sarcinii, în timpul angrenării, pe 
lăţimea danturii. 

Iniţial se pot preciza următoarele egalităţi rezultate din poziţia relativă a axelor 
de simetrie a melcului, respectiv roţii: 

                                           Ft1 = Fa2;      Fa1 = Ft2;       Fr1 = Fr2 



Capitolul 8 105 

 - forţa tangenţială la melc: 

                                                 2a
1o

1t
1t F

d

M2
F ==  

 - forţa tangenţială la roata melcată: 

                                  
( ) ( ) 1a

1o

1t

1o

2a
2t F

'tg

F

'tg

F
F =

ϕ+γ
=

ϕ+γ
=  

 - forţele radiale la melc, respectiv la roata melcată: 
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 - forţele normale la melc, respectiv la roata melcată: 
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 Considerând:    ϕ′ relativ mic,    cos ϕ′ ≈ 1;    sin ϕ′ ≈ 1;    tg ϕ′ ≈ 0, rezultă 
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8.5.4. Materiale, precizia de execuţie, moduri de deteriorare a 
angrenajelor melcate 

Datorită alunecării mari dintre flancuri, la angrenajul melcat apare, mai pronun-
ţat decât la celelalte angrenaje, pericolul de uzare şi gripare, motiv pentru care mel-
cul şi roata se vor confecţiona din materiale care să alcătuiască cupluri antifricţiune. 

În acest sens, melcul se poate confecţiona din: 
 - oţeluri aliate de cementare (HRC = 56 - 62); prelucrarea finală va fi recti-
ficarea şi lustruirea; 
 - oţeluri aliate de îmbunătăţire (HRC = 45 - 55), cu flancurile călite. 

Roata melcată, frecvent numai coroana dinţată, se va confecţiona din: 
 - bronzul aliat cu staniu – pentru angrenaje foarte solicitate; 
 - aliaje de bronz cu aluminiu (atunci când se urmăreşte economisirea sta-

niului); 
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- aliaje de aluminiu cu zinc; 
- fonte de antifricţiune; 
- fonte cenuşii; 
- materiale plastice 

în aceste cazuri se recomandă ca 
melcul să fie cementat şi rectificat 

 Atunci când coroana dinţată se execută din bronz iar corpul roţii din fontă sau 
oţel, îmbinarea se poate realiza prin fretare sau cu şuruburi păsuite; se poate adopta 
şi soluţia turnării coroanei direct pe corpul roţii, iar prin răcire rezultă strângerea ne-
cesară pentru transmiterea momentului de torsiune prin frecare. 

Precizia de execuţie a angrenajelor melcate este standardizată. Alegerea trep-
tei de precizie se efectuează, în principal, în funcţie de viteza periferică a angrenaju-
lui şi rolul funcţional (angrenaj de forţă sau cinematic). 

Modurile de deteriorare a danturii angrenajelor melcate sunt aceleaşi ca la an-
grenajele cilindrice şi conice: ruperea danturii, oboseala superficială a flancurilor 
(pitting sau ciupire), gripajul, uzarea adezivă şi abrazivă. 

Se precizează însă că datorită alunecărilor relative mari dintre flancuri, gripajul 
şi uzarea adezivă constituie principalele cauze de deteriorare a danturii. 

8.5.5. Calculul de rezistenţă al danturii angrenajului melcat cilindric 

a.   Calculul la solicitarea de contact prin oboseală a flancurilor active 
(pentru melcul Archimedic – ZA) 

 
Pentru calcul se va utiliza relaţia efortului hertzian normal maxim: 
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aplicată pentru roata melcată care se execută totdeauna dintr-un material mai slab. 
Secţiunea în care se vor determina razele de curbură ale dinţilor în contact 

este aceea în care flancurile melcului sunt drepte (ρ1=∞): 
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(în cazul melcului ZA, flancurile sunt 
drepte în secţiune axială, respectiv, la 
roata melcată aceasta coincide cu 
secţiunea frontală). 

Forţa normală de calcul va ţine seama atât de sarcinile dinamice, cât şi de 
repartiţia neuniformă pe lungimea dintelui: 
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Lungimea de lucru, desfăşurată a dintelui va fi: 
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  Lungimea minimă de contact a dinţilor, obţinută prin însumarea liniilor de 
contact efective: 
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Dacă în această relaţie se înlocuieşte b
)

 şi se adoptă  2θ =100o   şi   ε = 2   se 
obţine: 
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Înlocuind în relaţia efortului hertzian, se obţine: 
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 Se notează: 
                               ZM = (0,35 ⋅ E)
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 –    factorul de material; 
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Pentru dimensionare se va determina distanţa dintre axe: 

;
zq

a2
m);zq(

2

m

2

dd
a;

d

M2
F

2
2

2w1w

2w

2t
2t

+
=+=

+
==  

qz
)zq(

a8
qzmdd 2

23
2

3
2
2

32
2w1w

+
==  

( ) ( )
3/1

2
HMvA2

2
2

2HP

2t
2 ZZKKK

qz2,5

M
qza















σ⋅
+= β . 

 
b. Calculul la solicitarea de încovoiere prin oboseală la piciorul dintelui 

Verificarea la încovoiere se va efectua numai pentru dantura roţii melcate 
confecţionată din material mai slab. 

Asemănător cu angrenajul cilindric cu dinţii înclinaţi se va utiliza relaţia: 
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Pentru dimensionare se va determina modulul danturii, făcând următoarele 
înlocuiri: 
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Înlocuind în relaţia de verificare din care se va scoate modulul şi se va obţine: 
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c.   Calculul termic al reductorului melcat 

Din ecuaţia de bilanţ termic se va determina temperatura medie a uleiului: 

                                     103 P1 (1 - η) = K Ac (tu - to) 
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în care: 
•  K - coeficientul global de transfer termic prin carcasă; 
• Ac - aria carcasei reductorului. 

Dacă relaţia nu este satisfăcută, se vor lua măsuri de răcire ca: nervura car-
casei, utilizarea unui ventilator, răcirea băii de ulei etc. 
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LAGĂRE CU ELEMENTE DE 
ROSTOGOLIRE (RULMENŢI) 

9.1. CARACTERIZARE. CRITERII DE CLASIFICARE 

 1. Lagărele cu elemente de rostogolire se deosebesc de lagărele cu alune-

care prin aceea că frecarea de alunecare este înlocuită cu frecarea de rostogolire; 
constructiv, cuzinetul este înlocuit cu un organ complex, fabricat în serie şi stan-

dardizat, numit rulment.  
 Deci rulmentul este un organ de maşină complex care materializează o cuplă 

cinematică de rotaţie, între elementele sale existând o mişcare de rostogolire (fig. 
9.1) : 

 
Fig. 9.1 

 

RrRfRf FF
r

f
FfFrF µ==⇒=⋅  

unde µr  – coeficient de frecare la rostogolire (µr  scade  dacă  f scade,  ceea ce im-

plică:  duritate ridicată a cuplului de materiale; suprafeţe foarte netede; geometrie 
precisă. 

În realitate, între elementele rulmentului nu există rostogolire pură deoarece si-
multan apare şi alunecare (alunecare elastică, alunecare geometrică). Totodată se 

precizează că nu poate exista frecare uscată deoarece rulmenţii se ung, iar în anu-



Capitolul 9 31 

mite condiţii de netezime (rugozitate) a suprafeţelor, viteză, încărcare şi lubrifiant 
(ulei) se poate realiza un regim de ungere elastohidrodinamică (EHD). 

2. Elementele componente ale unui lagăr cu rostogolire sunt (fig. 9.2): 

 
Fig. 9.2 

 a -  inelul interior al rulmentului, montat pe fusul  1  al arborelui printr-un ajustaj 
cu strângere sau intermediar, astfel încât se roteşte simultan cu acesta; totodată 
inelul interior se va fixa axial pe arbore, într-un singur sens sau în ambele sensuri:  
KB /m; k; n;  5; 6  sau  PO/m; k; n; 5; 6; 
 b -  inelul exterior al rulmentului, montat în caracasa  2,2’  a lagărului printr-un 
ajustaj intermediar, astfel încât, în funcţionare, el este staţionar; totodată inelul exte-
rior se va fixa axial în carcasă, într-un singur sens, în ambele sensuri, sau poate fi 
liber-axial în ambele sensuri  [H 7.8 / hB (H 7,8/po) H6,7/hB]. 
 Observaţie: Sunt aplicaţii în care inelul interior este fix în funcţionare, iar inelul 
exterior este rotitor (de exemplu la osiile fixe). 
 c - corpurile de rostogolire, montate între cele două inele şi care au 
posibilitatea de rostogolire şi alunecare pe căile de rulare ale acestora; căile de 
rulare pot fi: toroi-dale, cilindrice, conice, sferice; 
 d -   colivia (cămaşa) rulmentului care are rolul de a menţine echidistante cor-
purile de rostogolire; 
 3, 4 - piuliţă canelată, respectiv şaibă de siguranţă; cu ajutorul acestora se 
realizează fixarea axială a inelului interior pe fusul arborelui; 
 5 - inel elastic pentru alezaj prin care se realizează fixarea axială a inelului ex-
terior în carcasă; 
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 6 -  capacul lagărului cu ajutorul căruia se realizează simultan fixarea axială a 
inelului exterior în carcasă şi etanşarea lagărului prin strângerea garniturii  9  cu 
elementele filetate  7, 8 (şuruburi, şaibe de siguranţă). 
  3. Dimensiunile caracteristice pentru un rulment sunt: 
 d -   diametrul interior a cărui valoare nominală este identică cu cea a fusului 
ar-borelui; 
 D -  diametrul exterior – are valoarea nominală identică cu cea a alezajului din 
carcasă; 
 B (H) - lăţimea rulmentului sau înălţimea (pentru rulmenţii axiali sau axiali-ra-
diali); 
 r - razele de racordare ale inelelor rulmentului. 
 Rulmenţii sunt standardizaţi sau indicaţi în cataloagele întreprinderilor produ-
cătoare. În ţara noastră rulmenţii sunt fabricaţi în societăţi specializate din Braşov, 
Bârlad, Alexandria, Ploieşti, Vaslui. 

 Utilizarea lagărelor cu rostogolire prezintă, comparativ cu lagărele cu alune-
care, următoarele avantaje: 
 - pierderi prin frecare mai reduse, îndeosebi la pornire şi oprire; 
 - uzură relativ mică; inexistenţa uzării fusurilor pe care se montează; 
 - consum de lubrifiant cu ∼ 30% mai mic; 
 - gabarit axial mai mic; capacitate portantă mare pe unitatea de lăţime; 
 - interschimbabilitatea este uşor asigurată prin caracterul de masă al fabri-
caţiei; 
 - materialele din care sunt confecţionate elementele componente ale rulmen-
tului nu sunt deficitare; 
 - asigură rigiditate mare a reazemului (atunci când este necesară).  
 Simultan, trebuie precizate însă şi următoarele dezavantaje: 
 - funcţionează greu la încărcări şi turaţii mari; pentru precizarea mai exactă a 
domeniului de utilizare prezintă interes diagrama din fig. 9.3; 
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Fig. 9.3 

 - sensibilitate mare la sarcini dinamice (îndeosebi cele prin şoc); 
 - zgomot relativ ridicat. 

 Observaţie: Aceste două dezavantaje se datorează lipsei unei pelicule de lu-
brifiant cu rol amortizor. 
 - condiţii severe de fabricaţie şi uneori şi de montaj; 
 - gabarit radial mult mai mare; 
 - durată de funcţionare redusă în condiţii de încărcare şi turaţie mare; 
 - imposibilitatea de montaj şi demontaj atunci când se impune un plan dia-
metral de separaţie; 
 - sunt sensibili la medii cu grad ridicat de impurităţi. 

 4. Clasificarea rulmenţilor se pot clasifica după următoarele criterii: 
 a. După direcţia de acţionare a forţei principale preluate: 

 a.1. rulmenţi radiali; 
 a.2. rulmenţi axiali; 
 a.3. rulmenţi combinaţi radial-axiali sau axial-radiali. 

b. După forma corpurilor de rostogolire (fig. 9.4): 
  b.1. rulmenţi cu bile; 
  b.2. rulmenţi cu role. 
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Fig. 9.4 

c) După adâncimea căilor de rulare: 
c.1. cu cale de rulare normală; 
c.2. cu cale de rulare adâncă;   
d. după forma căii de rulare:            d1. toroidală 

                                                                               d2. cilindrică 
                         d3. conică 

                                                                               d4. sferică 
d) După numărul rândurilor de rostogolire: 

e.1. cu un singur rând; 
e.2. cu două rânduri; 
e.3. cu patru rânduri (rulmenţii pentru material rulant). 

f) Rulmenţi cu destinaţie specială: 
f.1. miniaturali – rulmenţi pentru mecanică fină; 
f.2. rulmenţi pentru lagăre de sprijin şi rotire cu diametrul foarte 

mare şi care lucrează la turaţii scăzute; 
f.3. rulmenţi cu plan de separaţie diametral (din două bucăţi); 
f.4. rulmenţi pentru mişcări de translaţie (ghidaje). 

5. Tipuri reprezentative de rulmenţi – caracteristici funcţionale şi indicaţii 
de utilizare. Date fiind condiţiile de funcţionare foarte variate (încărcarea ca mărime 
şi direcţie, turaţia, temperatura, posibilitatea de ungere etc.), pentru a se acoperi 
toată gama de necesităţi au fost realizate destul de multe tipuri de rulmenţi. Pentru 
alegerea tipului optim de rulment, pentru condiţii de lucru date, este necesară cu-
noaşterea caracteristicilor funcţionale ale acestora. 
 A. Rulmentul radial cu bile pe un rând (fig. 9.5): 

 

Fig. 9.5 

 - are cea mai largă utilizare deoarece construcţia sa este simplă şi preţul de 
cost redus; 
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 - este un rulment nedemontabil şi poate prelua sarcini radiale (Fr) medii şi 

sarcini axiale (Fa) mici şi medii, în ambele sensuri; 
 - funcţionează bine la turaţii mari şi foarte mari; 
 - poate asigura compensarea abaterilor de ali-niament între arbore şi carcasă 
între limitele de (2’...10’); 
 - asigură fixarea axială a arborelui în ambele sensuri.            
 B. Rulment cu role cilindrice pe un rând (fig. 9.6): 

 
Fig. 9.6 

 - sunt rulmenţi demontabili, motiv pentru care se uşurează montarea, res-
pectiv demontarea, mai ales atunci când datorită condiţiilor de încărcare ambele ine-
le se montează cu strângere; 
 - funcţionează bine la turaţii medii şi mari; 

 - pot prelua sarcini radiale (Fr) mari, iar tipurile  NJ  (fig. 9.6, b) şi  NJ + HJ   

(fig. 9.6, c) pot prelua şi sarcini axiale (Fa) mici şi medii, primul într-un singur sens şi 
al doilea în ambele sensuri; 
 - tipul  NU  (fig. 9.6, a) permite o deplasare axială a arborelui în ambele sen-
suri, în raport cu carcasa. 

 C. Rulment cu ace pe un singur rând (fig. 9.7): 

  - preia numai sarcini radiale (Fr) mari şi foarte mari; 

 
                 Fig. 9.7    Fig. 9.8                                    Fig. 9.9 

 - funcţionează bine la turaţii medii şi mari; 
 - asigură un gabarit radial redus; 
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 - permit deplasarea axială a arborelui în raport cu carcasa. 

 D. Rulment radial – axial cu bile pe un singur rând (fig. 9.8): 
 - este un rulment demontabil; 

 - preia sarcini radiale (Fr) medii şi mari şi sarcini axiale (Fa) într-un singur 
sens; 
 - la încărcarea rulmentului cu o sarcină radială apare o forţă axială care 
trebuie compensată printr-o forţă opusă; din acest motiv se montează pereche-opus, 
în „X” sau „O” în acelaşi lagăr sau în lagăre diferite; 
 - când se doreşte creşterea capacităţii lagărului se pot monta în tandem 
(pereche în acelaşi sens). 

 E. Rulment radial – axial cu role conice (fig. 9.9): 

 - preia sarcini axiale (Fa) medii şi mari într-un singur sens şi sarcini radiale 

(Fr) mari; 
 - este demontabil; 

 - pentru montaj aceleaşi precizări ca la D. 

 F. Rulment radial oscilant cu role butoiaş simetrice (fig. 9.10): 

 
Fig. 9.10 

 - calea de rulare din inelul exterior este sferică, având centrul pe axa de 
rota-ţie a rulmentului; 

 - preia sarcini radiale (Fr) mari şi foarte mari, statice şi dinamice şi sarcini 

axiale (Fa) mici în ambele sensuri; 

 - permite aşezarea înclinată a arborelui faţă de carcasă (1o...2,5o). 

 G. Rulment axial cu bile, cu simplu efect (fig. 9.11): 

   
                        Fig. 9.11                                                         Fig. 9.12 
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 - pentru a se evita mişcarea de alunecare dintre corpurile de rostogolire şi 
inele, care apare datorită efectului giroscopic, asupra rulmentului trebuie să acţione-

ze o sarcină axială (Fa) minimă, chiar în stare de repaus; 

 - preia sarcini axiale mici şi mijlocii, unidirecţionale; 
 - suportă turaţii mici şi mijlocii; 
 - inelul cu alezajul mic se montează pe arbore, iar celălalt în carcasă. 

 H. Rulment axial – oscilant cu role butoiaş asimetrice (fig. 9.12): 

 - preiau sarcini axiale (Fa) mari şi foarte mari unidirecţionale; pot prelua şi 

sarcini radiale mici; 
 - permit înclinarea arborelui (2

o
...3

o
) faţă de carcasă; 

 - funcţionează bine la turaţii medii şi mari. 
Se precizează că au fost prezentate numai soluţiile constructive de rulmenţi 

întâlnite cel mai frecvent în aplicaţiile practice. 

9.2. TIPIZAREA ŞI SIMBOLIZAREA RULENŢILOR 

 1. Tipizarea dimensiunilor rulmenţilor. După cum s-a precizat, dimensiunile 

principale ale unui rulment sunt:  
    d – diametrul interior 
    D – diametrul exterior 
    B – lăţimea 
    r – razele de racordare. 
 Din motive economice, numărul tipodimensiunilor de rulmenţi este limitat la un 
număr minim raţional. Astfel, diametrele interioare d sunt standardizate şi pentru 
frecare diametru interior rulmenţii se execută numai cu anumite diametre exterioare  
D, aranjate într-o serie de diametre:  8, 9, 0, 1, 2, 3, 4 – în ordinea creşterii dia-
metrului exterior. În cadrul fiecărei serii de diametre există diferite serii de lăţimi: 0, 
1, 2, 3, 4, 5, 6 – în ordinea creşterii lăţimii rulmentului (fig. 9.13). 
 Capacitatea portantă a aceluiaşi tip de rulment, la acelaşi diametru interior, 
creşte cu creşterea diametrului exterior şi/sau a lăţimii. 
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Fig. 9.13 

 2. Clase de utilizare a rulmenţilor. Tot din motive economice, dar şi de tipi-

zare, rulmenţii sunt încadraţi în trei clase de utilizare: 

 - rulmenţii din   clasa  1  de utilizare  - se execută în mod curent, motiv pen-

tru care se vor utiliza cu precădere deoarece se pot procura (apriviziona) uşor; 

 - rulmenţii din   clasele  2  şi  3  de utilizare  se vor utiliza numai atunci când 

din motive bine justificate tehnic nu se pot utiliza cei din clasa  1; se aprovizionează 

mai greu şi pentru folosirea lor trebuie aprobări speciale. 

  În cataloagele de rulmenţi se prevăd clasele de utilizare pentru toate 

tipodimensiunile de rulmenţi (1 - □;  ○ – 2;  3 - ●). 

3. Simbolizarea rulmenţilor. Conform  standardelor,  simbolul unui rulment se 

compune din două părţi fig. 9.14) : 

 - simbolul de bază, care cuprinde simbolul seriei, format la rândul său din 

simbolul tipului de rulment, simbolul seriei de dimensiuni (B  şi  D) şi simbolul ale-

zajului rulmentului (pentru  20 ≤ d ≤ 490 mm, acesta se exprimă printr-un număr egal 

cu 1/5 din valoarea diametrului); 

 - simboluri suplimentare, precizate prin cifre sau litere, scrise înaintea 

(prefixe) sau după simbolul de bază (sufixe), se referă la: particularităţi constructive 

ale rulmentului, la modul de etanşare a lui, la precizia de execuţie, la temperatura de 

utilizare, la nivelul de vibraţii, la jocul radial etc. 

Exemple : 

                                                NU  2  3   1   2 

rulment radial cu role cilindrice 

pe un singur rând 

          simbolul alezajului (12 x 5 = 60 mm = d)  

                                                          

                                                            simbolul seriei de diametre exterioare (D) 
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      simbolul seriei de lăţimi (B)     
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Fig. 9.14 

     simbolul seriei       simbolul alezajului 
 

      6    3    0    7 
 

           
   rulment radial cu bile        

                  seria de diametre exterioare şi lăţime 
                                                           07 x 5 = 35 mm = d 

 
        simbolul seriei          simbolul alezajului 

 

      3   2   3   0   5 
 
 

 
rulment radial-axial cu role conice 
                        

         
                                  05 x 5 = 25 mm = d 

                                                                          simbolul seriei de diametre exterioare (D) 
                                                                       simbolul seriei de lăţimi (B) 
                                                     
 4. Precizia de execuţie a rulmenţilor. Precizia de rotire a arborelui este de-
terminată în primul rând de precizia rulmenţilor. Frecvent, în construcţia de maşini se 
utilizează rulmenţii de  precizie normală – simbol  PO. Pentru cerinţe de precizie mai 
mare sunt prevăzute clasele de precizie  P6, P5, P4, P2 (cea mai precisă) care se 
indică în simbolul rulmentului. Când se utilizează astfel de rulmenţi este necesar ca 
arbo-rele şi carcasa să se execute cu precizia corespunzătoare şi să fie rigide. 

9.3. MATERIALE ŞI TEHNOLOGIA DE EXECUŢIE A 
RULMENŢILOR. ASPECTE DE DETERIORARE A 

RULMENŢILOR 

 1. Solicitările mari la care sunt supuse corpurile de rostogolire şi căile de rulare 
în timpul funcţionării (contacte punctiforme sau liniare) au impus elaborarea unor 
oţeluri speciale pentru construcţia rulmenţilor. La noi în ţară, inelele şi corpurile de  
rostogolire ale rulmenţilor se execută din oţel aliat cu crom:  RUL 1  pentru rulmenţii 
mici şi   RUL 2   pentru rulmenţii de dimensiuni mari (standardizate). Diferenţa dintre 
cele două mărci de oţel o constituie conţinutul de mangan şi siliciu. 
 Rulmenţii speciali pentru condiţii grele de utilizare se realizează din oţelurile  
RUL  1V  şi  RUL  2V  (standardizate). 
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 Inelele rulmentului se execută în următoarea succesiune de faze:  forjare (libe-
ră sau în matriţă – funcţie de dimensiuni) → tratament termic de recoacere de glo-

bulizare → sablare pentru înlăturarea ţunderului → strunjire → tratament termic de 
călire şi revenire → tratament termic de îmbătrânire pentru îmbunătăţirea stabilităţii 
dimensionale → rectificare → superfinisarea căilor de rulare → spălare → dema-
gnetizare. 
 Corpurile de rostogolire execută conform următorului ciclu de fabricaţie: debi-
tare → presare pe prese speciale → rectificare brută → călire → rectificare finală → 

superfinisare → sortare dimensională. 
 Coliviile se execută din:  tablă din  OL  34  sau  37  (standardizate),  prin ambu-
tisare, alamă - prin turnare centrifugală urmată de prelucrare prin aşchiere, materiale 
plastice - prin injectare în matriţă (sunt uşoare, ieftine, coeficient de frecare redus 
etc.).  

 2. Apariţia, tipul şi evoluţia aspectelor de deteriorare a rulmenţilor sunt 
determinate de următoarele grupe de factori: factorii de material (compoziţie, 
structură, omogenitate), factorii constructivi (geometrie, dimensiuni), factori 
tehnologici (operaţii şi regimuri tehnologice), factori de montaj (ajustaje, metode de 
montaj), factorii de exploatare (încărcare, turaţie, ungere etc.). 

În condiţii normale, adică pentru un oţel cu o structură considerată omogenă, 
geometrie şi dimensiuni uzuale, tehnologie de execuţie şi montaj corespunzătoare, 
exploatare corectă, deteriorarea rulmentului se produce prin oboseală de contact 
(ciupire sau pitting). 

În afara oboselii de contact, mai pot apărea şi alte moduri de deteriorare şi 
anume: 
 - uzarea abrazivă – atunci când lagărul nu este bine etanşat; 
 - uzarea adezivă – atunci când se distruge pelicula de lubrifiant de natură 
elastohidrodinamică sau straturile de lubrifiant adsobit sau chiemisorbit şi are loc 
contactul metalic direct (în cazul extrem apare griparea rulmentului); 
 - uzarea de fretare la contactul inel interior - fus sau inel exterior - carcasă 
(sau tribocoroziunea) – frettingul; 
 - brinelarea – deformaţii plastice în regim static datorate încărcărilor 
extreme; 
 - ruperea sau spargerea elementelor rulmentului (îndeosebi colivia). 
 

9.4. SOLICITĂRILE ELEMENTELOR RULMENŢILOR 

 Contactul dintre corpurile de rostogolire şi căile de rulare, atunci când 
rulmentul este neîncărcat, poate fi punctiform sau liniar după cum corpurile de 
rostogolire sunt bile sau role. Atunci când rulmentul este încărcat cu sarcina 
exterioară, în zona de contact se produc deformaţii elastice ale elementelor în 
contact, ceea ce determină o pată de contact de formă elipsoidală (în cazul 
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rulmentului cu bile) sau de formă aproximativ dreptunghiulară (în cazul rulmentului 
cu role) – fig. 9.15. 

 Repartiţia sarcinii exterioare pe corpurile de rostogolire se poate considera 
aproximativ cosinusoidală, rezultând sarcina maximă suportată de un corp de 
rostogolire: 

α
=

cosz

Fr
37,4Fmax          -  pentru rulmenţii cu bile, radiali 

α
=

cosz

Fr
08,4Fmax          -  pentru rulmenţii cu role, radiali 

α
=

sinz

Fa
37,4Fmax           -  pentru rulmenţii axiali , 

relaţii în care  α  este unghiul de contact sub sarcină. 

 
Fig. 9.15 
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Fig. 9.16 

 Tensiunile care apar la contactul dintre corpurile  de rostogolire şi inele se pot 
calcula cu relaţiile din teoria elasticităţii. Pentru contacte liniare (rulmenţi cu role) 
relaţiile pentru tensiunile normale sunt: 
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 Se observă că solicitarea maximă apare la contactul corpurilor de rostogolire 
cu inelul interior. 

Ţinând seama şi de faptul că cel mai frecvent inelul interior se roteşte sub 
sarcină în timpul funcţionării, rezultă că are loc o solicitare variabilă a acestuia (fig. 
9.16). 

O influenţă deosebită asupra solicitării la oboseală superficială a elementelor 
rulmentului o are şi tensiunea tangenţială, a cărei valoare maximă se situează la o 
anumită adâncime de la suprafaţa de contact. 

9.5. CALCULUL LAGĂRELOR CU ROSTOGOLIRE 

 După alegerea tipului optim de rulment (în funcţie de mărimea şi direcţia sar-
cinilor ce urmează a fi preluate, turaţie, temperatură, ansamblul din care face parte) 
se trece la determinarea mărimii de rulment care asigură, pentru condiţiile reale de 
funcţionare, durata de funcţionare (durabilitatea) cerută. Altfel spus, se efectuează 
calculul de dimensionare sau verificare a lagărului cu rostogolire. 
 Dintre aspectele de deteriorare, anterior precizate, calculul se efectuează 
pentru: 
 a) oboseala superficială de contact – în cazul rulmenţilor care funcţionează 
la o turaţie mai mare de 10 rot/min; 
 b) deformarea plastică statică (brinelare) – în cazul rulmenţilor  care funcţio-
nează la turaţii mai mici de 10 rot/min. 
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 Observaţie. Calculele moderne de organe de maşini adoptă din ce în ce mai 
mult o curbă Wöhler fără palier, trecându-se astfel de la un calcul de rezistenţă la un 
calcul de durabilitate cu considerarea aspectului statistic al oboselii pieselor. Pentru 
prima dată aceste aspecte au fost utilizate la calculul rulmenţilor. 

1. Calculul la durabilitate (oboseală) al rulmenţilor rotitori  (n > 10 rot/min) 

Calculul de verificare al rulmenţilor rotitori constă în determinarea durabilităţii 
acestora în condiţiile reale de funcţionare. 

Durabilitatea reprezintă numărul de ore de funcţionare  (Lh) sau numărul de 
milioane de rotaţii  (L)  pe care rulmentul le poate efectua în condiţiile reale de func-
ţionare până la apariţia primelor semne de uzare prin oboseală de contact. 

Pentru o tipodimensiune de rulmenţi se defineşte durabilitatea de bază, care 
reprezintă numărul de ore sau de rotaţii efectuate sub sarcină constantă, la o 
anumită turaţie, de cel puţin 90% din lotul de rulmenţi încercat, înainte de apariţia 
pri-melor semne de oboseală superficială. 

Experimental, s-a constatat că între durabilitate, încărcare şi tipul de rulment 
încercat există relaţia: 

=== p/1
nn

p/1
22

p/1
11 LFLFLF K  constant = C 

sau:       
p

F

C
L 








=  [mil.rot], 

relaţie în care: 
• C semnifică capacitatea dinamică de încărcare şi reprezintă sarcina pur 

radială (pentru rulmenţii radiali) sau pur axială (pentru rulmenţii axiali), de valoare şi 
direcţie constantă, pentru care cel puţin 90% din lotul de rulmenţi încercaţi, având 
inelul interior rotitor şi inelul exterior fix, atinge o durabilitate de 10 6 rotaţii (conform 
standardelor – fig. 9.17). 

 
Fig. 9.17 

Capacitatea dinamică se indică, pentru fiecare tipodimensiune de rulment, în 
catalogul de rulmenţi. Valoarea acesteia a fost determinată experimental şi este va-
labilă pentru lagăre cu un singur rulment, duritatea materialului din care sunt con-
fecţionate inelele şi corpurile de rostogolire cea prescrisă şi temperatura de lucru a 
rulmentului maxim 120oC. 

Dacă într-un lagăr se montează doi sau trei rulmenţi identici, atunci valoarea 
din catalog se înmulţeşte cu factorul numărului de rulmenţi:  K  (K > 1). 
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Pentru rulmenţii care vor funcţiona la o temperatură mai mare de 120o C, ca-
pacitatea dinamică din catalog se înmulţeşte cu factorul de temperatură  ft (ft < 1), 
care va ţine cont de scăderea rezistenţei la oboseală a elementelor rulmentului, ca 
urmare a modificărilor structurale produse de temperatură. Atunci când rulmentul a 
fost supus unui tratament termic de stabilizare (îmbătrânire): ft = 1. Dacă rulmentului 
îi lipseşte unul din inele (interior sau exterior), se modifică duritatea, respectiv rezis-
tenţa la oboseală de contact, motiv pentru care capacitatea dinamică din catalog va 
fi afectată şi de factorul de duritate f H (f H < 1). Ca urmare, în calcul se va considera:  

KffC Ht=
. Ccatalog      →   capacitatea dinamică de încărcare a lagărului în 

cazul general 
• p – factor care ţine seama de felul contactului dintre corpurile de rostogolire şi 

inele:   p = 3 – rulmenţi cu bile   şi     p = 10/3     – pentru rulmenţi cu role; 
• F – sarcina dinamică echivalentă; este o forţă pur radială (pentru rulmenţi 

radiali) sau pur axială (pentru rulmenţi axiali), de mărime şi direcţie constantă 
care, pentru cazul când se roteşte inelul interior şi cel exterior este fix, 
determină pentru rulment aceeaşi durabilitate ca încărcarea reală. 
Durabilitatea exprimată în ore se calculează cu relaţia: 

nech

p6

h L
F

C

n60

10
L ≥








=  

şi se va compara cu durabilitatea necesară, Lh nec  care se adoptă ţinându-se cont 
de: siguranţa în exploatare, durata de funcţionare a rulmentului raportată la cea a 
ansamblului din care face parte, uşurinţa de înlocuire, cheltuielile de reparaţie etc. 
 Dacă se doreşte efectuarea unui calcul de dimensionare, atunci din relaţia 
anterioară se determină capacitatea dinamică de bază necesară, adoptând pentru 
durabilitate valoarea necesară: 

 

p
6

nech

10

Ln60
FC =  

 Se calculează capacitatea dinamică necesară din catalog şi se va stabili cu 
relaţia: 

(Ccatalog)nec ≥ 
Ht ffK

C

⋅⋅
 

 În funcţie de această valoare se alege din catalog rulmentul a cărei capacitate 
dinamică de bază este cel puţin egală cu cea calculată. 

2. Calculul sarcinii dinamice echivalente 

A. Rulmenţi încărcaţi cu o sarcină de direcţie oarecare 

 Majoritatea rulmenţilor pot prelua forţe care acţionează după o direcţie oare-
care, adică atât forţe radiale cât şi forţe axiale. În acest caz, având în vedere modul 
cum s-a definit capacitatea dinamică de bază, este necesar pentru calculul dura-
bilităţii L, să se determine forţa dinamică echivalentă  F. Forţa dinamică echivalentă  
F  este o forţă pur radială, pentru rulmenţii radiali sau pur axială, pentru rulmenţii 
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axiali, constantă ca mărime şi direcţie, care asigură pentru rulment aceeaşi dura-
bilitate ca şi în cazul real de încărcare şi funcţionare a rulmentului. 

Pentru a lămuri noţiunea de forţă dinamică echivalentă, se va considera cazul 
unui rulment radial-axial cu bile, încărcat cu o forţă de direcţie oarecare. Această 
forţă determină pentru rulment o încărcare simultană atât pe direcţie radială  Fr  , cât 
şi pe direcţie axială  Fa . 

Dacă se pune condiţia ca durabilitatea pentru rulment să fie aceeaşi, indiferent 
de direcţia după care acţionează forţa exterioară, atunci mărimea acesteia va 
descrie locul geometric reprezentat de curba (a) – fig. 9.18. 
 Pentru obţinerea unor relaţii simple între forţa dinamică echivalentă  F  şi com-
ponentele   Fa  şi  Fr  ale forţei de direcţie oarecare  FR , se înlocuieşte curba  (a) cu 
dreptele  (1) şi  (2)  care  se intersectează în punctul A  definit de unghiul  β1,  a 
cărei valoare depinde de construcţia rulmentului şi este indicată în cataloagele de 
rulmenţi sub forma: 

etg 1 =β  

 În funcţie de direcţia  β  a forţei exterioare  FR , se pot distinge următoarele 
două cazuri: 

a)      etg
F

F
tg 1

r

a =β≤=β   F = Fr 

b)      etg
F

F
tg 1

r

a =β>=β   F = V X Fr + Y Fa 

în care  X  (coeficientul forţei radiale)  şi  Y  (coeficientul forţei axiale) sunt indicaţi în 
cataloagele de rulmenţi pentru fiecare tip de rulment în parte, iar  V  ţine seama de 
inelul rotitor sub sarcină:  V = 1 ,  pentru cazul în care se roteşte inelul interior şi   
V = 1, 2 ,  pentru cazul în care se roteşte inelul exterior. 
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Fig. 9.18 

B. Rulmenţi încărcaţi cu forţe variabile 

Forţele care încarcă rulmenţii în timpul exploatării sunt, în cele mai multe ca-
zuri, variabile. Dacă se consideră că asupra rulmentului acţionează succesiv forţele  
F1, F2 ... Fn , fiecare dintre acestea fiind constantă pe parcursul a  N1, N2 ... Nn rotaţii 
(fig. 9.19), efectul lor asupra rulmentului va fi acelaşi cu cel al unei forţe medii  Fm  
determinate cu relaţia: 
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în care exponentul  p ia valorile: p = 3   pentru rulmenţii cu bile şi   
3

10
p =    pentru 

rulmenţii cu role. 
În cazul în care forţa variază continuu între două valori extreme  Fmin , respectiv  

Fmax (fig. 9.20), efectul acestei încărcări va fi echivalent cu cel al unei forţe de 
valoare medie determinată cu relaţia: 

3

F2F
F maxmin

m
+

=  
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                            Fig. 9.19      Fig. 9.20 

  
 Dacă nu este cunoscut modul de variaţie a forţei care încarcă rulmentul în tim-
pul exploatării, atunci forţa dinamică echivalentă se va amplifica cu o serie de coe-
ficienţi determinaţi experimental, în funcţie de condiţiile concrete de funcţionare a 
rul-mentului. 

C. Rulmenţi radiali - axiali 

 Aşa cum s-a precizat, la încărcarea unui rulment radial-axial cu o forţă radială 
va apărea o forţă axială proprie, motiv pentru care, în scopul determinării forţei dina-
mice echivalente, este necesară stabilirea forţei axiale care va încărca fiecare rul-
ment, considerând şi forţa axială exterioară. 
 Rulmenţii radial-axiali se vor monta totdeauna pereche-opus, în „X”  sau  „0” , 
funcţie de distanţa dintre punctele de rezemare (fig. 9.21). 

 
Fig. 9.21 

Forţele axiale proprii se vor calcula cu relaţiile: 
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I

Ir
AI

Y

F
5,0F =     şi   

II

IIr
AII

Y

F
5,0F =     

în care  YI, II  sunt coeficienţii forţei axiale adoptaţi din catalog, în funcţie de tipo-
dimensiunea rulmentului. 
 Considerând acţiunea simultană a forţelor axiale proprii şi a forţei axiale  FA  in-
trodusă pe arbore de piesele pe care acesta le susţine, se determină rezultanta 
axia-lă şi totodată rulmentul care se va opune deplasării axiale a arborelui (în  
sensul re-zultantei axiale). 
 Punând condiţia ca rezultanta forţelor axiale preluate de fiecare rulment să fie 

egală cu forţa axială de pe arbore   ( )Aaa FFF
III

=+  , valorile acestora se vor calcula 

după cum urmează:  
Cazul 1: 

 
III AAA FFF <+    -  rezultanta forţelor axiale are sensul de la rulmentul  I spre   

rulmentul  II  şi ca urmare rulmentul  II  se va opune deplasării axiale a arborelui; 
             AAa FFF

III
−=      -  forţa axială preluată de rulmentul  II; 

             
II Aa FF =               -  forţa axială preluată de rulmentul  I 

Cazul 2: 
 

III AAA FFF >+    - rezultanta forţelor axiale are sensul de la  rulmentul  II 

spre rulmentul  I  şi ca urmare rulmentul  I  se va opune deplasării axiale a arborelui; 
        

III AAa FFF +=      -  forţa axială preluată de rulmentul  I; 

 
IIII Aa FF =             -  forţa axială preluată de rulmentul  II. 

Similar se va trata problema şi atunci când forţa axială de pe arbore  FA  are 
sensul invers decât cel considerat (fig. 9.22): 

 
Fig. 9.22 

Cazul 1:        
III AAA FFF >+      Cazul 2:         

III AAA FFF <+   

                      
III AAa FFF +=                           AAa FFF

III
−=  

                      
IIII Aa FF =                               

II Aa FF =      
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3. Calculul rulmenţilor la solicitare statică (n ≤ 10 rot/min) 

 În cazul rulmenţilor care lucrează la turaţii mai mici de 10 rot/min sau execută 
oscilaţii lente, încărcarea nu este limitată de oboseala de contact a materialului, ci 
de deformaţiile plastice la contactul corpurilor de rostogolire cu căile de rulare. 
Prezenţa acestor deformaţii micşorează precizia de funcţionare a lagărului. 

Determinarea mărimii rulmentului necesar în aceste situaţii se va face pe baza 
capacităţii statice de încărcare  Co. Capacitatea de încărcare statică de bază se defi-
neşte ca forţă statică pur radială (pentru rulmenţii radiali şi radial-axiali) sau pur 
axia-lă (pentru rulmenţii axiali şi axial-radiali) care produce o deformare plastică de 

10-4 din diametrul corpurilor de rostogolire, pe direcţia de acţionare. 
Mărimea necesară de rulment se determină cu relaţia: 

( ) ≤=
otooH

o
sneco

fKf

F
fC  (Co)catalog  , 

în care: 
• foH  – factorul static de duritate  ≤ 1; 
• fot   – factorul static de temperatură  ≤ 1; 
• fs   – factorul de siguranţă statică, adoptat funcţie de condiţiile de exploatare:  

fs = 1,2...2,5  pentru condiţii severe de exploatare,  fs = 0,8...1,2  pentru 
condiţii  normale şi fs = 0,5...0,8  pentru condiţii de exploatare nepre-
tenţioase; 

• Ko – factorul numărului de rulmenţi montaţi în acelaşi lagăr; 
• Fo – sarcina statică echivalentă. 

Forţa statică echivalentă reprezintă o forţă pur radială (pentru rulmenţii radiali) 
sau pur axială (pentru rulmenţii axiali) care produce aceeaşi deformaţie permanentă 
în zona de încărcare maximă a rulmentului ca şi încărcarea reală. Ea se determină 
cu relaţia: 

aoroo FYFXF +=  , 

în care coeficienţii forţei radiale  Xo  şi ai celei axiale  Yo  depind de tipul rulmentului 
şi se determină din catalog. 

9.6. MONTAJUL ŞI UNGEREA LAGĂRELOR CU 
ROSTOGOLIRE 

 După ce a fost ales tipul optim de rulment şi s-a determinat prin calcul 
mărimea lui, a treia problemă importantă şi totodată decisivă pentru realizarea 
siguranţei în funcţionare şi durabilităţii lagărului o constituie proiectarea constructivă 
(montajul) acestuia. Prin aceasta trebuie să se realizeze: 
 - asigurarea fixării radiale şi axiale a arborelui faţă de carcasă; 
 - asigurarea posibilităţii de deformare liberă a arborelui atât în direcţie 
longitudinală (de regulă deformaţii termice) cât şi radială (deformaţia flexională 
unghiulară din punctul de reazem); 
 - asigurarea posibilităţii de montaj şi demontaj a rulmentului; 
 - ungerea corespunzătoare a rulmentului. 
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 În acest scop, se vor avea în vedere următoarele principii generale: 
 a) La asamblarea inelului interior (superior) pe fusul arborelui şi a celui exterior 
(inferior) în carcasă, se vor utiliza ajustaje intermediare sau cu strângere: 
 - pentru fus-inel interior (superior) : KB  / g 5,6;   h 5,6;   j 5,6;   k 5,6;  m 5,6;   
n 5,6; 
 - pentru carcasă – inel exterior (inferior) : H 6,7,8;   J 6,7;   K 6,7;   M 6,7;    
N 6,7 / hb 
 Alegerea tipului de ajustaj se va face în funcţie de: direcţia forţei preluate (fixă 
sau rotitoare), temperatura de funcţionare, mărimea şi tipul rulmentului, ansamblul 
din care face parte etc. 
 Asigurarea preciziei şi siguranţei de montaj este influenţată de rugozitatea 
suprafeţelor fusului, respectiv carcasei: 

Ra = (0,8...1,6)  µm  pentru fus 

Ra = (1,6...3,2)  µm  pentru carcasă 

 b) Montajul rulmentului pe arbore, respectiv în carcasă, se va face astfel încât 
să se excludă posibilitatea atingerii elementelor fixe de cele rotative ; excepţie vor 
face numai elementele de etanşare cu contact direct pe arbore. 
 c) Se recomandă rezemarea arborelui pe rulmenţi de aceeaşi mărime, egală cu 
cel mai mare, deoarece în acest fel se simplifică prelucrarea carcasei, se asigură o 
precizie de montaj sporită, se simplifică aprovizionarea. 
 d) Fixarea axială a rulmenţilor pe arbore şi în carcasă se poate realiza prin: 
umeri (diferenţe de dimensiuni) realizaţi prin prelucrare, inele elastice standardizate, 
piuliţe canelate şi şaibe de siguranţă, bucşe conice elastice, capace de fixare etc. 

 

9.6.1. Scheme de montaj a lagărelor cu rostogolire 
 

 După modul cum realizează fixarea axială a arborelui, lagărele pot fi: 
 a) Lagăre fixe – asigură fixarea axială a arborelui în ambele sensuri, având 

ambele inele fixate axial în cele două sensuri: poate prelua forţe axiale în cele două 
direcţii axiale. Lagărele fixe se pot realiza cu:  rulmenţi radiali cu bile, rulmenţi radial-
axiali montaţi în tandem – opus, rulmenţi oscilanţi cu două rânduri de bile sau cu 
două rânduri de role butoiaş simetrice. 
 b) Lagăre libere – nu asigură fixarea arborelui în nici una din direcţiile axiale şi 

deci nu pot prelua forţe axiale. Dacă rulmentul utilizat este nedemontabil se va fixa 
axial numai inelul interior, iar inelul exterior se va lăsa liber axial în ambele sensuri 
(rulment cu bile, rulment oscilant cu 2 rânduri de bile sau de role butoiaş). Dacă însă 
se va utiliza un rulment demontabil (rulment cu role cilindrice NU, rulment cu ace), 
atunci se vor fixa axial ambele inele, în ambele sensuri axiale. 
 Se precizează că atât lagărul fix cât şi lagărul liber se pot realiza numai cu 
rulmenţi radiali, şi anume primul cu rulmenţi nedemontabili şi al doilea cu rulmenţi 
nedemontabili, cât şi demontabili. 
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 c) Lagăre de sprijin – asigură fixarea axială a arborelui numai într-un singur 

sens. Aceste lagăre se pot realiza cu rulmenţi radial-axiali montaţi pereche în „X”  
sau  „0” şi cu rulmenţi radiali nedemontabili. 

Pentru lăgăruirea arborilor există următoarele două scheme de montaj: 

 
Fig. 9.23 
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1.  Lagăr fix – lagăr liber (mobil) – fig. 9.23. 

 Prima schemă de montaj este exemplificată cu doi rulmenţi radiali cu bile, iar 

cea de-a doua cu doi rulmenţi radial-axiali cu bile montaţi opus, care formează 

lagărul fix şi un rulment radial cu role cilindrice, NU care constituie lagărul mobil, 

deşi este fixat în patru puncte. Varianta a doua se va utiliza atunci când forţele  

preluate vor fi mai mari. 

 Soluţia  B  prezintă avantajul unei rigidităţi şi precizii mai mari faţă de soluţia  A 

; măreşte însă gabaritul axial al lagărului. 

 2.  Lagăr de sprijin – lagăr de sprijin (fig. 9.24). 

 Schema lagăr fix – lagăr mobil este cel mai frecvent utilizată (cea mai 
generală) şi, întrucât permite dilatarea termică a arborelui, se recomandă a se utiliza 
pentru arbori lungi. 
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Fig. 9.24 

 Cea de-a doua schemă de montaj, lagăr de sprijin – lagăr de sprijin, a fost 
exemplificată cu rulmenţi radiali cu bile şi cu rulmenţi radial-axiali cu bile. În primul 
caz, dacă este posibilă dilatarea arborelui, atunci la unul din lagăre se va lăsa jocul 
axial  „a” la inelul exterior pentru a putea fi permisă. Când se utilizează rulmenţi 
radial-axiali, nu mai este posibilă lăsarea jocului şi ca urmare această schemă de 
montaj nu poate prelua dilatări termice decât de ordinul jocului axial din rulmenţi, 
reglat la montaj. Dezavantajul schemei de montaj  „lagăr de sprijin - lagăr de sprijin”  
este acela că nu poate prelua dilatări sau deformaţii axiale mari, motiv pentru care 
se recomandă pentru distanţe între reazeme mici. Este însă singura schemă posibilă 
pentru rulmenţi radial-axiali. 
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9.6.2. Ungerea lagărelor cu rostogolire 

 Ungerea lagărelor cu rostogolire se realizează în următoarele scopuri: 
 - reducerea frecărilor dintre elementele rulmentului; 
 - uşurarea deplasările axiale la montaj sau în funcţionare atunci când este 
necesar (lagăr liber); 
 - asigurarea uniformizării repartizării şi cedării căldurii produsă în 
funcţionare; 
 - atenuarea într-o anumită măsură a zgomotului; 
 - evitarea pătrunderii prafului, umezelii etc. în lagăr. 

Lubrifianţii utilizaţi în mod uzual sunt unsorile consistente şi uleiurile minerale 
şi, în anumite cazuri, lubrifianţii solizi sub formă de aditivi. 

Alegerea materialului şi a metodei de ungere se face în funcţie de încărcare, 
viteza medie periferică a corpurilor de rostogolire, temperatura mediului ambiant, 
gabaritul lagărului (rulmentului), ansamblul din care face parte lagărul. Frecvent, 
alegerea materialului de ungere se realizează funcţie de produsul  (dm 

.
 n), în care  

dm = (D + d) / 2,  iar  n  reprezintă turaţia fusului: 

 - dacă ( ) 







⋅⋅≤⋅
min

rot
mm105,2nd 5

m , se va utiliza, în general, unsoarea 

consistentă; 

 - dacă  ( ) 







⋅⋅>⋅
min

rot
mm105,2nd 5

m ,   se vor utiliza numai uleiurile minerale. 

Pentru temperaturi ridicate (peste 80 o C) sau coborâte (sub 0 o C) se vor utiliza 
numai uleiurile minerale cu vîscozitate corespunzătoare. 

Ungerea cu unsoare consistentă se poate realiza prin introducerea acesteia la 
montaj în spaţiul dintre capac, carcasă şi rulment, urmând a se realiza completarea 
sau reungerea odată cu efectuarea reparaţiilor planificate. Dacă intervalul de ungere 
de completare este mai scurt decât intervalul până la reparaţia planificată, lagărul va 
fi prevăzut cu un dispozitiv de ungere. Este bine de reţinut că excesul de unsoare 
consistentă este dăunător, pe măsură ce produsul  (dm 

.
 n)  creşte. 

Ungerea cu ulei mineral se poate realiza: 
 - prin cufundare în baie de ulei – la turaţii mici şi încărcări mari; 
 - prin stropire sau pulverizare (ceaţă de ulei); 
 - cu circuit exterior şi răcirea forţată a uleiului – atunci când se cere răcirea 
intensă a lagărului. 

9.7. ETANŞAREA LAGĂRELOR 

 Etanşările sunt organe de maşini care au rolul de a obtura interstiţiul dintre 
două piese, fixe sau mobile, prin care se separă două spaţii în care se află medii şi 
presiuni diferite. În cazul lagărelor, elementele de etanşare au rolul de a împiedica 
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scurgerea lubrifiantului, cât şi pătrunderea  în lagăr a particulelor dure, apei, acizilor 
etc. 
 Elementele de etanşare trebuie să îndeplinească următoarele condiţii: 
eficacita-te cât mai bună (pierderile de lubrifiant prin etanşare cât mai mici), 
fiabilitate ridicată, rezistenţă mecanică (îndeosebi la uzura abrazivă şi adezivă), 
rezistenţă termică, rezistenţă chimică, o bună conductibilitate termică pentru 
conducerea şi evacuarea căldurii rezultate în urma frecării, pierderi prin frecare 
minime, preţ de cost scăzut, întreţinere simplă. 
 Gama de materiale din care se confecţionează elementele de etanşare este 
foarte variată, datorită condiţiilor de lucru (presiune, temperatură, mediu etc.) foarte 
diferite. Astfel, se utilizează: etanşări standadrizate din piele, pâslă, hârtie, carton, 
prespan, respectiv din plută, cauciuc vulcanizat, grafit, metale şi aliaje moi (fier teh-
nic pur - VIT, ARMCO), cupru, alamă, carburi metalice. 
 Conform  standardelor,  etanşările se pot clasifica după următoarele criterii: 

a) felul contactului dintre suprafeţele care se etanşează 
a.1. cu contact direct (numai în cazul suprafeţelor staţionare); 
a.2. cu contact cu element intermediar; 
a.3. fără contact. 

b) după caracterul mişcării relative dintre suprafeţele  pieselor 
b.1. etanşări fixe (cele două suprafeţe sunt staţionare); 
b.2. etanşări mobile – cel puţin una din suprafeţe se află în mişcare de rotaţie 

sau translaţie. 
 Specifice pentru etanşarea lagărelor sunt: 

1. Etanşări de contact cu element intermediar 

Etanşarea se realizează prin contactul elastic al elementelor de etanşare cu 
suprafeţele pieselor între care există interstiţiul de etanşat (arbore, carcasă lagăr 
sau capac). Frecvent pentru lagăre sunt utilizate: 

 1.1. Etanşarea cu inele din pâslă (standardizată) – fig. 9.25: 

 Fig. 9.25 

 - forma şi dimensiunile inelului şi canalului din carcasă sunt standardizate în 
funcţie de diametrul arborelui (d) în porţiunea pe care se montează; 



Capitolul 9 57 

 - prin introducerea inelului cu secţiunea transversală dreptunghiulară în ca-
nalul de formă trapezoidală se realizează o presiune de contact între inel şi arbore 
care asigură etanşeitatea; 
 - pentru asigurarea unei durabilităţi corespunzătoare a elementului de 
etanşare, arborele se rectifică pe tronsonul unde se montează acesta; 
 - se utilizează pentru etanşări mai puţin importante, pentru viteze periferice 
ale arborelui sub 5 m/s ( la viteze mai mari scade eficacitatea). 

 1.2. Etanşarea cu manşetă de rotaţie cu buză de etanşare (standardizată)- 
fig. 9.26. 

 
Fig. 9.26 

 Manşetele de rotaţie se folosesc atunci când între cele  două spaţii separate 
există o mică diferenţă de presiune. Se compune din: corpul şi buza manşetei – 1, 
inel metalic care asigură rezistenţa mecanică – 2, arcul elicoidal – toroidal – 3, care 
realizează presiunea de contact pe arbore necesară asigurării etanşeităţii. 
 Dimensiunile manşetei şi canalului din carcasă sunt standardizate în funcţie de 
diametrul arborelui. 
 Manşetele de rotaţie cu buză de etanşare se folosesc pentru viteze periferice 
ale arborelui de până la 25 m/s. 
 Durabilitatea este asigurată numai dacă suprafaţa arborelui se rectifică. 
Aceasta creşte dacă între buza de etanşare şi arbore sunt asigurate condiţiile for-
mării unei pelicule de lubrifiant. 

  1.3. Etanşarea cu inele O (standardizată) – fig. 9.27: 

 
Fig. 9.27 

 - dimensiunile inelului şi cele ale canalului sunt standardizate în funcţie de 
diametrul arborelui; 
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 - arborele se rectifică dacă există mişcare relativă între acesta şi carcasă 
(de obicei de  translaţie); 
 - sunt utilizate pentru viteze de translaţie mici sau ca etanşări fixe; 
 - etanşeitatea se asigură prin presiunea de contact dintre inele – carcasă, 
inele – arbore realizată ca urmare a diametrului secţiunii inelului mai mare decât 
latura secţiunii pătrate a  canalului din carcasă. 

Etanşările cu contact prin element intermediar prezintă avantajul unei con-
strucţii simple, însă datorită frecării determină pierderi de energie, încălzire şi uzare. 

2. Etanşări fără contact cu arborele 

Elimină dezavantajele datorate frecării ca urmare a contactului direct, însă sunt 
mult mai complexe din punct de vedere constructiv. Deoarece nu există frecare se 
pot utiliza cu succes la  turaţii mari. 

Formele constructive de etanşări fără contact sunt  standardizate. 
2.1. Etanşări prin interstiţiu (prin reducerea energiei cinetice) – fig. 9.28, rea-

lizate în trei modalităţi: cu fantă simplă, cu canale circulare şi cu labirint. 
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Fig. 9.28 

 2.2. Etanşare prin efectul forţei centrifuge (fig. 9.29). 

 
Fig. 9.29 

 2.3. Etanşare cu obturare prin fluid – închid drumul lubrifiantului spre exterior 
printr-un efect de transport în sens invers (fig. 9.30). 

 
Fig. 9.30 

 Toate soluţiile constructive de etanşări fără contact cu arborele permit mici scă-
pări de fluid, pătrunderea impurităţilor din exterior şi nu etanşează în repaus. Aceste 
dezavantaje se pot elimina prin adoptarea unor soluţii constructive de etanşări mixte. 
 Atunci când nu este posibilă ungerea (maşini electrice, maşini din industria ali-
mentară, farmaceutică etc.) sau atunci când lagărul lucrează în mediu cu un grad ri-
dicat de impurităţi sau în medii care, în contact cu lubrifiantul, sunt periculoase, se 
vor utiliza rulmenţi cu autoetanşare, pe o singură parte sau pe ambele părţi (fig. 
9.31). 
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Fig. 9.31 
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ORGANE DE LEGĂTURĂ (CUPLAJE) 

 Cuplajele sunt organe de maşini complexe care realizează legătura între două 
elemente consecutive ale unui lanţ cinematic (obişnuit între capetele a doi arbori) cu 
scopul transmiterii mişcării şi puterii (momentul de torsiune), fără modificarea  canti-
tativă şi calitativă a acestora (fig. 10.1). 

 
Fig. 10.1 

 Pe lângă funcţia principală de transmitere a momentului de torsiune, cuplajele 
mai pot îndeplini următoarele funcţiuni: 
 - cuplarea şi decuplarea transmiterii mişcării:  cuplaje intermitente sau am-
breiaje; 
 - compensarea erorilor de execuţie sau montaj, de aliniere a maşinilor, pre-
cum şi compensarea poziţiei relative a capetelor arborilor cuplaţi în timpul func-
ţionării:  cuplaje compensatoare ≡ cuplaje mobile; 
 - amortizarea şocurilor şi vibraţiilor la porniri – opriri sau în funcţionare: cu-
plaje elastice; 
 - limitarea unor parametri funcţionali (sensul de rotaţie, momentul de tor-
siune, viteza de rotaţie): cuplaje limitatoare; 
 - modificarea frecvenţei torsionale proprii a lanţului cinematic din care fac 
parte. 
 Conform standardelor se poate realiza o clasificare tipologică a cuplajelor. Ast-
fel, în funcţie de modul în care se realizează transmiterea momentului de torsiune, 
cuplajele pot fi: 
 - mecanice (transmiterea  Mt  se realizează prin contact sau prin frecare); 
 - hidraulice (transmiterea  Mt  se realizează prin intermediul  unui lichid – de 
obicei ulei); 
 - electromagnetice (transmiterea  Mt  se realizează printr-un câmp 
magnetic). 
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După natura legăturii realizate între cei doi arbori, cuplajele pot fi permanente 
sau intermitente, la ultimele legătura putând fi stabilită sau întreruptă în timpul 
funcţionării. În funcţie de posibilitatea compensării abaterilor de la coaxialitate a 
celor doi arbori cuplaţi, cuplajele permanente pot fi fixe sau mobile. La rândul lor, 
cuplajele permanente mobile pot fi rigide sau elastice în funcţie de capacitatea de 
amortizare a şocurilor şi vibraţiilor torsionale. Cuplajele intermitente (ambreiajele) se 
împart, după modul în care se realizează cuplarea, respectiv decuplarea, în 
comandate şi automate (fig. 10.2). 

 
Fig. 10.2 

10.1. CUPLAJE PERMANENTE 

10.1.1. Alegerea cuplajelor permanente 

 Cuplajele permanente se aleg din standarde sau cataloagele societăţilor 
produ-cătoare în funcţie de: caracterul legăturii ce trebuie realizată (rigidă sau 
elastică, fixă sau mobilă), valoarea momentului de torsiune ce trebuie transmis, 
condiţiile de func-ţionare, importanţa lor în cadrul ansamblului din care fac parte, 
mărimea diametrelor capetelor de arbori cuplaţi. Practic, alegerea se realizează în 
funcţie de diametrul ca-petelor de arbori cuplaţi şi de valoarea momentului de 
torsiune de lucru, stabilit cu relaţia: 

tntst MMcM ≤=l  

în care: 
 Mtℓ - momentul de torsiune de lucru, fără şocuri; 
 Mt  - momentul de torsiune rezultat din puterea şi turaţia transmise; 
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 Cs   - coeficient de serviciu, dependent de tipul maşinii antrenate; 
 Mtn - momentul de torsiune nominal, posibil a fi preluat şi transmis de cuplaj în 
condiţii de funcţionare staţionară (fără şocuri şi suprasarcini); valoarea acestuia este 
indicată în standard sau catalog pentru fiecare tipodimensiune de cuplaj. 

Uzual, proiectarea constă din alegerea cuplajului adecvat şi din verificarea ele-
mentelor cele mai solicitate în timpul transmiterii momentului de torsiune (acestea 
sunt elementele de legătură a celor două semicuple). 

10.1.2. Cuplaje permanente, fixe, rigide 

1. Cuplaje manşon dintr-o bucată (manşon monobloc) – fig. 10.3. Este al-
cătuit dintr-o bucşă montată pe capetele arborilor cuplaţi ce transmite momentul de 
torsiune prin intermediul elementelor de asamblare care pot fi: ştifturi transversale, 
pene paralele, caneluri etc. Această formă constructivă este nestandardizată.  

 
Fig. 10.3 

Calculul cuplajului cu manşon monobloc constă în verificarea bucşei la torsiune 
şi verificarea elementelor de asamblare, aşa cum s-a prezentat în volumul I: 

3

at
4
t

)k1(

M16
D

τ−π
≥  ,       în care     ( )8,06,0

D

d
k K== . 

 2. Cuplajul manşon din două bucăţi (fig. 10.4) se compune din două 
semicuple asamblate cu şuruburi pe capetele arborilor cuplaţi. Prin strângerea 
şuruburilor se asigură transmiterea momentului de torsiune prin frecare, însă pentru 
siguranţă sunt prevăzute şi pene paralele. Formele constructive de cuplaje manşon 
din două bucăţi sunt standardizate, pentru arbori verticali şi pentru arbori orizontali, 
ambele cu sau fără apărătoare. 
 Pentru calculul cuplajului se scriu următoarele relaţii: 
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Fig. 10.4 

 Condiţia de funcţionare: 
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 Cu ajutorul forţei  F1  se pot dimensiona sau verifica şuruburile: 
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 Utilizarea cuplajelor manşon este indicată în cazul transmisiilor cu turaţie varia-
bilă sau în regim de cuplări repetate, deoarece au un moment de inerţie relativ mic, 
dar nu sunt recomandate în cazul transmiterii momentelor cu şoc. 

3. Cuplaje cu flanşe (standardizate – fig. 10.5). Se pot utiliza pentru cuplarea 
capetelor de arbori cu diametrul cuprins între (18...250 mm) şi se execută în două 
variante constructive: tipul CFO pentru cuplarea arborilor orizontali şi  CFV  pentru 
cuplarea arborilor verticali. 

 
Fig. 10.5 

 În fig. 10.5 s-au notat: 1 şi 2 – semicuple;  3 – pene paralele;  4,5,6 – şurub de 
păsuire, piuliţă, şaibă elastică. 
 Cele două semicuple se asamblează cu un număr  is  de şuruburi montate fără 
joc, dispuse pe circumferinţa cercului cu diametrul  D1 . 
 Momentul de torsiune se transmite de la semicupla  1  la semicupla  2  prin cor-
pul şuruburilor, acestea fiind solicitate la forfecare şi presiune de contact : 
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10.1.3. Cuplaje permanente mobile, rigide 
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 Acest tip de cuplaje asigură transmiterea mişcării de rotaţie şi a puterii între 
arbori a căror coaxialitate nu poate fi respectată, atât datorită condiţiilor iniţiale de 
montaj, cât şi datorită modificărilor poziţiei relative a arborilor în timpul funcţionării. 

 1. Cuplajul cu gheare (fig. 10.6). Se execută cu un număr de 3...6 
ghiare pentru diametre de arbori cuprinse între (30...140 mm). Cuplajul cu gheare se 
poate utiliza pentru transmiterea de momente de torsiune mari.        

 Acest cuplaj asigură transmiterea momentului de torsiune între arbori cu 
lungime variabilă, determinată îndeosebi de deformaţii termice (în fig. 10.6 s-au no-
tat : 1 şi 2 – semicuple;  3 – pene paralele;  4 – bucşă de centrare). 

 

 
Fig. 10.6 

 Ghearele cuplajului se verifică la presiune de contact şi la încovoiere: 

zD

Mc2
F

m

ts
1

1

⋅
=  unde 

2

DD
D ie

m
+

=  



36 CUPLAJE 

( ) as
iem

ts

ie
m

ts1
s

DDazD

Mc4

2

DD
azD

Mc2

ab

F 11 σ≤
−⋅⋅

=
−

⋅⋅

==σ  

ai
m

2

ts

2

1

i
zDbh

a
2

a
Mc12

6

bh

a
2

a
F

1

σ≤









∆+

=









∆+

=σ  

în care  z2/Dh mπ= , z – numărul de gheare. 

 Valorile tensiunilor admisibile se aleg în funcţie de materialul din care se exe-
cută semicuplele, care poate fi:  Fc ,  OL  sau  OT. 
 Cuplajul cu gheare este un cuplaj de tip axial care permite compensarea aba-
terilor axiale (∆a) de la poziţia relativă a celor doi arbori cuplaţi. 

 2. Cuplajul Oldham este un cuplaj de tip transversal, deoarece poate com-
pensa abateri radiale (∆R) de la poziţia coaxială a celor doi arbori cuplaţi. 
 Acest cuplaj este alcătuit în principal din două semicuple montate pe capetele 
celor doi arbori cuplaţi între care se montează un element intermediar, prin care se 
realizează transmiterea momentului de torsiune între acestea. În funcţie de forma 
elementului intermediar există mai multe variante  constructive. 

 a. Cuplajul Oldham cu craboţi (cu element intermediar cilindric) – fig. 10.7 
are în componenţa sa:. 
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Fig. 10.7 

 1  şi  2  sunt semicuple montate pe capetele arborilor – motor (a.m.)  şi condus  
(a.c.)  prin intermediul penelor paralele 4;  
 3 este piesă intermediară cilindrică prevăzută pe cele două feţe cu nervuri 
dispuse la 90o care la montaj sunt introduse în canalele corespunzătoare existente 
în cele două semicuple. 
 Proiectarea acestui cuplaj constă în alegerea constructivă a dimensiunilor, în 
funcţie de diametrul capetelor arborilor cuplaţi şi verificarea elementelor componente 
la presiune de contact: 

De = (2,5...3) d;      h = (0,3...0,45) d – (1...2,5) mm;     Di = (1,1...1,2) d. 

Utilizând notaţiile din fig. 10.7, se poate scrie expresia: 
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din care rezultă efortul de strivire maxim: 
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care sunt confecţionate elementele cuplajului. 

 În timpul funcţionării, datorită deplasării relative dintre piesa intermediară şi 
cele două semicuple apare frecarea pe suprafeţele de contact, ceea ce face ca la 
acest cuplaj să existe o putere consumată prin frecare, respectiv cuplajul să prezinte 
un randament: 
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 b. Cuplajul Oldham cu element intermediar prismatic (fig- 10.8) are în 
componenţa sa: 

1  şi  2  - semicuple montate pe capetele arborilor motor (a.m.), respectiv condus 
(a.c.); 

3  - piesă intermediară prismatică, confecţionată frecvent din material nemetalic 
(textolit, poliamidă etc.); 

4     - pene paralele pentru asamblarea semicuplelor pe capetele celor doi arbori. 
 Proiectarea cuplajului constă în alegerea constructivă a dimensiunilor acestuia, 
după care se verifică piesa intermediară la presiune de contact. 
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 Randamentul cuplajului se poate determina cu relaţia: 
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Fig. 10.8 

 3. Cuplajul cardanic (sau articulaţia Hooke). Se utilizează pentru cuplarea a 

doi arbori concurenţi, unghiul de concurenţă  α <  45
o
  (frecvent  20

o
  sau  25

o
). 

 Cuplajul cardanic se utilizează în construcţia autovehiculelor, a vehiculelor de 

cale ferată, a maşinilor unelte, a maşinilor agricole, acţionarea cilindrilor de la maşini 

de vălţuit, a cilindrilor de la calandre etc. 

 Utilizarea unui cuplaj cardanic simplu prezintă dezavantajul că viteza 

unghiulară la arborele condus, ω2 , este variabilă chiar dacă viteza arborelui motor  

ω1  este constantă (fig. 10.9). 

 În această figură s-au notat: 1  şi  2  - furci cardanice montate, de obicei prin 

caneluri cu profil triunghiular, pe capetele arborilor motor (a.m.), respectiv condus  

(a.c.); 3 - cruce cardanică. Relaţiile de calcul pentru vitezele unghiulare şi raportul 

de transmitere sunt următoarele: 
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Fig. 10.9 

 Amplitudinea de variaţie a vitezei unghiulare la arborele condus creşte 
proporţional cu creşterea unghiului α sub care se intersectează cei doi arbori. 
 Pentru înlăturarea acestui dezavantaj se foloseşte soluţia cu două cuplaje car-
danice (bicardanică) şi arbore intermediar, obţinându-se astfel o transmitere sin-
cronă a mişcării, cu obligaţia respectării următoarelor două condiţii: arborele motor şi 
arborele condus să formeze acelaşi unghi  α  cu arborele intermediar şi furcile car-
danice ale arborelui intermediar să fie coplanare (fig. 10.10). 
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Fig. 10.10 

 Calculul cuplajului cardanic constă în determinarea forţelor maxime care soli-
cită elementele cuplajului (furcile cardanice şi crucea cardanică) şi verificarea aces-
tora după ce dimensiunile au fost adoptate constructiv (fig. 10.11, a – unghiul de 

rotire al arborelui motor ϕ = 0
o
, fig. 10.11, b – unghiul de rotire al arborelui motor  

ϕ = 90°). 
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Fig. 10.11 

 Dacă arborele motor transmite la arborele condus prin intermediul cuplajului 
momentul de torsiune  

1tsMcM =l , atunci fusurile furcii cardanice montată pe ar-

borele motor vor fi încărcate cu sarcinile: 
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 Dacă se consideră randamentul cuplajului egal cu 1, pe baza egalităţii puterii 
transmise, se poate scrie: 
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 Forţele care încarcă fusurile furcii montată pe arborele condus vor fi: 
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 Fusurile furcii cardanice se pot rezema pe lagăre cu alunecare sau pe rulmenţi 
cu ace. 
 Forţele axiale se vor considera şi la calculul arborilor, acestea dând solicitări 
de încovoiere. 
 Randamentul cuplajului cardanic se poate calcula cu relaţia: 
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 4. Cuplajul dinţat. Reprezintă un cuplaj mobil, rigid, care poate prelua simultan 
abateri axiale, radiale şi unghiulare [fig. 10.12, unde: 1  şi  2  - butuci cu dantură ex-
terioară montaţi pe capetele arborilor cuplaţi prin pene paralele; 3  şi  4  - manşoane 
cu dantură interioară asamblate prin şuruburi montate fără joc ; 5   - inel de centrare; 
6 - elemente de etanşare (inele  „O”) ]. 
 La noi în ţară standardele precizează prescripţiile de proiectare pentru 
cuplajele  CD  (cuplaj dinţat simplu) şi  CDD  (cuplaj dinţat dublu),  CDDA  (cuplaj 
dublu dinţat cu arbore intermediar)  şi  CDDT  (cuplaj dublu cu tronson intermediar), 
pentru diametre de arbore  având valorile d = (30...560) mm (fig. 10.13). 
 Tipuri de variante de execuţie: 
  Tipuri : CD – cuplaj dinţat simplu 
            CDD – cuplaj dinţat dublu 
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Fig. 10.12 

 
 

 
Fig. 10.13 
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 Variante:   CD       →   numai varianta  S (CDS) 
                        CDDN – varianta normală 
       CDD    CDDT – varianta cu tronson intermediar 
    CDDA – varianta cu arbore intermediar 
 Fiecare variantă se execută pentru poziţiile de funcţionare orizontală (H) şi 
verticală (V). În fig. 10.11 s-au folosit următoarele notaţii: 
 1. butuci danturaţi (alezaj:  P, C, Ki) 
 2. manşoane danturate 
 3. semicuple (alezaj:  P,  Pf,  C,  Cf,  Ki) 
 Pentru a putea compensa abaterile unghiulare, axiale şi radiale ale arborilor 
cu-plaţi, dantura butucilor se execută curbată în plan axial atât la exterior şi interior, 
cât şi pe flancuri. Această soluţie este cea mai economică deoarece permite abateri 
un-ghiulare mari, face posibilă centrarea manşonului pe butuc prin intermediul 
danturii, iar bombarea determină o repartiţie favorabilă a tensiunilor de contact. 
 Dantura este evolventică, iar angrenarea se realizează cu joc mărit între 
flancuri (fig. 10.14). 

 
Fig. 10.14 

 Butucii şi manşoanele se execută din oţel carbon de calitate sau din oţel aliat. 
Dantura se tratează termic pentru a avea o duritate (35...40) HRC, iar la danturi 
nitrurate se poate atinge (48...53) HRC. 
 Cuplajele dinţate se aleg din  stas  în funcţie de momentul de lucru: 

nttst MMCM ≤=l  

10.1.4. Cuplaje permanente mobile (compensatoare) elastice 

A. Caracterizare 

 Din punct de vedere constructiv, cuplajele permanente mobile, elastice au o 
ca-racteristică comună şi anume existenţa unui element elastic, metalic sau 
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nemetalic, care participă direct la transmiterea momentului de torsiune între arborii 
cuplaţi.  Prezenţa elementului elastic atribuie cuplajului următoarele funcţiuni, 
simultan cu funcţia principală de transmitere a momentului de torsiune: 
 a) atenuarea şocurilor de torsiune care apar în lanţul cinematic atât datorită 
maşinii de lucru, cât şi maşinii motoare; energia de şoc se transformă parţial în căl-
dură, ca urmare a frecărilor interioare sau exterioare aferente elementelor elastice, 
şi parţial în energie potenţială, prin deformarea elementelor elastice, redată apoi sis-
temului mecanic prin revenirea treptată a acestora la forma şi poziţia iniţială; 
 b) compensarea erorilor de la coaxialitate ale celor doi arbori cuplaţi prin 
deformarea elementelor elastice; 
 c) modificarea frecvenţelor proprii ale lanţului cinematic din care fac parte, 
astfel încât să se evite funcţionarea în zona de rezonanţă. 
 Proprietăţile ce caracterizează cuplajele elastice sunt: 
 - Rigiditatea torsională  k  definită ca raport între variaţia elementară a mo-
mentului transmis şi variaţia deformaţiei unghiulare  ϕ , respectiv rotirea relativă a 
ce-lor două semicuple: 

 ( ) ( )
ϕ

ϕ
=ϕ

d

Md
k t      - pentru cuplaje cu rigiditate variabilă 

 
ϕ

= tM
k         - pentru cuplaje cu rigiditate constantă  

 Dependenţa Mt = f (ϕ) reprezintă caracteristica cuplajului (fig. 10.15) unde : a – 
caracteristică liniară, b – caracteristică crescătoare, c – caracteristică 
descrescătoare. 

  
Fig. 10.15 

 
Fig. 10.16 
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 În cazul când elementul elastic este caracterizat prin frecare între 
componentele sale, sau prin frecare internă (element din cauciuc), caracteristica 
arcului prezintă histerezis (curba de încărcare diferită de cea de descărcare) – fig. 
10.16. 
 - Capacitatea de amortizare a şocurilor prin consumarea unei părţi din 
energia de şoc pentru învingerea frecărilor, respectiv prin transformarea în căldură. 
Este specifică cuplajelor care prezintă caracteristică cu histerezis. Ea se poate 
exprima prin amortizarea relativă: 

( )
( )OABDO

OABCOa

Sdeformatiedemecaniclucrul

Samortizare demecanic  lucrul

L

L
==ψ  

 Analiza dinamică a sistemului mecanic care conţine un cuplaj elastic se 
efectuează pe un model matematic simplificat, de forma indicată în fig. 10.17: 

 

Fig. 10.17 
în care: 

• J1  şi  J2      - momentele de inerţie mecanice reduse ale porţiunilor din lanţul 
cinematic până la şi respectiv după cuplaj; 

• ψ  şi  k(ϕ)  - schematizarea comportării vâscoelastice a cuplajului 
(amortizarea, respectiv elasticitatea); 

• Mm, Mr      - momentul de torsiune motor, respectiv rezistent. 

 Utilizând acest model matematic se pot stabili diagramele spectrale, respectiv 
dependenţa amplitudinii oscilaţiei, de pulsaţie (fi. 10.18). 
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Fig. 10.18 

B. Cuplaje mobile cu elemente elastice metalice 

 1. Cuplajul cu arc şerpuit (cuplajul Bibby) – fig. 10.19.  Este alcătuit din semi-
cuplajele  1  şi  2  montate pe capetele arborilor cuplaţi prin penele paralele  3. Pe 
exteriorul celor două semicuplaje sunt executaţi dinţi de formă specială, între care 
este introdus arcul din bandă de oţel  4, având formă şerpuită. Partea activă a cupla-
jului este protejată de carcasă  5, în care se introduce unsoare consistentă pentru a 
evita zgomotul în timpul funcţionării şi pentru a reduce uzarea. Etanşarea carcasei 
se realizează prin elementele de etanşare cu contact  6. 
 Cuplajul cu arc şerpuit permite simultan deplasări axiale, radiale şi unghiulare, 
cât şi rotirea relativă a semicuplajelor. Amortizarea relativă a cuplajului atinge valori 
de (0,5...0,6). 
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Fig. 10.19 

 Calculul de rezistenţă al cuplajului se referă în principal la calculul arcului şi al 
danturii celor două semicuple. 
 Pentru calculul arcului se observă că porţiunile liniare ale arcului lucrează ca 
grinzi încastrate la capete, momentul în încastrare fiind  Mi (fig. 10.20). Deoarece la 
mijlocul lamelei momentul încovoietor este zero, aceasta se poate asimila cu două 
arcuri lamelare de încovoiere având lungimea  ℓ/2, încastrate la un capăt şi încărcate 
în capătul liber cu forţa  F. 
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Fig. 10.20 

 
 Profilul danturii este un arc de cerc, motiv pentru care se poate scrie: 
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r – raza profilului danturii. 

 Având în vedere cele trei situaţii posibile de funcţionare a cuplajului, se poate 
scrie: 

aF
2

1
F

2

1
F

2

1
M sminmaxi ⋅=⋅== ll  

 Cunoscând valoarea momentului de torsiune transmis de cuplaj, se pot calcula 
forţele  F: 
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în care  z  reprezintă numărul de dinţi al semicuplajului. 
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 Cu ajutorul forţelor astfel determinate se poate realiza calculul (dimensionare 
sau verificare) arcului lamelar încastrat [( a se vedea cap. 12 - Organele de asam-
blare elastică (Arcuri)]. 
 Dantura semicuplajelor se va calcula la încovoiere: 
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în care: 
• B, H – dimensiunile secţiunii dintelui 
• ℓ1 – înălţimea dintelui 

• 5,3
B

H
≈=ϕ  

 Raza de curbură a flancului:         

lF
2

1

IE

M

IE
r

i
==        sau      h

E

2

1
r

ai
⋅

σ
= . 

 2. Cuplajul cu arcuri elicoidale (Cardeflex) – fig. 10.21. Este alcătuit din semi-
cuplajele  1 şi 2  montate pe capetele arborilor cuplaţi prin penele paralele  6. Bolţu-
rile 3 sunt fixate alternativ în cele două semicuple prin strângere pe con. Pe tija cilin-
drică a fiecărui bolţ sunt montaţi segmenţii 4 care pot oscila şi deplasa axial. Între 
segmenţi se montează pretensionat arcurile elicoidale 5, prin intermediul cărora se 
transmite momentul de torsiune de la arborele motor la arborele condus. Prin “a”  s-a 
notat orificiul de ungere cu grafit coloidal.  
 Pentru transmiterea unor momente de torsiune mari se construiesc astfel de 
cuplaje cu  8  sau  12 arcuri. 
 Cuplajul Cardeflex poate compensa abateri de la poziţia celor doi arbori 
cuplaţi:  axiale  (5% din diametrul exterior), radiale (1% din diametrul exterior), 
unghiulare (max. 9 o). Unghiul de rotaţie relativă a semicuplajelor max. 5 o.  
 Expresia momentului de torsiune : 

( )1a2a
b

st cosFcosF
2

D
zcM

121
α−α=⋅  

unde: 
• z – numărul bolţurilor de pe  un semicuplaj 
• a2,1a CfF

2,1
⋅=  

• f1,2 – săgeţile a două arcuri succesive 
• ca – rigiditatea arcurilor. 
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Fig. 10.21 

 

C. Cuplaje mobile cu elemente elastice nemetalice 

 Elementul elastic intermediar este executat, în general, din cauciuc şi conferă 
cuplajului elasticitate şi capacitate mare de amortizare a şocurilor, precum şi o con-
strucţie simplă. La sarcini mari nu sunt economice deoarece le scade durabilitatea. 
Elementul elastic poate fi solicitat la compresiune sau forfecare şi încovoiere. 

a. Cuplaje la care elementul elastic este solicitat la compresiune: 
 1. Cuplajul elastic cu bolţuri (standardizat) – fig. 10.22, se compune din 

semicuplele 1 şi 2, bolţurile 3  şi manşoanele din cauciuc  4  montate alternativ într-
un semicuplaj sau altul. 
 Relaţiile de calcul: 
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- tensiunea de strivire a manşonului din cauciuc. 

 Cuplajul elastic cu bolţuri  permite compensări reduse ale abaterilor arborilor 
cuplaţi de la coaxialitate: (0,3...0,6) mm pe direcţie radială şi sub 1o abatere 
unghiulară şi se realizează în următoarele variante: 
 P – pregăurit; cele două semicuple se execută cu alezajele sub diametrul la 
care pot fi utilizate, iar beneficiarul poate obţine prin stunjire diametrul necesar în 
funcţie de diametrul capetelor de arbori cuplaţi; se precizează că se pot obţine semi-
cuple numai pentru cuplarea capetelor cilindrice de arbori; 
 Cf – pentru cuplarea arborilor cu capete cilindrice; 
 K – pentru cuplarea arborilor cu capete conice. 

 2. Cuplajul elastic cu rozetă (standardizat), se execută în următoarele va-
riante: 
 - varianta normală – N 
 - cu flanşă – F 
 - cu două flanşe şi arbore intermediar – DF. 
 Cuplajul elastic cu rozetă în varianta normală (fig. 10.23) este alcătuit din 
semicuplajele 1 şi 2  montate pe capetele arborelui motor (a.m.), respectiv condus 
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(a.c.), prin intermediul penelor paralele  4. Semicuplajele sunt prevăzute cu ghiare 
frontale profilate, între care se introduce rozeta  3  realizată din cauciuc. 

 Momentul de torsiune se va transmite prin contactul dintre ghearele semi-
cuplajelor prin intermediul rozetei. 

 
Fig. 10.23 

b. Cuplaje la care elementul elastic este solicitat la forfecare şi încovoiere. 

Cuplaje cu manşon elastic (periflex) – fig. 10.24, este alcătuit din  semicuplaje-

le 1 şi 2  asamblate pe capetele arborilor cuplaţi prin penele paralele  4. Cele două 

semicuple sunt asamblate prin manşonul (bandajul)  3  realizat din cauciuc cu 

inserţii textile (bumbac, mătase) şi fixat prin  discurile  5 . 
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Fig. 10.24 

 Acest tip de cuplaj asigură o bună amortizare şi compensează abateri (axiale, 
radiale şi unghiulare) importante de la coaxialitatea celor doi arbori cuplaţi. Unghiul 
de rotire relativă al semicuplajelor atinge valori de 6...28o. Cuplajul se alege din 
catalog în funcţie de valoarea momentului de torsiune ce urmează a fi transmis : 

2

D
FMc tts 1

=  

D

Mc2
F 1ts

t =     - forţa tangenţială care foarfecă manşonul. 

 Verificarea manşonului la forfecare: 
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10.2. CUPLAJE INTERMITENTE (AMBREIAJE) 

Sunt utilizate atunci când este necesară întreruperea şi restabilirea frecventă a 
legăturii dintre arborii cuplaţi, fără a fi necesară oprirea arborelui motor. Simultan, 
pot îndeplini şi funcţiuni de limitare a vitezei, a momentului de torsiune sau a 
sensului de rotaţie. 

10.2.1. Cuplajul intermitent (ambreiajul) cu fricţiune 

 Ambreiajele cu fricţiune realizează cuplarea şi decuplarea fără şocuri, 
indiferent de valoarea vitezei relative. Oferă posibilitatea limitării valorii momentului 
de torsiune la o mărime dorită şi permit controlul asupra acceleraţiei imprimate 
arborelui condus. Forma suprafeţei de frecare poate fi:  plană (cu două discuri sau 
cu discuri multiple), conică, cilindrică sau combinaţii ale acestora. Forţa de frecare 
se realizează ca urmare a apăsării normale obţinută cu ajutorul unor dispozitive de 
acţionare meca-nice, electromagnetice, hidraulice sau pneumatice. 
 Schema ambreajului cu fricţiune este redată în fig. 10.25 în care s-au notat: 
 1 - semicuplajul montat pe arborele motor, prevăzut cu caneluri interioare; 
 2 - semicuplajul montat pe arborele condus, prevăzut cu caneluri la exterior; 
 3 - discuri de fricţiune prevăzute cu caneluri la exterior montate pe semi-
cuplajul  1; 
 4 -  discuri de fricţiune prevăzute cu caneluri la interior, montate pe semi-
cuplajul  2 ; 
 5 - dispozitiv hidraulic pentru realizarea forţei de apăsare  Fn  pe suprafeţele 
de contact ale discurilor de fricţiune. 

 
Fig. 10.25 
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 Transmiterea momentului de torsiune se realizează prin frecarea dintre discuri  
Ff . 
 1. Bazele teoretice ale procesului de ambreiere. Analiza comportării dinamice a 
sistemului mecanic (maşină motoare, ambreiaj, maşina de lucru) se realizează folo-
sind model matematic simplificat din fig. 10.26. 

 
Fig. 10.26 

 a. Analiza dinamică şi energetică a procesului de ambreiere. Procesul de 
ambreiere cuprinde următoarele 3 faze (fig. 10.27): 
 - Perioada de cuplare – t1 – în care momentul rezistent aplicat (existent) la 
semicuplajul de pe arborele condus este mai mare decât momentul de frecare. 
 - Perioada de patinare – tp – în care se realizează accelerarea semi-
cuplajului condus de la viteza unghiulară iniţială Ω2 până la atingerea vitezei semi-
cuplajului motor (ω2 = ω1). În această perioadă cele două discuri în contact având vi-
teze unghiulare diferite, transferul de energie (transmiterea momentului de torsiune) 
se realizează cu patinare (frecare), ceea ce determină încălzirea şi uzarea supra-
feţelor de frecare. Momentul transmis de cuplaj este mai mare decât momentul rezis-
tent:  Mf > Mtr , respectiv:  Mf = Mta + Mtr , în care  Mta – momentul necesar pentru 
accelerarea arborelui condus. 
 - Perioada de demaraj – t2 – în care are loc creşterea vitezei unghiulare a 
sistemului până la valoarea vitezei arborelui motor:   ω2 = ω1 = Ω1  . 

 
Fig. 10.27 
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 Admiţând ipotezele: forţa de apăsare  Fn  se aplică instantaneu, iar coeficientul 
de frecare este constant (nu depinde de viteză), respectiv momentul de frecare este 
constant, rezultă că  t1 << tp  şi  t2 << tp . Ca urmare, perioada de ambreiere este 
aproximativ egală cu timpul de patinare, T = tp, iar diagramele simplificate vor căpăta 
forma din fig. 10.28. 

 Fig. 10.28 

 Admiţând ipotezele anterioare şi utilizând modelul matematic propus, se pot 
scrie ecuaţiile diferenţiale de echilibru dinamic sub forma: 
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 Prin integrarea celor două ecuaţii se obţin vitezele unghiulare  ω1  şi  ω2 : 
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 În aceste condiţii se poate obţine foarte simplu valoarea perioadei de am-
breiere: 

at

21

at

21

rf

21

M

J

30

n

M

J

MM

J
T

π
=

ω
=

−

ω
=  

 Lucrul mecanic consumat prin frecare în perioada de ambreiere se va 
determina cu relaţia: 

( ) ( ) TnM
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 Puterea consumată prin frecare în timp de o oră, în care se realizează z 
ambreieri, va fi: 

3600

zL
P f

f
⋅

=  [W] 

 2. Calculul ambreiajului de fricţiune cu suprafeţe plane de frecare. 

A. Determinarea forţei de apăsare Fn  pentru transmiterea momentului de torsiune Mt 
dat 

 După cum s-a precizat transmiterea momentului de torsiune se realizează prin 
frecare.  Funcţionarea ambreiajului implică: 

1tf MM ≥ ,      respectiv     
1tsf McM =  

 Momentul de frecare, realizat ca urmare a apăsării normale cu forţa  Fn , se 
poate calcula cu relaţia (fig. 10.29): 
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Fig. 10.29 

 Mai simplu, momentul de frecare se poate calcula cu relaţia: 

  s
m

nf i
2

D
FM ⋅µ=  

 Rezultă că forţa de apăsare normală, necesară pentru transmiterea unui mo-
ment de torsiune dat, va fi: 
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în care:  is  este numărul suprafeţelor de frecare. 
 Deoarece se urmăreşte ca pentru o valoare dată a momentului de torsiune ce 
trebuie transmis de ambreiaj, forţa de apăsare  Fn  să fie cât mai mică, suprafeţele în 
contact se vor realiza din materiale diferite care alcătuiesc un cuplu de fricţiune.  
 Simultan cu coeficientul de frecare ridicat, cuplul de materiale utilizat trebuie să 
prezinte şi următoarele calităţi: rezistenţă la uzare cât mai mare  (se asigură astfel 
durabilitatea ambreiajului), rezistenţă termică, conductibilitate termică, rezistenţă chi-
mică, îndeosebi la acţiunea lubrifiantului la ambreiajele unisens, cost scăzut. 
 Sunt utilizate următoarele cupluri de materiale: 
 • OL / material nemetalic numit ferodou [azbest + liant (bachelită sau cau-
ciuc) + armătură pentru mărirea conductibilităţii], cu funcţionare în regim de frecare 
uscată: 

µ = 0,3...0,4 (0,6) 
pa = (0,2...0,3) N / mm2 

ta = 250
o
C 

 • OL călit / OL călit, cu funcţionare în regim de frecare fluidă: 
µ = 0,06...0,1 (0,6) 

pa = (0,6...0,8) N / mm
2
 

ta = 80oC 
 • OL / bronz sinterizat, cu funcţionare în regim de frecare mixt sau fluid; 
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 • OL călit / carburi metalice sinterizate, cu funcţionare în regim de frecare 
us-cată sau mixtă. 

B. Calculul la presiunea de constact a suprafeţei confecţionată din materialul mai 
slab din punctul de vedere al rezistenţai mecanice 

B1. Verificarea la presiunea de contact : 
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B2. Dimensionarea ambreiajului 
 

 Pentru dimensionare este necesar să se aleagă: 

 - fie raportul  1
e

i k8,05,0
D

D
== K  ,  

 - fie raportul  2
m

k35,015,0
D

b
== K .  

 Totodată este necesar să se stabilească numărul de suprafeţe de frecare, 
pentru care se recomandă:  imax = (15...30) suprafeţe. Relaţiile de dimensionare vor 
fi: 

( )3

a
3
1s

ts
e

pk1i

Mc12
D 1

−µ
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C. Verificarea ambreiajului la încălzire 

 Majoritatea distrugerilor premature la ambreiajele cu fricţiune se datorează 
creşterii excesive a temperaturii a suprafeţelor de frecare. La ambreiajele cu ambele 
suprafeţe de frecare metalice, temperatura ridicată poate determina fenomentul de 
gripare, iar dacă una din suprafeţe este un material nemetalic, se poate produce dis-
trugerea acestuia, sau chiar desprinderea de pe placa din oţel. Alte efecte negative 
ale încălzirii excesive sunt: modificarea formei suprafeţelor în contact, fisurarea, în-
deosebi a suprafeţelor metalice, variaţia coeficientului de frecare, oxidarea lubri-
fiantului în cazul ambreiajelor unse. 
 Calculul la încălzire constă în determinarea temperaturii medii la care func-
ţionează ambreiajul, din ecuaţia de bilanţ termic: 

   ( )omcf ttKAP −=  

a
c

f
om t

AK

P
tt ≤+=  

în care:   
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  K  – coeficientul global de transfer termic prin carcasa ambreiajului; 
  Ac – aria exterioară a carcasei ambreiajului; 
  Pf  – puterea pierdută prin frecare. 

Dacă relaţia de verificare nu va fi satisfăcută se vor lua măsuri pentru răcirea 
ambreiajului: mărirea suprafeţei exterioare a carcasei prin nervurare, răcirea forţată 
a băii de ulei în care funcţionează ambreiajul etc. 

D. Calculul la durabilitate 

 Constă în determinarea numărului de ore de funcţionare a ambreiajului (Lh). 
Atunci când una din suprafeţe este realizată dintr-un material nemetalic, acesta se 
montează pe suportul metalic fie prin nituire, fie prin încleiere cu răşini sintetice ter-
morezistente. Durata de funcţionare a ambreiajului este determinată de adâncimea 
de uzură a suprafeţei nemetalice până la nivelul niturilor, sau de grosimea suprafeţei 
nemetalice în cazul când aceasta se fixează prin încleiere (fig. 10.30): 

 
Fig. 10.30 

( )
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isbD

orăoîntruzatmaterialdevolumul
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⋅π
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în care  q [m3/W.oră] – coeficient specific de uzare, determinat experimental. 

10.2.2. Ambreiaje automate 

 Cuplajele intermitente automate (ambreiajele automate) realizează cuplarea 
sau decuplarea automată a elementului condus în funcţie de valoarea unui par-
ametru din lanţul cinematic: sensul de rotaţie, valoarea vitezei unghiulare, valoarea 
momentului de torsiune transmis. 

 1. Cuplajul unisens (de cursă liberă). Permite transmiterea momentului de tor-
siune într-un singur sens de mişcare (fig. 10.31). Este alcătuit din semicuplele  1  şi  
2  (inel exterior, respectiv interior), între care se realizează un spaţiu sub formă de 
pană în care intră elementele 3 (de obicei role cilindrice) care, în funcţie de sensul 
de rotaţie a inelului conducător, pot permite sau pot bloca deplasarea liberă a ine-
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lului. Pentru realizarea unei cuplări fără şocuri, elementele de blocare 3 trebuie să 
facă contact permanent cu ambele semicuple, scop în care se folosesc sisteme de 
tensionare – bolţurile  4  şi arcurile  5. 

 
Fig. 10.31 

2. Cuplajul centrifugal. Realizează cuplarea sau decuplarea arborilor la o anu-
mită turaţie, evitându-se astfel cuplarea în sarcină înainte ca arborele motor să fi în-
magazinat o energie cinetică suficientă.  

Cuplajele centrifugale cu saboţi se pot realiza în două variante constructive: 
 a) normal decuplat – semicuplajul montat pe arborele motor, împreună cu 
saboţii, este montat la interiorul semicuplajului montat pe arborele condus. 

b) normal cuplat – montajul se realizează invers. 
 Componenţa cuplajului centrifugal cu saboţi (fig. 10.32): 
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Fig. 10.32 

 1 - semicuplaj montat pe capătul arborelui motor (a.m.) 
 2 - semicuplaj montat pe capătul arborelui condus; 
 3 - saboţi placaţi la exterior cu material de fricţiune; 
 4 - arcuri elicoidale cilindrice montate prestrâns cu o forţă  Fo  prin inter-
mediul şuruburilor  5 . 

Cuplajul este normal decuplat; cât timp forţa centrifugă este mai mică decât 
forţa de prestrângere a arcului, Fc < Fo,  jocul dintre saboţi şi semicupla 2 se menţine 
egal cu  δ. 

În momentul când forţa centrifugă egalează forţa de prestrângere a arcului, 
jocul dintre saboţi şi semicupla   2  se micşorează la valoarea: 

             ofj −δ= ,    

în care:    
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=  - săgeata de deformare a arcului la montaj 

 Dm – diametrul mediu de înfăşurare a arcului; 
 d    – diametrul sârmei din care este confecţionat arcul. 
 Creşterea vitezei unghiulare a arborelui motor peste o valoare limită – valoarea 
pentru care se anulează jocul dintre saboţi şi semicuplajul  2 – determină intrarea în 
funcţiune a cuplajului, respectiv se va transmite momentul de torsiune de la arborele 
motor la arborele condus prin frecarea dintre saboţi şi semicuplajul  2 : 
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 m - masa unui sabot; 
 z  - numărul de saboţi; 
 RG -  raza de poziţie a centrului de greutate al sabotului. 

 Condiţia de funcţionare a cuplajului:   lMMf ≥ . 
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TRANSMISII PRIN CURELE 

 Transmisiile prin curele sunt utilizate atunci când este necesară transmiterea 
momentului de torsiune între doi sau mai mulţi arbori necoaxiali, situaţi la o distanţă 
mai mare decât la transmisiile prin roţi dinţate sau prin roţi cu fricţiune (fig. 11.1).  
 Această transmisie are cel puţin două roţi de curea,1 şi 2 , montate pe arborele 
motor (a.m.), respectiv condus (a.c.), pe care se înfăşoară elementul elastic  3 , nu-
mit curea. Transmiterea momentului de torsiune de la arborele motor la arborele 
condus se va realiza indirect, prin frecarea dintre curea şi roţi, motiv pentru care cu-
reaua se va monta cu pretensionare. 

 
Fig. 11.1 

 Utilizarea transmisiilor prin curele asigură următoarele avantaje: 
 - construcţie şi întreţinere simplă; 
 - posibilitatea transmiterii mişcării şi puterii între doi arbori, cu poziţie 
oare-care în spaţiu, aflaţi la o distanţă relativ mare unul de altul; 
 - antrenarea arborelui condus fără şocuri şi vibraţii torsionale, acestea 
fiind atenuate de prezenţa curelei ca element elastic; 
 - poate constitui un element de siguranţă în lanţul cinematic din care fac 
parte, prin posibilitatea patinării curelei pe roţi; 
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 - randament relativ ridicat (0,92...0,96). 
 Simultan, apar şi următoarele dezavantaje: 
 - nu asigură un raport de transmitere constant în timp, din cauza alune-
cării elastice a curelei pe roţi; 
 - dimensiuni relativ mari ale roţilor pentru curea; 
 - introduc forţe relativ mari pe arborii antrenaţi datorită pretensionării; 
 - necesitatea tensionării periodice a curelei, datorită slăbirii acesteia prin 
deformare plastică sau uzare; 
 - sensibilitate la căldură, umiditate etc., în sensul modificării (scăderii) 
coe-ficientului de frecare. 

Transmisiile prin curele sunt utilizate frecvent în construcţia maşinilor unelte, a 
maşinilor agricole şi textile, a autovehiculelor, precum şi pentru antrenarea 
pompelor, ventilatoarelor, compresoarelor etc. 

Domeniul de rapoarte de transmitere (i), puteri (P), viteze (v) şi distanţe între 
axe (A), în care se pot folosi transmisiile prin curele, este limitat superior la: 
 i ≤ 8 (≤ 20) – comparabil cu al altor transmisii într-o treaptă (angrenaje 
cilindrice, conice); 

 P ≤ 2000 kW 
      v ≤ 90 m/s    curele late 
      A < 12 m 

 
P ≤ 1200 kW 

      v ≤ 40 m/s           curele trapezoidale 
      A ≤ 3 m 
 

 Transmisiile prin curele se pot clasifica după următoarele  criterii: 
a. după forma secţiunii transversale 

a.1. curele late 
a.2. curele trapezoidale 
a.3. curele rotunde 

b. după materialul din care sunt confecţionate 
b.1. nemetalice 
b.2. metalice 

c. după poziţia relativă a arborilor între care se realizează transmiterea 
momentului de torsiune 

c.1. transmisii prin curele cu arbori paraleli 
c.2. transmisii prin curele cu arbori încrucişaţi. 

11.1. TRANSMISII PRIN CURELE LATE 

11.1.1. Materiale utilizate pentru construcţia curelelor late 

 Curelele late se pot executa din materiale omogene (acelaşi material): piele, 
oţel de înaltă rezistenţă sub formă de bandă, bumbac, celofibră, mătase sintetică 



32 TRANSMISII PRIN CURELE 

etc. sau din mai multe materiale – curele compound – la care se îmbină calităţile de 
rezistenţă ale fibrei confecţionată din material plastic (poliamidă, poliester) cu cele 
de frecare şi de rezistenţă la uzare ale stratului din piele aplicat pe faţa cu care vin 
în contact cu roţile. Cu excepţia curelelor din piele şi bandă din oţel, secţiunea 
curelelor late este alcătuită dintr-o inserţie de rezistenţă – textilă, fibră sintetică, fibră 
de sticlă, sârmă de oţel – înglobată într-un material compact – cauciuc vulcanizat, 
material plastic – eventual protejat pe suprafaţa activă cu un strat de ţesătură 
cauciucată sau material plastic cu proprietăţi de frecare superioare. 
 Capetele curelelor late se îmbină prin lipire, vulcanizare (fig. 11.2) şi mai rar 
prin coasere. 

        
                                            Fig. 11.2                                                           Fig. 11.3 

 Curelele late de tip compound, din materiale plastice şi curelele late dinţate 
(fig. 11.3) se confecţionează fără zone de îmbinare. 

11.1.2. Elemente gemetrice şi cinematice 

 Considerând transmisia prin curea lată între arbori paraleli, cu înfăşurarea sim-
plă (dreaptă) la care cureaua este perfect întinsă, respectiv nu are loc alunecarea 
curelei pe roţi, se poate scrie: 
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 Ţinând seama de alunecarea elastică a curelei pe roţi, raportul real de trans-
mitere a mişcării se va calcula cu relaţia: 

( )ξ−
=−

1D

D
i

1

2
21  

în care  ( )02,001,0 K=ξ  reprezintă coeficientul de alunecare elastică. 

 Elementele geometrice caracteristice sunt:  
• diametrul roţii mici pentru curea : 

- curele late compound:     D1 = (360...480) [ ] [ ]3
11 sec/rad/kWP ω  [mm]   

- curele late simple:           D1 = (390...545) [ ] [ ]3
11 sec/rad/kWP ω  [mm]   

      • diametrul roţii mari pentru curea :    ( ) 2112 i1DD −⋅ξ−=   

• unghiurile de înfăşurare a curelei pe cele două roţi : 
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γ−π=β 21      şi    γ+π=β 22 ;      ⇒
−

=γ
A2

DD
arcsin 12     unghiul dintre ramurile 

curelei. 
 De regulă, valorile unghiului  β1  trebuie să fie mai mari decât 150o pentru a 
limita alunecarea curelei, în cazul absenţei rolelor de întindere. 

• lungimea curelei : 

( ) ( )γ+π+γ−π+γ= 2D
2

1
2D

2

1
cosA2L 21  

• distanţa dintre axe : 
( )( )21min DD25,1A +≥ K     - pentru curele late obişnuite 

( ) ( )2121 DD2ADD75,0 +≤≤+   - pentru curele compound. 

11.1.3. Forţele şi tensiunile din cureaua lată 

 Pentru asigurarea transmiterii momentului de torsiune, cureaua este întinsă ini-
ţial astfel încât, în repaus, în fiecare din ramurile acesteia există forţa  Fo . În timpul 
funcţionării ramura activă a curelei este tensionată suplimentar  până la forţa  F1 , iar 
ramura pasivă este parţial descărcată, până la forţa  F2 (fig.11.4). 

 
Fig. 11.4 

 Pentru stabilirea relaţiei dintre aceste forţe se consideră următoarele ipoteze 
simplificatoare: întindere constantă, curea subţire şi flexibilă şi coeficientul de 

frecare constant. Pentru elementul de curea de lungime  αd
2

D1   şi aria secţiunii  Ac , 

echilibrul de forţe pe direcţie radială şi tangenţială conduce la relaţiile: 
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( )

( )

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



=µ−
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−
α

+

α
+

α
+=+

0dF
2

d
cosF

2

d
cosdFF

2

d
sinF

2

d
sindFFdFdF

n

nc
 

 
 Admiţând:    

2

d

2

d
sin

α
≈

α
  şi 1

2

d
cos ≈

α
 

rezultă                       








µ=

α
+

α
=+

n

nc

dFdF

2

d
dF

2

d
F2dFdF

 

în care se poate neglija  






 α
⋅

2

d
dF , fiind mult mai mic decât ceilalţi termeni. 

 Din combinarea celor două relaţii rezultă: 

cn dFFddF −α=  

dF
1

dFn
µ

=  

respectiv:    ( )cdFFddF −αµ= . 

 Efectele forţei centrifuge în timpul funcţionării apar prin: 

α⋅=αρ=αρ⋅ω⋅=ω⋅= dFdAvd
2

D
A

2

D
dmrdF cc

21
c

2
1

12
1c  

 Înlocuind forţa centrifugă în relaţia anterioară, se obţine: 

( ) α−µ= dFFdF c      sau        αµ=
−

d
FF

dF

c

 

 Prin integrare între limitele:       F:  F1     şi     F2         
               α:    0     şi     β1 

se obţine:    

( ) 1eFFFF c2c1
µβ−=−  

la care se adaugă:   
D

cM2
FFF

st
u21

1==− ,  vor rezulta cele două forţe din ramurile 

curelei în timpul funcţionării: 

cu1 F
1e

e
FF

1

1

+
−

=
µβ

µβ

  şi         cu2 F
1e

1
FF

1

+
−

=
µβ

 

 Tensiunile în cele două ramuri ale curelei vor fi: 

c
1

1

u1 tt
c

1
t

1e

e

A

F
σ+

−
σ==σ

µβ

µβ
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c
1

u2 tt
c

2
t

1e

1

A

F
σ+

−
σ==σ

µβ
 

în care:          
c

u
t

A

F
u

=σ  şi 22

c

c
t v

g
v

A

F
c

γ
=ρ==σ  

 În porţiunile de curea înfăşurată pe cele două roţi intervine în mod suplimentar 
o solicitare de încovoiere care, în ipoteza că materialul curelei respectă legea lui 
Hooke, se poate calcula cu relaţia: 

=

α







+

α







+−α








+

=
∆

=ε=σ E

d
2

h

2

D

d
2

h

2

D
dh

2

D

E
L

L
E

2,1

2,12,1

i 2,1
 

E
D

h
7,07,0E

D

h
E

d
2

hD

d
2

h

2,12,12,1
≈⋅≈

α
+

α
=  

în care coeficientul  0,7  ţine seama de reducerea modulului de elasticitate al curelei 
în timp. 
 Tensiunile totale din ramurile curelei se vor calcula cu relaţiile: 
 - în ramura activă 

E
D

h
7,0v

1e

e

1

2
ttot

1

1

u1
+ρ+

−
σ=σ

µβ

µβ

 

 - în ramura pasivă 

       E
D

h
7,0v

1e

1

2

2
ttot

1
u2

+ρ+
−

σ=σ
µβ

 

iar repartiţia acestora de-a lungul curelei se va prezenta ca în fig. 11.5: 
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Fig. 11.5 
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 Din relaţia tensiunii maxime se poate determina efortul unitar datorat forţei utile 
transmisă de curea: 

[ ]
1

1

1cu
e

1e
itatt µβ

µβ −
σ−σ−σ=σ  ,  

în care:    

 
r

r
at

c

σ
=σ  

σr – rezistenţa de rupere a materialului curelei 
 cr  – coeficientul de siguranţă;  cr = 6,5...13. 
 Forţa  Fo  de pretensionare a curelei se poate determina cu relaţia: 
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 Forţa utilă transmisă de curea se poate calcula cu relaţia: 
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( )
1e

1e
FF2FFF

1

1

co21u
+

−
−=−=

µβ

µβ

. 

11.1.4. Alunecarea curelei pe roţi 

 Fenomenul de alunecare a curelei pe roţi poate fi de natură elastică sau poate 
fi de patinare. 
 Forţa de întindere din curea variază de-a lungul curelei de la valoarea minimă  
F2 – în ramura pasivă – la valoarea maximă  F1 – în ramura activă. Ca urmare vor 
apărea deformaţii elastice diferite în cele două ramuri, iar pe cele două roţi, datorită 
variaţiei forţei de întindere vor apărea  diferenţe de deformare elastică (scurtarea 
treptată, respectiv lungirea treptată a curelei), se va produce o alunecare între roată 
şi curea. Fenomenul de alunecare elastică influenţează negativ raportul de trans-
mitere a mişcării, în sensul că acesta nu va fi constant în timp. Alunecarea elastică 
se poate exprima prin coeficientul de alunecare: 

1

a

1

11

v

v

v

'vv
=

−
=ξ  

în care:   
 v1   – viteza curelei la începutul înfăşurării pe roata motoare; 
 v’1  – viteza curelei în momentul „ruperii” contactului cu roata motoare; 
 va   – viteza de alunecare (roata motoare în raport cu cureaua). 
 ξ = 0,01    – pentru curele late din textile cauciucate; 
 ξ = 0,015  – pentru curele late din piele şi curele compaund; 
 ξ = 0,02    – pentru curele din material plastic.  
 Pentru asigurarea raportului de transmitere constant, diametrul roţii conduse se 
va calcula cu relaţia: 

( ) 1212 Di1D ⋅ξ−= −  

 Dacă forţa utilă de transmis va depăşi valoarea dată de relaţia:   

( )( )
( )1e

1eFF2
F

1

1
co

u
+

−−
=

µβ

µβ

, 

alunecarea elastică va fi însoţită şi de fenomenul de patinare, care va determina în-
călziri locale şi uzări accentuate. 
 Apariţia fenomenului de patinare (depăşirea capacităţii de transmitere a mo-
mentului de torsiune) poate fi pusă în evidenţă prin coeficientul de tracţiune (în-
tindere): 

( ) 1e

1e

FF2

F

1

1

co

u

+

−
=

−
=ϕ

µβ

µβ

 

care poate fi studiat pe cale experimentală în corelaţie cu alunecarea relativă şi cu 
randamentul transmisiei (fig. 11.6) 
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Fig. 11.6 

 Valoarea optimă a coeficientului de tracţiune ϕoptim pentru care, la limită, se evită 

patinarea şi randamentul η are o valoare maximă este dependentă de materialul de 
contact al curelei cu roata. 

11.1.5. Calculul transmisiei prin curea lată 

Date iniţial cunoscute: 
 - puterea transmisă de la roata motoare (arborele motor) la roata condusă 
(arbore condus):  P1 [kW]; 
 - turaţia roţii motoare (a arborelui motor):  n1 [rot/min]; 
 - raportul de transmitere a mişcării:  i1,2 . 

Elemente calculate : 
 - momentul de torsiune transmis: 

[ ]
[ ]

[ ]mmN
min/rotn

kWP
10x55,9M 16

t1
⋅=  

 - diametrul roţii mici pentru curea  D1  se va determina cu una din relaţiile 
prezentate anterior funcţie de materialul curelei; 
 - viteza de translaţie a curelei 

[ ] a
11 vs/m

60

nD
v ≤

π
=  - viteza admisibilă se adoptă în funcţie de materialul 

curelei; 

 - alegerea raportului 
20

1

30

1

D

h

1
K=       şi stabilirea grosimii curelei:       
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1
1

D
D

h
h ⋅








= ; 

 - diametrul roţii mari pentru curea:     ( ) 1212 Di1D −ξ−= ,  în care  ξ  se alege 

în funcţie de materialul curelei, aflat în contact cu roata; 
 - distanţa dintre axe (atunci când nu este impusă) 

( ) ( )21 DD25,1A +⋅≥ K    - pentru curele late obişnuite 

( ) ( )2121 DD2ADD75,0 +≤≤+   - pentru curele late compound; 

 - unghiul de înclinare a curelei    
A2

DD
sin 12 −

=γ ,   în care  A  poate fi impus 

sau ales; 
 - unghiurile de înfăşurare a curelei pe cele două roţi: 

o
1 1502 >γ−π=β           şi            γ+π=β 22  

 - lungimea curelei:   2
1

1
1

2

D

2

D
cosA2L β+β+γ= ,   în care  β1  şi  β2  sunt în 

radiani; 
 - verificarea curelei la oboseală prin determinarea frecvenţei îndoirilor 

L

Nrv
f =  ,    în care Nr – numărul de roţi;   maxff ≤  - adoptat în funcţie de materialul 

curelei; 

 - forţa utilă transmisă:      [ ]Nv/P
D

M2
F 11

1

t
u

1 ==  

 - tensiunea datorată forţei utile transmise:       

1

1
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1e
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h
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c 1
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r
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tu µβ

µβ −
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 Dacă se face apel la factorul de întindere optim, se obţine:  


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- tensiunea utilă admisibilă:     dtpftutua K/KKKK β⋅⋅⋅⋅σ=σ  , 

unde: 
 Kf  - coeficient dependent de frecvenţa îndoirilor curelei; 
 Kp - coeficient dependent de poziţia transmisiei (orizontală, înclinată, 
verti-cală); 
 Kt  - coeficient dependent de modul de întindere (tensionare) a curelei; 
 Kβ - coeficient dependent de unghiul de înfăşurare a curelei; 
 Kd - coeficient dinamic de suprasarcini; 
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 - lăţimea curelei:    [ ]mm
h

F
b

atu

u

⋅σ
≥  

 - forţa de întindere iniţială a curelei:       

( ) ( )tc21cuo F2FF
2

1
F

1e2

1e
FF

1

1

++=+
−

+
=

µβ

µβ

 

- forţa de apăsare a curelei pe cei doi arbori:        

γ−+= 2cosFF2FFF 21
2
2

2
1a  . 

11.2. TRANSMISII PRIN CURELE TRAPEZOIDALE 

11.2.1. Caracterizare 

 Transmisiile prin curele trapezoidale asigură transmiterea momentului de tor-
siune între doi arbori aflaţi la distanţă mai mică, comparativ cu curelele late şi cu un 
raport de transmitere mai mare. La transmisiile prin curele trapezoidale, feţele de lu-
cru ale curelei sunt flancurile laterale ale secţiunii curelei, motiv pentru care mo-
mentul de torsiune transmis este mai mare, la aceeaşi forţă de apăsare pe arbori 
(efectul de împănare a curelei în canalul din roată determină creşterea coeficientului 
de frecare) – fig. 11.7: 

    Fig. 11.7 

2
sin'F

2
sin'F

2

1
2F nnn

α
=

α
=  

nn
n

nnfu F'

2
sin

F
2/sin

F
'F'F

2

1
2FF µ=

α

µ
=

α
µ=µ=µ⋅==  

unde:   µ’ > µ  - deci la aceeaşi forţă de apăsare normală, forţa utilă este mai mare. 
 Simultan cu avantajele precizate, la transmisiile prin curele trapezoidale apar şi 
următoarele dezavantaje: durabilitate mai scăzută deoarece raportul  h / D1,2 este 
mult mai mare, preţ de cost mai ridicat deoarece se folosesc în paralel mai multe cu-
rele, iar pe periferia roţilor este necesară prelucrarea canalelor corespunzătoare. 
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 Frecvent, transmisiile prin curele trapezoidale sunt utilizate pentru transmiterea 
mişcării şi puterii între arbori paraleli. 
 Cureaua trapezoidală cuprinde în secţiune (fig. 11.8): straturi din ţesătură de 
bumbac (1) sau şnururi din fire de cord (2), acestea constituind elementele de 
rezistenţă – învelite într-o masă din cauciuc sintetic (3) – asigură elasticitatea curelei 
– iar la exterior o ţesătură cauciucată (4) cu rol de rezistenţă la uzare şi de protecţie. 

 
Fig. 11.8 

 Secţiunile curelelor trapezoidale sunt standardizate : curele trapezoidale nor-
male (clasice) Y, Z, A, B, C, D, E, F; curele trapezoidale înguste : SPZ, 16x15, SPA, 
SPB, SPC. 
 Dimensiunea caracteristică a curelei trapezoidale este lăţimea  ℓp   măsurată în 
secţiunea fibrelor nedeformate în timpul înfăşurării pe cele două roţi. 

 Pentru a se evita blocarea curelei în canalul din roată se recomandă  
o34≥α ,  frecvent o40=α . 

 Pentru calculul elementelor geometrice şi cinematice se utilizează relaţiile de la 
transmisia prin curea lată, cu precizarea că cele două diametre ale  roţilor se 
definesc nu la exterior ci în dreptul fibrelor nedeformate ale secţiunii curelei - 

1pD , 

respectiv 
2pD . 

11.2.2. Forţele din cureaua trapezoidală 

Deoarece coeficientul de frecare creşte datorită efectului de împănare, 

expresia  1eµβ  atinge valori mari, astfel că    ( ) 1e/1e 11 ≈− µβµβ . 

 Particularizând relaţiile de la transmisia prin curea lată, rezultă: 
 - forţa din ramura activă:  F1 = Fu 
 - forţa din ramura pasivă:  u2 F1,0F ≈  

 - coeficientul de tracţiune: 1=ϕ  

 - forţa de întindere iniţială: uo F6,0F ≈  

 - apăsarea curelei pe arbori: ( ) ua F25,1F K≈ . 

11.2.3. Calculul transmisiei prin curea trapezoidală 
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 Transmisiile prin curele trapezoidale se calculează pe baza prescripţiilor date 
în STAS,  în următoarea succesiune de etape: 
 Elemente iniţial cunoscute : 
 - puterea de transmis (la arborele motor):  P1 [kW]; 
 - turaţia arborelui motor:  n1 [rot/min]; 
 - turaţia arborelui condus:  n2 [rot/min]  sau raportul de transmitere; 
 - ansamblul din care face parte transmisia (maşina motoare – transmisia – 
maşina de lucru). 
 Elemente alese sau calculate : 
 - alegerea profilului curelei din nomogramele prezentate  în STAS în funcţie 
de puterea şi turaţia de la arborele motor; 
 - alegerea diametrului roţii mici DP1 pentru curea, conform STAS; 

 - raportul de transmitere a mişcării: 
2

1
21

n

n
i =−  ,  sau este cunoscut iniţial; 

 - diametrul roţii mari pentru curea: 
12 P21P DiD ⋅= −  

 - alegerea distanţei dintre axe:  ( ) ( )
2121 PPPP DD2ADD7,0 +≤≤+  

 - unghiul de înclinare al curelelor: 
A2

DD
sin 12 PP −

=γ  

 - unghiurile de înfăşurare a curelei pe cele două roţi: γ−π=β 21 ,   respectiv   

γ+π=β 22  

 - lungimea curelei:    2
1

1
1

p
2

D

2

D
cosA2L β+β+γ= ,   β1   şi    β2  în radiani. 

Se alege din stas lungimea cu valoarea cea mai apropiată. În funcţie de lun-
gimea efectivă a curelei se recalculează distanţa dintre axe. 

 - viteza periferică a curelei: [ ]s/m
60

nD
v

1P1
π

=  

 - numărul necesar de curele: ;
cc

c

P

P
z

L

d

o

1
o

β

=  12
c

z
z

z

o ≤=     curele, 

unde: 
   Po  - puterea transmisă de o curea, indicată în standard; 
cd  - coeficient dinamic dependent de caracterul maşinilor motoare şi de 
lucru; 
cL  - coeficient dependent de lungimea curelei; 
cβ  - coeficient dependent de unghiul de înfăşurare al curelei pe roata 
mică de curea; 
cz  - coeficient dependent de numărul de curele. 

 - frecvenţa îndoirilor: 40
L

vNr
f

p

≤
⋅

=     [îndoiri/sec] 

 - forţa de întindere iniţială a curelei: uo F6,0F ≡  

 - forţa de apăsare a curelei pe arbori:  ( ) ua F25,1F K≈ . 



Capitolul 11 43 

 Elementele constructive ale roţilor pentru curea se vor alege conform STAS. 
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ORGANELE DE ASAMBLARE 

ELASTICĂ (ARCURILE) 

12.1. CARACTERIZARE 

12.1.1. Domenii de utilizare 

 Arcurile sunt organe de maşini care, datorită formei constructive şi calităţii de 
elasticitate ridicată a materialelor din care sunt confecţionate, au proprietatea de a 
se deforma elastic, relativ mult, sub acţiunea sarcinilor exterioare şi de a reveni la 

forma iniţială după îndepărtarea acestora. Simultan cu deformarea elastică, arcul în-
magazinează lucrul mecanic efectuat de sarcina exterioară, pe care îl poate reda in-
tegral sau parţial în perioada de revenire, în funcţie de existenţa forţelor de frecare 
între elementele componente ale arcului sau în materialul din care acesta este rea-

lizat. 
 Arcul realizează o legătură elastică între două piese sau subansamble, simul-
tan putând îndeplini unul din următoarele roluri funcţionale: 

 - amortizează energia de şoc şi vibraţiile (suspensiile de la autovehicule, 
fundaţii); 
 - acumularea energiei şi redarea acesteia treptat sau într-un timp foarte 
scurt (mecanismele aparatelor de măsură, arcurile de la supape); 

 - exercitarea unor forţe elastice permanente (arcurile de la ambreiaje, 
supape de siguranţă); 
 - măsurarea sarcinilor prin utilizarea dependenţei dintre mărimea acestora şi 

mărimea deformaţiilor suferite de arc (dinamometre, chei dinamometrice); 
 - modificarea frecvenţei proprii a ansamblului sau subansamblului în care 
sunt montate. 

12.1.2. Clasificarea arcurilor 

 Criteriul de bază după care se pot clasifica arcurile este solicitarea principală a 
materialului (a secţiunii de rezistenţă) a arcului. 

a) arcuri solicitate la încovoiere 

a.1. arc lamelar simplu  (fig. 12.1)    încastrat 
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                           simplu rezemat 

 
Fig. 12.1 

 După modul de variaţie a lăţimii  b  sau a grosimilor  h  a lamelei, arcurile lame-
lare pot fi: dreptunghiulare, trapezoidale şi şi elipsoidale. Se folosesc ca arcuri de 
apăsare elastică continuă, cu forţe relativ mici, la mecanismele cu clichet, la me-
canismele de blocare (zăvoare), la diferite aparate electrice (relee, comutatoare), la 
site vibratoare, la transportoare vibrante etc. 

 a.2. arc multilamelar (fig. 12.2)        simplu 
                              dublu 

 
Fig. 12.2 

 Se realizează prin suprapunerea mai multor lamele de lungimi diferite prinse 
prin intermediul unei bride (legătură de arc), obţinându-se astfel participarea simul-
tană a fiecărei lamele componente la preluarea sarcinii exterioare. Capetele lamelei 
cu lungimea maximă, foaia principală, formează ochiurile de fixare a arcului. 
 Sunt utilizate, în principal, ca arcuri de suspensie la autovehicule şi material ru-
lant, amortizarea şocului obţinându-se datorită frecării dintre lamele. 

 a.3. arcul elicoidal flexional (de încovoiere) – fig. 12.3. 
 Se obţine prin înfăşurarea unei sârme cu secţiune circulară sau 
dreptunghiulară pe un cilindru; arcul obţinut are capetele astfel fixate încât să poată 
primi un moment de răsucire în jurul axei de simetrie longitudinală. În acest mod 
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spirele au tendinţa de a-şi micşora diametrul de înfăşurare D, rezultând solicitarea 
de încovoiere a aces-tora. 

 
Fig. 12.3 

 Sunt folosite în scopul înmagazinării şi înapoierii lucrului mecanic acumulat sub 
acţiunea cuplului de răsucire (mecanisme de zăvorâre, cuplaje speciale etc.). 

 a.4. arcul disc (fig. 12.4). 

 
Fig. 12.4 

 Arcul disc este realizat din unul sau mai multe discuri elastice tronconice. 
 Dimensiunile discurilor sunt standardizate, fiind prevăzute în funcţie de rigidi-
tate, două tipuri: 
 - tipul A – discuri rigide  
 - tipul B – discuri moi. 
 Pentru formarea arcului, discurile se pot monta: 
 - în pachete de discuri suprapuse în acelaşi sens (fig. 12.5); 

 
Fig. 12.5 

 - în coloană prin aşezarea alternantă a discurilor (fig. 12.6); 



Capitolul 12 33 

  
Fig. 12.6 

 - în coloană de pachete. 
 Arcurile disc prezintă următoarele avantaje: ocupă spaţiu redus, pot prelua 
sarcini mari la săgeţi relativ mici, prezintă siguranţă în exploatare, deteriorarea unui 
disc nu determină scoaterea din uz a arcului. 

Se folosesc pentru preluarea şocurilor rare (stanţe, matriţe, dispozitive de re-
glare a preselor hidraulice), la susţinerea şi ancorarea elastică a unor construcţii 
spe-ciale (furnale, cuptoare), unde arcurile preiau deformaţiile termice pentru 
realizarea unor forţe de apăsare mari. 
 Calculul arcurilor disc este standardizat. 

a.5. arcul spiral plan (fig. 12.7). 

 
Fig. 12.7 

 Se realizează din bandă cu secţiune dreptunghiulară, uneori din sârmă, înfă-
şurată după o spirală Archimede. 
 Prin aplicarea cuplului de răsucire Mt se micşorează raza de înfăşurare, re-
zultând astfel o solicitare de încovoiere. 
 Se folosesc ca elemente motoare sau de comandă la aparate de măsură deoa-
rece pot acumula energie relativ mare, la un gabarit redus, cu posibilitatea de redare 
treptată. 

b) arcuri solicitate la răsucire 

b.1. arcul bară de torsiune (fig. 12.8). 
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     Fig. 12.8 

 Asemenea arcuri sunt realizate din bare drepte având, cel mai frecvent, 
secţiunea circulară plină deoarece posedă capacitatea cea mai mare de acumulare 
a energiei. Se pot utiliza cu un capăt încastrat şi cu celălalt liber, la care se mon-
tează o manivelă prin care se aplică excentric sarcina de lucru F,  sau cu ambele ca-
pete libere la care sunt prevăzute manivelele. În ultimul caz bara se va rezema pe 
două lagăre. 
 Se utilizează la suspensia autovehiculelor, la aparate de măsură, la construcţia 
cuplajelor etc. 

b.2. arcul elicoidal     cilindric            de tracţiune 
                 de compresiune 
                       conic 
                       paraboloidal 

 Se formează prin înfăşurarea unei sârme sau bare, având secţiunea circulară 
sau dreptunghiulară, pe o suprafaţă directoare care poate fi  cilindrică, conică,  para-
boloidală etc.  
 În construcţia de maşini şi utilaje se întâlnesc cel mai frecvent cele cilindrice 
(fig. 12.9) şi conice şi sunt utilizate în toate scopurile precizate anterior. 
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Fig. 12.9 

 La arcul elicoidal de întindere, în stare liberă, spirele sunt în contact, respectiv 
pasul de înfăşurare este aproximativ egal cu d, spre deosebire de cel de comprimare 
la care  t = d + e. 
 Pentru arcul elicoidal de întindere, capetele sârmei sau barei trebuie astfel rea-
lizate încât să poată fi efectuată prinderea arcului.  
 La arcul elicoidal de compresiune (fig. 12.10), primele spire de la ambele 
capete sunt în contact, iar ultima spiră este incompletă pentru a se realiza suprafaţa 
plană de aşezare a arcului, care asigură încărcarea centrică a acestuia. Aceste 
spire se numesc spire de reazem. 

c) arcuri solicitate la întindere – comprimare 

c.1. arcuri inelare  

 
Fig. 12.10 

 
Se compun dintr-o serie de inele exterioare şi interioare, suprapuse axial al-

ternant prin suprafeţe de contact dublu tronconice, astfel încât forţa axială exterioară  
F  dă naştere la componente radiale care solicită inelele exterioare la întindere, iar 
inelele interioare la comprimare (fig.12.11). 
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Fig. 12.11 

 Energia de şoc primită din exterior este transformată pe două căi: prin defor-
marea elastică a inelelor şi prin frecarea dintre ele. 

Sunt utilizate atunci când se cere preluată o cantitate mare de energie la un 
ga-barit redus: tampoanele vehiculelor de cale ferată, amortizoare tampon la 
macarale, amortizoarele de vibraţii la ciocanele puenmatice etc. 

d) arcurile din cauciuc 

 Arcurile din cauciuc au o capacitate foarte mare de deformare elastică, motiv 
pentru care ele lucrează la deformaţii la care legile liniare folosite pentru dimen-
sionarea pieselor din metal îşi pierd valabilitatea. 
 Au o foarte bună capacitate de amortizare a şocurilor şi vibraţiilor datorată fre-
cărilor interne din material. Urmarea acestor frecări interne este încălzirea arcului, 
cu atât mai intensă cu cât conductibilitaea termică a cauciucului este mai scăzută. 
Efec-tul încălzirii îl constituie îmbătrânirea materialului care implică scoaterea din 
func-ţionare a arcului. 

Arcurile din cauciuc îşi găsesc utilizarea la amortizarea şocurilor şi vibraţiilor, la 
schimbarea pulsaţiei proprii a ansamblului în care sunt incluse, la compensarea 
erorilor unor lanţuri de dimensiuni etc (fig. 12.12). 
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        de compresiune  de forfecare            de răsucire 

Fig. 12.12 

12.1.3. Materiale şi tehnologie 

 Condiţiile generale cerute arcurilor, respectiv materialului pentru arcuri, sunt: 

rezistenţă de rupere ridicată, limită de elasticitate ridicată (σc / σr cât mai apropiat de 
1); rezistenţă mare la oboseală; rezistenţă termică; rezistenţă chimică; amagnetism; 
izolator sau bun conducător de curent electric; dilatare termică redusă; 
independenţa comportării elastice de temperatură etc. 
 Utilizarea materialelor cu rezistenţă mecanică cât mai mare este legată nu 
numai de mărimea sarcinilor preluate, ci şi de economie de material simultan cu un 
gabarit cât mai redus (lucrul mecanic înmagazinat sub formă de energie potenţială  

V
E

2

⋅
σ

  sau   V
G

2

⋅
τ

  să fie cât mai mare la un volum de material cât mai mic). 

 În funcţie de rolul funcţional, de tipul arcului şi de dimensiuni, pentru realizarea 
arcurilor se folosesc semifabricate laminate sau forjate în formă de bare, table, 
bandă sau sârmă. 
 Materialele utilizate pentru construcţia arcurilor sunt: 
 - oţeluri carbon de calitate speciale pentru construcţia arcurilor: OLC 55A;  
OLC 65A;  OLC 75A;  OLC 85A – STAS 795-80; 
 - oţeluri aliate speciale pentru construcţia arcurilor: 56 Si 17A;  60 şi 15A;  
51 VCr 11A – STAS 795-80; 
 - oţeluri inoxidabile:  12 Ni Cr 180;  12 Cr 130 – STAS 11514-80; 
 - materiale metalice neferoase: bronz pentru arcuri (Cu-67;  Zn-33), bronz 
de staniu (Cu-90; Sn-8), bronz de siliciu, bronz de beriliu, Monel K (66-Ni;  31-Cu;   
3-Al), Inconel (76-Ni;  Cu-16;  Fe-8), Inconel X (70-Ni;  16-Cu; 8-Fe;  2,5-Ti),  
- ultimele trei materiale sunt recomandate pentru condiţii de temperatură ridicate, 
medii puternic corozive, condiţii când se cer proprietăţi de amagnetism; 
 - materiale nemetalice – cauciuc, plută, materiale plastice. 
 În funcţie de forma constructivă şi de dimensiuni, arcurile se obţin pornind de la 
semifabricatele amintite, care apoi se prelucrează prin aşchiere mecanică. Calitatea 
arcului, îndeosebi a celui confecţionat din oţel, este dependentă de tratamentul ter-
mic adecvat, efectuat anterior construcţiei arcului (la cele de dimensiuni mici) sau 
după realizare (la cele de dimensiuni mari). 
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 Rezistenţa la oboseală a arcului este mult îmbunătăţită de rectificarea finală 
înainte de călire şi de protecţia împotriva coroziunii. 

8.2. CARACTERISTICILE ARCURILOR 

8.2.1. Dependenţa sarcini - deformaţii 

 Reprezentarea grafică a acestor dependenţe – F = g(f)  sau  Mt = h(θ) – poate 
fi: liniară cu sau fără sarcină iniţială, sau neliniară (progresivă sau regresivă) cu sau 
fără sarcină iniţială (fig. 12.13). 

 
Fig.12.13 

 Dacă nu există frecări între elementele arcului sau frecări interioare în mate-
rialul arcului (arcul lamelar simplu, arcul bară de torsiune, arcul elicoidal flexional, 
arcul elicoidal de tracţiune sau comprimare, arcul spiral plan etc.), caracteristicile ar-
cului la încărcare şi descărcare coincid. 
 Panta dependenţei sarcină-deformaţie defineşte rigiditatea arcului: 

df

dF
c =    sau      

θ
=

d

dM
'c t  
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 În cazul arcurilor cu dependenţă sarcină-deformaţie liniară (cele fără frecări, 
executate din materiale care se supun legii lui Hooke), rigiditatea este constantă: 

f

F
tgc =α=      sau     

θ
=α= tM

tg'c  

 La arcurile compuse din elemente suprapuse (arcurile cu foi multiple, arcurile 
inelare, arcurile disc aşezate în pachete sau coloană de pachete) şi la arcurile con-
fecţionate din materiale la care apar frecări interioare, curba de încărcare nu 
coincide cu cea de descărcare (caracteristică cu histerezis) – fig. 12.14. 

 
Fig. 12.14 

8.2.2. Lucrul mecanic (energia) acumulat de arc 

 Lucrul mecanic (energia) acumulat de arc în procesul de deformare elastică 
este dat de relaţiile: 

∫ ⋅==
f

f0
dfFWL     sau    ∫

θ

θ

θ⋅==
0

f t dMWL    

 Pentru arcurile cu dependenţă sarcină-deformaţie liniară (fig. 12.15): 

 
Fig. 12.15 

( )( )00 ffFF
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1
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2

1
WL θ−θ+==  
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          fF
2

1
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2

1
WL     (F0   şi   0M
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 În cazul arcurilor la care curba de descărcare nu coincide cu cea de încărcare 
se poate vorbi de un randament al arcului: 

ηa = 

Lucrul mecanic cedat de arc în  procesul de 
revenire 
Lucrul mecanic înmagazinat de arc la 
încărcare 

ABD0

CD0
a

S

S
=η ,   respectiv    

ABD0

CBD0
a

S

S
=η . 

 La procesele vibratorii şi de amortizare se consideră coeficientul de amortizare: 

   δ = 
Lucrul mecanic consumat pentru învingerea frecărilor 
Lucrul mecanic înmagazinat de arc la încărcare 

ABD0

0ABC0

S

S
=δ ,    respectiv    

ABD0

0ABC0

S

S
=δ . 

 Pentru toate arcurile prezintă importanţă deosebită gradul de utilizare a 
materialului: 

kV = 
Lucrul mecanic efectiv acumulat de arc 
Lucrul mecanic maxim (teoretic) pe care l-ar putea 
acumula volumul de material al arcului 

V
E

2

L
k

2V

⋅
σ

=     sau     
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2

L
k

2V

⋅
τ

= . 

 
 Valoarea coeficientului  kV (subunitară) reprezintă indicele de apreciere a efi-
cienţei utilizării materialului. 

8.3. ELEMENTE DE CALCUL 

 Calculul arcurilor urmăreşte stabilirea următoarelor dependenţe : 
 a) solicitarea arcului funcţie de încărcare sau deformaţie, pe baza căreia se 
efectuează verificarea sau dimensionarea arcului; 
 b) deformaţia arcului funcţie de încărcare, necesară pentru stabilirea gabari-
tului locaşului în care va funcţiona arcul; 
 c) lucrul mecanic înmagazinat de arc în funcţie de încărcare şi de deformaţie 
sau de solicitare şi deformaţie, pe baza căreia se pot trage concluzii cu privire la efi-
cienţa utilizării materialului sau cu privire la eficienţa sub aspectul amortizării reali-
zată de arc. 

1. Arcul lamelar, simplu, încastrat (fig. 12.16): 
 a) Tensiunea la încovoiere :  
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Fig. 12.16 

 În cazul lamelei cu secţiune constantă apare evidentă utilizarea neraţională a 
materialului deoarece efortul unitar variind de la valoarea zero (pentru x = ℓ) la una 
maximă  (pentru x = 0). 
 Pentru dimensionare, se aleg sau sunt impuse : 

 
20

1

10

1

b

h
k K==  - valori frecvent utilizate 

 ℓ - se adoptî având în vedere rolul funcţional a arcului şi domeniul de utili-
zare, după care se determină cele două dimensiuni ale secţiunii lamelei : 

3
a

2
i

k

F6
b

σ⋅
=

l
,    respectiv   h = k b. 
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 Forţa maximă ce poate fi suportată de arcul cu o secţiune dată şi pentru o limi-
tă de rezistenţă stabilită va fi: 

l
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max
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bh
FF

σ
⋅==  

 b)  Deformaţia arcului se va determina prin dubla integrare a ecuaţiei: 
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 Condiţiile la limită impun:   x = 0;  0C0
dx
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x =⇒=  
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 Săgeata maximă a arcului va avea loc pentru  x = ℓ :     
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 c) Lucrul mecanic înmagazinat de arc în perioada de încărcare cu sarcina  F : 
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 Pentru arcul lamelar cu secţiunea constantă (lamelă dreptunghiulară) rezultă :  

KV = 1/9.  

Concluzii 

 - arcul lamelar dreptunghiular cu secţiune constantă are cel mai slab coe-
ficient de utilizare volumetrică, dar se execută uşor, motiv pentru care se utilizează 
frecvent ; 
 - arcul lamelar dreptunghiular cu grosime hx variabilă (parabolică) are un 
coeficient de utilizare volumetrică foarte bun, dar se execută mult mai greu, motiv 
pentru care se foloseşte mai rar; 
 - arcul lamelar triunghiular are un coeficient de utilizare volumetrică foarte 
bun, dar nu se poate utiliza cu vârful ascuţit deoarece nu se poate aplica sarcina ex-
terioară pe vârful ascuţit al lamelei, motiv pentru care se floseşte frecvent forma tra-

pezoidală pentru  
9

1
kV ≈ ,  în funcţie de raportul  b1/b2 . 
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 2. Arcul elicoidal cilindric, cu secţiunea sârmei (barei) circulară plină (fig. 
12.17). Arcul elicoidal cilindric, cu secţiunea sârmei (barei) circulară plină este 
standardizat. 

 a) Solicitările sârmei (barei) arcului sub acţiunea sarcinii exterioare 

 Deoarece unghiul de înclinare a spirei este relativ mic (6
o
...9

o
), solicitările de 

încovoiere şi tracţiune sunt mici şi se pot neglija (sin α ≈ 0  şi  cos α ≈ 1). 

 
Fig. 12.17 

 Tensiunea de forfecare este mult mai mică în comparaţie cu cea de torsiune, 
motiv pentru care şi acesta se poate neglija, rezultând astfel că solicitarea principală 
a sârmei (barei) este cea de torsiune: 

at3
m
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m

tt
d

DkF8

16
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kk
max

τ≤
π

⋅
=

π

⋅
=τ=τ  

în care  
i

6,1
1k +=  coeficient prin care se ţine seama că tensiunea de torsiune are o 

distribuţie neuniformă pe periferie datorită curburii spirei; ea este dependentă de 

indicele arcului  
d

D
i m=  - pentru care stas-ul indică valorile:  i = 4...16 pentru arcurile 

realizate la rece şi  i = 4...10  pentru arcurile realizate la cald. 



44 ARCURI 

Relaţia de dimensionare a sârmei (barei) din care se va realiza arcul va fi: 

at

Fki8
d

τπ
= ,    respectiv   diDm = . 

 Forţa maximă de care este capabil arcul având diametrul sârmei (barei) şi dia-
metrul de înfăşurare date şi pentru o valoare maximă a tensiunii de torsiune stabilită, 
va fi: 
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FF τ⋅
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==  

 b) Deformaţia arcului rezultă ca urmare a comprimării acestuia sub acţiunea 
sarcinii exterioare. Săgeata totală va fi: 
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în care  na  reprezintă numărul de spire active ale arcului. 

 Relaţia săgeţii arcului în funcţie de solicitare va fi: 
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 c)  Lucrul mecanic acumulat de arc sub acţiunea sarcinii exterioare: 
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8.4. ELEMENTE CONSTRUCTIVE 

8.4.1. Elemente constructive pentru arcurile elicoidale de compresiune  
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   Fig. 12.18 

 Numărul total al spirelor arcului : rat nnn +=   

unde: na – numărul de spire active şi nr – numărul de spire de reazem. 

5,1n7n ra =⇒≤  

5,35,1n7n ra K=⇒>  

 Conform schemei din fig. 12.18 : 
d5,1t ≥  

m
m D

3

2
t2,0

4

D
≤≤+  

( )d5,0ntnH r0 −+⋅=  

( ) ( ) dnd5,0ne1nfHH rmin0 +−+−=−=  

dnH tb =  

( )i4

3
m

i FF
Gd

nD8
ffh −=−=  - cursa arcului 

h)FF(
2

1
L i +=  

απ≈ cos/nD tml - lungimea sârmei (barei) din care se confecţionează arcul. 

 

8.4.2. Elemente constructive pentru arcurile elicoidale cilindrice de 
tracţiune 
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 Folosind schema din fig. 12.19: 

 
Fig. 12.19 

d25,1t =  - pentru arcuri montate fără pretensionare 

t = d – pentru arcuri montate tensionat 
Fi – forţa iniţială de pretensionare 

( )d1nH2H c0 ++=  
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TRANSMISII MECANICE PRIN ROŢI 
DE FRICŢIUNE 

13.1. TRANSMISII CU RAPORT DE TRANSMITERE 
CONSTANT 

13.1.1. Caracterizare. Domenii de utilizare. Criterii de clasificare 

 Roţile cu fricţiune sunt organe de maşini simple utilizate pentru transmiterea 
mişcării şi puterii între doi arbori, prin frecarea generată la contactul direct, sub sar-
cină al acestora. Pentru realizarea forţei de apăsare normală, frecvent arborele roţii 
mici se reazemă pe lagăre deplasabile pe direcţia radială a roţilor. 
 Prin comparaţie cu celelalte tipuri de transmisii mecanice, transmisiile prin roţi 
cu fricţiune prezintă următoarele avantaje: construcţie şi întreţinere relativ simplă; 
funcţionare silenţioasă; element de siguranţă în lanţul cinematic din care fac parte 
prin posibilitatea patinării la apariţia  suprasarcinilor; asigură transmiterea mişcării şi 
puterii fără şocuri. Simultan, utilizarea transmisiilor prin roţi cu fricţiune presupune 
acceptarea următoarelor dezavantaje:  raport de transmitere a mişcării variabil în 
timp datorită patinării; încărcări suplimentare a arborilor şi lagărelor acestora ca ur-
mare a forţei de apăsare normală necesară pentru generarea frecării; coeficientul de 
frecare este influenţat de condiţiile de mediu (umiditate,  prezenţa unor urme de ma-

teriale lubrifiante etc.); randament relativ scăzut (η=0,85…0,90); uzura pronunţată a 
suprafeţelor în contact (oboseală superficială, uzură adezivă, uzură abrazivă). 
 Datorită acestor  dezavantaje domeniul de utilizare a transmisiilor prin roţi cu 
fricţiune este mult restrâns (max. 20 kW - la transmisiile de forţă, 600 rot/min – la 

transmisiile cinematice, i12 < 8). 
 Sunt folosite, în principal, ca: transmisii cu rol cinematic la care nu se impune 
asigurarea preciziei transmiterii mişcării; transmisii de putere mică care lucrează la 
turaţii foarte mari sau la  care se impune un nivel scăzut de zgomot şi vibraţii. 
 Principalele forme de deteriorare a transmisiilor prin roţi cu fricţiune sunt: 
 - oboseala de contact  (pitting sau ciupire) apare ca urmare a solicitării 
varia-bile (după un ciclu pulsator) a straturilor sperficiale de pe suprafeţele active ale 
ele-mentelor în contact; este caracteristică transmisiilor prin fricţiune lubrifiate; 
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 - uzura abrazivă este principala formă de deteriorare a transmisiilor prin roţi 
cu fricţiune care funcţionează fără ungere; este puternic influenţată de prezenţa alu-
necărilor geometrice şi a patinărilor; 
 - griparea este caracteristică atât pentru transmisiile prin roţi cu fricţiune fără 
ungere cât şi la cele cu ungere, în condiţiile străpungerii peliculei de lubrifiant dintre 
suprafeţele în contact. 
 Transmisiile prin roţi cu fricţiune se pot clasifica după următoarele criterii: 

a. după poziţia arborilor între care se realizează transmiterea mişcării şi 
puterii: 

a.1. transmisii prin roţi cu fricţiune cilindrice, utilizate pentru transmiterea 
momentului de torsiune între arbori paraleli; 

a.2. transmisii prin roţi cu fricţiune conice, utilizate pentru transmiterea  
mişcării şi puterii între arbori concurenţi în plan. 

b. după forma suprafeţelor active ale roţilor 
b.1. transmisii cu roţi cu fricţiune cu periferia netedă; 
b.2. transmisii cu roţi cu fricţiune cu periferia canelată. 

c. după natura materialelor suprafeţelor active 
c.1. transmisii prin roţi cu fricţiune cu suprafeţe metalice; 
c.2. transmisii prin roţi cu fricţiune cu suprafeţe nemetalice. 

13.1.2. Materiale utilizate pentru construcţia roţilor transmisiilor prin 
fricţiune 

 Principalele condiţii pe care trebuie să le îndeplinească materialele pentru con-
strucţia suprafeţelor active ale roţilor transmisiilor prin fricţiune sunt: rezistenţă mare 
la solicitarea de contact (numai în cazul transmisiilor de forţă); rezistenţă ridicată la 
uzură; coeficient de frecare cât mai mare – pentru a evita necesitatea unor forţe de 
apăsare mari – şi constant în timp. În acest sens sunt utilizate următoarele cupluri 
de materiale: 
 - oţel călit/oţel călit – pentru transmisiile puternic încărcate şi la care se cere 
o durabilitate ridicată; funcţionarea acestui cuplu poate fi cu sau fără ungere; 
asigură gabarit redus şi randament ridicat; necesită precizie ridicată de execuţie şi 
montaj; 
 - fontă/oţel călit – pentru transmisiile care funcţionează cu sau fără ungere, 
prezentând avantajul unei rezistenţe sporite la gripare; 
 - fontă/fontă – pentru transmisiile care funcţionează fără ungere; 
 - materiale nemetalice (textolit, cauciuc, piele, ferodou etc)/oţel sau fontă – 
pentru transmisii cinematice, puţin încărcate, care funcţionează fără ungere, carac-
terizându-se prin coeficienţi de frecare mari (forţe de apăsare mai reduse), elas-
ticitate sporită (permite reducerea preciziei de montaj şi execuţie), rezistenţă la pre-
siune de contact mică; dimensiuni de gabarit mai mari şi randament mai scăzut; ma-
terialele nemetalice se folosesc sub formă de căptuşeli  sau bandaje aplicate, de re-
gulă, pe roata motoare pentru asigurarea unei uzuri uniforme. 

13.1.3. Transmisii cu roţi de fricţiune cilindrice 
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 1. Caracterizare şi forme constructive. Sunt utilizate pentru transmiterea 
mişcării şi puterii între doi arbori paraleli. Transmiterea momentului de torsiune se 
realizează prin frecarea generată în zona de contact a celor două roţi ca urmare a 
tensionării (apăsării) la montaj. 
 Sunt utilizate pentru transmiterea mişcării şi puterii între doi arbori paraleli. 
Transmiterea momentului de torsiune se realizează prin frecarea generată în zona 
de contact a celor două roţi ca urmare a tensionării (apăsării) la montaj. 

În funcţie de poziţia relativă a celor două roţi, transmisiile prin roţi cu fricţiune 
pot fi (fig. 13.1): 

a. cu contact exterior; 
b. cu contact interior. 

 
Fig. 13.1 

Din punctul de vedere al suprafeţelor active ale celor două roţi, transmisiile prin 
roţi cu fricţiune cilndrice pot fi: 

c. cu periferia netedă (soluţiile constructive din fig. 10.1); 
d. cu periferia canelată (fig. 13.2). 
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Fig. 13.2 

 2. Elemente de calcul 

a. Forţa de apăsare normală (Fn), necesară transmiterii momentului de torsiune 

 Pentru transmisiile la care periferia roţilor este netedă, forţa de apăsare nor-
mală necesară transmiterii prin frecare a momentului de torsiune, se va determina 
din condiţia: 

Mt1 ≤ Mf   sau Mf = β⋅Mt1 

unde β = 1,25…2,5 – coeficient de siguranţă la patinare (valori mai mici pentru 
trans-misiile de putere, valori mai mari pentru transmisiile cinematice) 

2

D
F

2

D
FMM 1

n
1

f1tf ⋅⋅µ==⋅β=  

din care 
1

1t
n

D

M2
F

⋅µ

⋅β⋅
=  - forţa de apăsare normală funcţie de momentul de transmis. 

În cazul soluţiei constructive prezentate a) (v. fig. 13.1), această forţă se rea-
lizează cu ajutorul unui sistem de apăsare cu arcuri, unul din arbori fiind montat pe 
lagăre deplasabile în direcţie radială. 
 În cazul transmisiilor la care periferia roţilor este canelată (fig. 13.3), impunând 
condiţia de transmitere a momentului de torsiune prin frecare, rezultă forţa normală, 

'
nF , dintre suprafeţele în contact: 



34 TRANSMISII MECANICE PRIN ROŢI DE FRICŢIUNE 

 
Fig. 13.3 
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în care z reprezintă numărul canelurilor cu profil trapezoidal executate la periferia ro-
ţilor. 

Forţa de apăsare a roţilor necesară pentru realizarea forţei normale la supra-
feţele în contact va fi: 
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în care µ’ coeficient de frecare aparent a cărei valoare este mai mare faţă de µ, lucru 
care constituie principalul avantaj al acestei soluţii constructive. În acelaşi timp se 
poate arăta că momentul capabil al acestei soluţii constructive este mai mare la 
aceiaşi forţă de apăsare normală: 
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Pe înălţimea de contact hc, vitezele periferice ale celor două roţi sunt egale 
numai pe cercurile cu diametrele medii (Dm1, respectiv Dm2), pe celelalte diametre 
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având loc alunecări care determină uzura flancurilor, motiv pentru care se reco-
mandă ca înălţimea h a canelurilor să fie mică. 

 Pentru evitarea fenomenului de autoblocare este necesar ca unghiul 
2

α
 să fie 

mai mare decât unghiul de frecare (frecvent 
2

α
 = 6o…9o). 

b. Verificarea şi dimensionarea roţilor la tensiunile de contact 

 Un calcul simplificat de verificare a roţilor la tensiunile de contact se poate 
efec-tua prin determinarea presiunii de contact considerată uniform distribuită pe 
lun-gimea (lăţimea) de contact liniar: 
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în care qa se va adopta în funcţie de calităţile de rezistenţă ale materialului mai slab. 
 În această situaţie determinarea lăţimii de contact necesară se va determina cu 
relaţia: 
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≥ . 

 Pentru transmisiile prin fricţiune la care roţile au periferia canelată, relaţiile de 
mai sus se vor scrie sub forma următoare: 

Verificare: 
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Dimensionare: 
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 În cazul transmisiilor prin roţi cu fricţiune care funcţionează lubrifiate, forma 
principală de deteriorare este oboseala de contact, pentru evitarea acesteia fiind ne-
cesar un calcul complet la solicitarea de contact. 
 Tensiunea maximă de contact se va calcula, echivalând cele două suprafeţe 
prin doi cilindrii, de raze ρ1 şi ρ2 aflaţi în contact după generatoarea comună, sub 

acţiunea forţei normale (Fn, respectiv '
nF ), pe baza relaţiei lui Hertz şi a ipotezelor fo-

losite la stabilirea acesteia: 
- pentru transmisiile prin roţi cu periferia netedă: 
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în care ν1 ≈ν2 ≈ 0,3 coeficienţii Poisson; 
E1, E2 – modulele de elasticitate longitudinale ale materialelor celor două roţi, 

dacă ambele sunt confecţionate din oţel E1 = E2 = E, atunci factorul ZE va avea va-
loarea: 
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“+” pentru contact exterior; “-“ pentru contact interior 
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 Pentru dimensionare se impune necesitatea adoptării unui factor de lăţime 
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din care va rezulta: 
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- pentru transmisiile prin roţi cu periferia canelată: razele de curbură ale celor 
două suprafeţe în contact vor fi considerate: 
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Relaţia de verificare va avea următoarea formă: 
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iar relaţia de dimensionare 
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 În relaţiile anterioare, rezistenţa admisibilă la tensiunea de contact se va 
determina cu relaţia: 

N
H

limH
Ha Z

S

σ
=σ  

în care:  σHlim – tensiunea limită la oboseală de contact, determinată experimental şi 
pentru care sunt indicate valori în literatura de specialitate : 

 OLC45 (îmbunătăţit) –          (650…700) N/mm2 
 OLC 45 (călit superficial) –   (950…990) N/mm

2
 

 40Cr10 (îmbunătăţit) -           (780…840) N/mm2 
 40Cr10 (călit superficial) –    (990…1030) N/mm2 
 OLC 45 (cementat) –             (1150÷1250) N/mm

2
 

SH= (1,1…1,2) coeficientul minim de siguranţă la oboseală 

m

L

B
N

N

N
Z =  factorul durabilităţii în care: 

NB – numărul ciclurilor de bază (NB = 2⋅106 – pentru oţeluri îmbunătăţite sau 
nitrurate; NB = 5⋅10

7
 – pentru oţeluri cementate sau călite superficial); m = 6 – gradul 

curbei de oboseală;  
NL = 60Lhn1 – numărul real de cicluri de lucru,  

în care: Lh – durata de funcţionare impusă, în ore; n1 – turaţia roţii mici, în rot/min. 
Dacă NL > NB se va considera ZN = 1. 

 3. Raportul de transmitere. Elementul cinematic al transmisiilor prin roţi cu 

fricţiune îl constituie raportul de transmitere: 
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unde ε= (0,005…0,05) este factorul prin care se consideră pierderile de viteză ca 

urmare a alunecărilor elastice şi care determină că v1 ≠ v2. 

13.1.4. Transmisii cu roţi de fricţiune conice 
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 1. Caracterizare. Sunt transmisii prin fricţiune care transmit mişcarea de ro-

taţie şi puterea între arbori concurenţi în plan, unghiul de concurenţă fiind, de regulă, 

90
o
. Sunt alcătuite din două roţi conice (fig. 13.4), forţa normală la suprafaţa de 

contact necesară pentru generarea frecării în scopul transmiterii momentului de 
torsiune realizându-se prin apăsare în direcţie axială a uneia dintre roţi. 

 
Fig. 13.4 

 2. Elemente de calcul. 

a. Forţa de apăsare normală (Fn) la suprafaţa de contact necesară pentru 

transmiterea momentului de torsiune şi forţele de apăsare în direcţie axială (Fa1, Fa2) 

necesare pentru generarea forţei de apăsare normală 

Din echilibrul forţelor de montaj pe direcţia arborilor 1, respectiv 2 vor rezulta: 

( )11n1a cossinFF δµ+δ=   şi  ( )22n2a cossinFF δµ+δ=  

 În cazul când δ1 < δ2 (roata 1 este roata mică) rezultă Fa1 < Fa2, motiv pentru 
care este raţional ca sistemul de apăsare – arcuri de compresiune – să se monteze 
pe roata mică (solicitarea lagărelor şi arborilor mai redusă). 
 Din ecuaţia de momente de torsiune în raport cu axa de rotaţie a arborelui 1 
rezultă: 
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 Forţa de apăsare axială la roata mică, în funcţie de momentul de torsiune 
necesar pentru a fi transmis are expresia: 
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b. Raportul de transmitere a mişcării : 
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 Pentru unghiul de concurenţă δ = δ1+δ2 = 90
o
 relaţia raportului de transmitere 

capătă forma: 
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c. Calculul de verificare, respectiv de dimensionare la tensiunea de contact 

 Calculul simplificat presupune determinarea tensiunii uniform distribuită pe lun-
gimea generatoarei comune de contact: 
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 Pentru dimensionare se va adopta factorul de lăţime: ( )2,1...8,0
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va rezulta: 
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 Un calcul mai riguros din punctul de vedere al valorii tensiunii de contact se 
poate realiza cu ajutorul relaţiei lui Hertz, conform căreia cele două roţi sunt asimi-
late cu doi cilindrii în contact (fig. 13.5) ale căror raze sunt: 
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 Inversul razei de curbură echivalentă va fi: 
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Fig. 13.5 
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 Tensiunea de contact maximă va fi: 
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 Pentru dimensionare se va adopta factorul de lăţime:  
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13.2. TRANSMISII CU RAPORT DE TRANSMITERE 
CONTINUU VARIABIL (VARIATOARE DE TURAŢIE) 

13.2.1. Caracterizare. Criterii de clasificare 
 Variatoarele mecanice de turaţie realizează transmiterea mişcării şi puterii cu 
modificarea continuă a turaţiei şi implicit a momentului de torsiune la elementul con-
dus (de ieşire), între anumite limite. 
 Folosirea variatoarelor de turaţie mecanice apare extrem de utilă atunci când 
pentru desfăşurarea procesului tehnologic la parametrii optimi este necesară o tu-
raţie continuu variabilă. 
 Marea varietate a formelor constructive de variatoare face imposibilă o clasi-
ficare unitară a acestora, motiv pentru care se va prezenta o clasificare pe baza 
unor criterii cinematice şi constructive, şi anume: 

a. După forma contactului între elementele active 
a.1. cu contact hertzian: 
- direct 
- indirect (cu element intermediar) 
a.2. cu contact de suprafaţă (cu element intermediar flexibil = curea 

trapezoidală lată sau lanţ cu lamele). 
b. După forma geometrică a elementelor active 
- frontale, conice, sferice, toroidale, cu conuri depasabile, multidisc; 
c. După sistemul de apăsare utilizat 
c.1. cu apăsare constantă, independentă de valoarea momentului de torsiune 

transmis; forţa de apăsare se determină din condiţia de transmitere a momentului 
maxim. 

c.2. cu apăsare variabilă, dependentă de valoarea momentului de torsiune 
transmis. 

13.2.2. Parametrii cinematici caracteristici 

 Pentru precizarea caracteristicilor principale ale variatoarelor de turaţie meca-
nice se va considera variatorul frontal mono din fig. 13.6 (denumirea de “mono” 
rezultă din faptul că se modifică raza de rostogolire numai la unul din elementele 
active – cel condus). Pe această schemă s-au făcut următoarele notaţii: 

a.m. – arborele motor pe care se află montată rola cilindrică 1 cu raza 

constantă 
2

D1 ; 

a.c. – arborele condus pe care se află montat discul 2 a cărui rază variază 

între limitele 
2

D max2  şi 
2

D min2 ; 

3 – sistem mecanic cu şurub-piuliţă prin care se realizează deplasarea axială 
a rolei 1 pe arborele motor; 
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4 – sistem de apăsare cu forţă constantă prin arc. 

 
Fig. 13.6 

a. Gama de reglare a turaţiei se defineşte ca raport dintre turaţiile limită la 
arborele condus: 

min2

max2

1

min2

1

max2

min

max

max

1

min

1

min2

max2

D

D

D

D

D

D

i

i

i

n

i

n

n

n
G =====  

 În condiţiile în care turaţia se variază prin modificarea razei elementului con-
ducător, gama de reglare a turaţiei va fi dată de relaţia: 

min1

max1

D

D
G =  

iar pentru cazul în care reglarea se face prin modificarea razelor ambelor elemente 
active: 

min2

max2

min1

max1

D

D

D

D
G =  

 Pentru variatoarele cu reglare simetrică – care funcţionează atât în regim de 

reductor cât şi în regim de multiplicator – la care imaximin = 1, rezultă gama de 
reglare: 

Gi;i
i

i

i

i
G max

2
max

max

max

min

max ===  

 considerându-se: 
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G

1
i;

i

1

i

i

i

i
G min2

minmin

min

min

max ===  

 Dacă diametrele variază la ambele roţi (variatoare duo) G ≈ 4…16, iar la 
variatoarele mono G ≈ 2…4. 

b. Raportul de transmitere mediu (imed) : 

max2min2

1
med

nn

n
i =  

 Funcţionarea acestui variator se caracterizează prin existenţa unor alunecări 
geometrice într rolă şi disc. Valoarea alunecării geometrice se determină cu relaţia 
(fig. 13.7): 

 
Fig. 13.7 

 

1

maxal
g

v

v
=ε  

minx211maxx2maxal vvvvv −=−=  

în care val max – viteza de alunecare maximă, v2x max şi v2x min sunt vitezele punctelor 
extreme de contact a rolei 1 cu discul 2, puncte definite de lăţimea b a rolei; la 
mijlocul rolei v1 = v2x, deci alunecarea este nulă. Prin urmare 
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
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
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
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=ε  

 Rezultă că alunecările geometrice, pentru o anumită valoare a razei D2x/2, 
depind direct proporţional de lăţimea b a rolei motoare. Ca urmare se pot diminua 
alunecările geometrice prin reducerea lăţimii rolei motoare sau realizarea acesteia 
cu un profil frontal semicircular, la care contactul teoretic este un punct. Reducerea 
alu-necării geometrice prin mărirea diametrului D2x al discului condus poate fi 
acceptată numai dacă nu se impun restricţii cu privire la gabaritul transmisiei, lucru 
întâlnit la unele din utilajele tehnologice. 
 Cu ajutorul relaţiei de calcul a alunecării geometrice se poate dimensiona rola 
prin determinarea lăţimii maxime, dacă se acceptă o anumită valoare admisibilă (εg)a 

pentru alunecarea geometrică: 
( ) max2agmax Db ε=  

 Variatoarele frontale mono se folosesc pentru game de reglare G < 3, la puteri 
ce nu depăşesc 3 kW şi la turaţii ale elementului motor sub 1500 rot/min. 
 Calculul de rezistenţă se efectuează la tensiunea de contact, forţa de apăsare, 
în punctul median al rolei, fiind dată de relaţia: 

1

1t
n

D

M2
F

⋅µ

⋅β⋅
=  

iar raza de curbură redusă (echivalentă) 

121 D

2111
=

ρ
+

ρ
=

ρ
 în care ρ2 = ∞ (pentru disc). 

Tensiunea normală de contact va fi: 

Ha2
1

1t
H E

bD

M
7,0 σ≤

⋅⋅µ

⋅β
⋅=σ  

Forţa de apăsare axială Fa determinată de arcul elicoidal este egală cu forţa 
normală şi serveşte pentru dimensionarea sistemului de apăsare. 

13.2.3. Variatorul frontal cu rolă intermediară (duo) 

 La acest variator (fig. 13.8) elementul motor 1 şi cel condus 2 se execută sub 
forma unor discuri montate pe arbori paraleli dezaxaţi. Între cele două discuri se 
montează elementul intermediar 3 sub forma unei role cilindrice care se poate 
depla-sa pe direcţia radială a celor două discuri în scopul modificării continue a 
raportului de transmitere. Această soluţie constructivă permite modificarea simultană 
a razelor de rostogolire a celor două discuri (motor, respectiv condus). 
 Rapoartele de transmitere se vor determina cu relaţiile: 
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min1

max2
max

max1

min2
min

x1

x2

x1

x2

x
D

D
i;

D

D
i;

D

D

2

D
2

D

i ====  

iar gama de reglare va fi: 
min1

max1

min2

max2

min2

max2

min2

max2

D

D

D

D

i

i

n

n
G ===  

 
Fig. 13.8 

 Şi la această soluţie constructivă în timpul funcţionării apar alunecări geome-
trice, motiv pentru care rămân valabile observaţiile făcute la variatorul mono cu pri-
vire la forma constructivă a rolei şi la dimensiunile discurilor. 
 Pentru efectuarea calculului de rezistenţă la tensiunea normală de contact se 
determină forţa de apăsare normală maximă cu relaţia: 

min1

1t
n

D

M2
F

⋅µ

⋅β⋅
=  

şi raza de curbură redusă (echivalentă) 

32331 D

211111
=

ρ
+

ρ
=

ρ
+

ρ
=

ρ
 în care ρ1 = ∞;  ρ2 = ∞. 

 Tensiunea de contact maximă va fi: 

Ha
3min1

1t
H E

bDD

M
7,0 σ≤

⋅⋅⋅µ

⋅β
⋅=σ  

 Forţa de apăsare axială Fa şi în acest caz va fi egală cu forţa de apăsare Fn. Cu 
valoarea acesteia se dimensionează sistemul de apăsare. 
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13.2.4. Variatoare prin fricţiune cu contact de suprafaţă şi element 
intermediar flexibil (curea) 

 La aceste variatoare se folosesc elemente intermediare flexibile sub formă de 
curele trapezoidale late  sau curele trapezoidale clasice (standardizate, iar atunci 
când se doreşte o flexibilitate mărită a elementului intermediar, se folosesc curele 
trapezoidale dinţate (în acest din urmă caz transmiterea momentului de torsiune nu 
se mai realizează prin frecare, ci prin contact). 
 Capacitatea de transmitere a momentului de torsiune şi gama de reglare a va-
riatoarelor cu curele trapezoidale late sunt superioare variatoarelor cu curele trape-
zoidale clasice. 
 Cureaua trapezoidală se înfăşoară pe cele două perechi de conuri, din care cel 
puţin o pereche are geometrie variabilă. 

a. Variatorul mono cu curea trapezoidală 

 Se caracterizează prin faptul că are o sigură pereche de conuri depasabile (cu 
geometrie variabilă). În această situaţie are loc şi modificarea distanţei dintre axele 
conurilor, motiv pentru care unul din cei doi arbori se va deplasa pe direcţie radială. 
În această situaţie rapoartele de transmitere se vor calcula cu relaţiile: 

1

min2
min

1

max2
max

1

x2
x

D

D
i;

D

D
i;

D

D
i ===  şi 

min2

max2

D

D
G =  

 Soluţia constructivă la care varierea raportului de transmitere se realizează 
prin modificarea simultană a razelor de rostogolire ale ambelor perechi de conuri, 
fără a fi necesară modificarea distanţei dintre axe, poartă denumirea de  variatoare 
duo.  
 Varierea razelor de rostogolire se poate realiza fie prin modificarea simultană a 
poziţiei relative a două discuri – câte unul de fiecare pereche (vezi soluţia 
constructivă prezentată), fie a tuturor celor patru discuri (fig. 13.9; se consideră nul 
jocul axial dintre roţi). 

Raportul de transmitere: 

x1

x2

p

p
x

D

D
i = . 

Gama de reglare: 

2

minp

max1p2
max

D

D
iG














==  

 Soluţia constructivă la care ambele perechi de conuri sunt deplasabile este 
redată în fig. 13.10). 

b) Elemente de geometrie şi cinematică ale variatoarelor de turaţie cu element flexibil 
– curea trapezoidală 
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 Din punct de vedere geometric, un variator mecanic de turaţie se caracteri-
zează prin următoarele elemente: 
 - diametrele de calcul: 

xpD
1

şi 
xpD

2
 măsurate la nivelul fibrei medii nede-

formate a curelei cu profil trapezoidal; 
 - diametrele de calcul extreme Dpmax şi Dpmin; 
 - distanţa dintre axe: A1-2 pentru care se recomandă: 

maxp21p D3AD25,1
max

⋅≤≤⋅ −  

 - lungimea curelei măsurată pe fibra medie nedeformată, Lp, şi care se cal-
culează cu o relaţie asemănătoare cu cea de la transmisiile prin curele: 
 

 
Fig. 13.9 
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Fig. 13.10 

2

DD
2A2L

maxpminp
21p

+
π⋅+⋅= −  dacă i12=1 

( )
21

2
minpmaxpminpmaxp

21
'
p

A4

DD

2

DD
2A2L

−
−

⋅

+
+

+
π⋅+⋅=  

dacă i12≠1 (valoare maximă sau minimă) 

 Se observă că p
'
p LL >  condiţie asigurată prin tensionarea suplimentară a cure-

lei, motiv pentru care aceasta trebuie să prezinte calităţi corespunzătoare de elasti-
citate longitudinală. Din punct de vedere constructiv acest inconvenient se poate 
remedia prin bombarea tamburelor (fig. 13.11). 

 
Fig. 13.11 
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În aceste condiţii lungimea curelei se va menţine aceiaşi atât pentru poziţia 
mediană (i=1) cât şi pentru poziţiile extreme (imin, respectiv imax). 
 - unghiurile de înfăşurare a crelei pe cele două roţi β1x şi β2x – se calculează 
pentru poziţiile extreme cu relaţiile de la transmisiile prin curele, funcţie de unghiul 

de înclinare 
2

γ
; 

 - lăţimea standardizată a curelei trapezoidale, lp, măsurată pe fibra neutră; 
 - înălţimea curelei, h ce are valoarea standardizată – pentru curele 

trapezoidale late 5,3
h

lp
≤ ; 

 - distanţa b dintre fibra medie nedeformată (fibra neutră) şi fibra extremă, 

valoare standardizată 35,0
h

b
≈ ; 

 - unghiul flancurilor curelei α (pentru curele trapezoidale clasice  
α = 38o…40o, iar pentru curele trapezoidale late α = 26o;  pentru valori mai reduse 
apare pericolul de blocare în canal a curelei); 
 - unghiul flancurilor canalului roţilor αc; 
 - deplasarea axială a discurilor în scopul varierii raportului de transmitere a 
mişcării: ∆a. 
 Legătura dintre gama de reglare şi geometria elementului flexibil se poate reali-
za prin determinarea lăţimii primitive a curelei: 

( ) ( )
2

tgbhDD
2

1
2l minpmaxpp

α








−+−⋅=  

sau         

( )[ ] j
2

tgb)-(h2DDl minpmaxpp +
α

+−≥  

în care j reprezintă distanţa minimă dintre discuri pentru poziţia extremă exterioară a 

curelei; se recomandă j=0,05⋅lp. 
 Prin prelucrarea corespunzătoare a relaţiei anterioare se poate ajunge la 
dependenţa gamei de reglare de elementele geometrice ale curelei: 
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 Dacă cele două perechi de tronconuri au diametre egale, rezultă că variatorul 
este de tip simetric – funcţionează simultan şi ca multiplicator şi ca reductor – motiv 
pentru care: 

Gi
D

D
max

minp

maxp
==  

Va rezulta: 
2

minp

p

h

D

h

b
12

2
ctg

h

l

1G
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



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

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Punându-se condiţia ca valoarea gamei de reglare să fie cât mai mare va 
rezulta: 

- ↑
h

lp
 ceea ce înseamnă utilizarea curelelor late; soluţia nu poate fi ac-

ceptată deoarece apare efectul de încovoiere transversală, fenomen care 
nu poate fi admis; 

- α ↓ condiţie îndeplinită numai de curelele trapezoidale late  α = 26o, nu şi 

de cele clasice α = 38
o
…40

o
; nu se pot utiliza unghiuri mai mici deoarece 

apare fenomenul de blocare a curelei în canalul dintre cele două tron-
conuri; 

- ↓
h

D minp
 determină tensiuni de încovoiere longitudinală mari ca urmare a 

înfăşurării curelei pe roţi; practic valoarea acestui raport este de 7…10, 

uzual 8
h

D minp
= ; 

- ↓
h

b
 (conform stas ∼ 0,35) nu se poate coborâ sub anumite limite. 

 Concluzia finală care se poate desprinde este aceea că cel mai eficient ele-
ment intermediar elastic îl constituie cureaua trapezoidală lată. 
 Deplasarea axială a tronconurilor în vederea modificării raportului de trans-
mitere a mişcării (fig. 13.12) se poate calcula cu relaţia: 
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Fig. 13.12 

( ) ( )
2

tgDD
2

tgDDa pmmaxpminppm
α

−=
α

−=∆ . 

c) Forţa axială de apăsare a discurilor tronconice necesară realizării forţei de 
apăsare normală la contactul curea-discuri 

În fig. 13.13 s-au notat: 

 
Fig. 13.13 

 βr – unghiul de repaos sau de contact aderent, situat în zona de început a 
înfăşurării curelei pe roata motoare; pe acest unghi se poate considera F1 ≈ 
constant. 

 F1 – forţa din ramura activă; 
 F2 – forţa din ramura pasivă; 
 βa – unghi de alunecare pe care forţa F1 scade exponenţial la valoarea F2 

(ecuaţia firelor fără considerarea forţelor centrifuge); pe arcul βa are loc fenomenul 
de alunecare elastică a curelei pe roată. 
 Pe arcul de alunecare elastică, βa, este preponderentă alunecarea tangenţială 
(forţa de frecare tangenţială) faţă de cea radială (forţa de frecare radială) care se ne-
glijează, iar pe arcul de repaus alunecarea tangenţială este nulă şi devine 
importantă alunecarea radială. 
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1. Forţa de apăsare axială pe arcul de repaus ( )
r

axF β - fig. 13.14. 

 
Fig. 13.14 

 Din echilibrul de forţe pe arcul de repaus, rezultă: 
- echilibrul pe direcţia axei de rotaţie: 








 α
µ−

α
=

α
⋅µ−

α
=

2
sin

2
cosdF

2
sindF

2
cosdFdF nnna ; 

- echilibrul pe direcţie radială (pentru ambele discuri): 

2

d
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d
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în care se poate aproxima: 
2

d

2

d
sin

β
≈

β
 şi 0

2

d
sindF ≈

β
⋅  şi rezultă 

β⋅=

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2
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din care  

2
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2
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2

1
dFn α

⋅µ+
α
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=  care introdusă în prima relaţie conduce la: 
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 Integrând această relaţie pe arcul de repaus se obţine. 

( )








ϕ+

α
⋅

β⋅
=β

2
tg2

F
dF r

a
r

 

 Valoarea unghiului de repaus se poate determina în funcţie de unghiul de înfă-
şurare β1 şi unghiul de alunecare βa. Unghiul de alunecare se poate determina din 
relaţia de echilibru de forţe (vezi cureaua lată) fără considerarea forţei centrifuge: 
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2. Forţa de apăsare axială pe arcul de repaus ( )

a
axF β - fig. 13.15 

 
Fig. 13.15  

 
- echilibrul pe direcţie axială fără considerarea forţei de frecare radială: 

2
cosdFdF na

α
=  

- echilibrul pe direcţia de mişcare 
F + dF – F - 2⋅µ⋅dFn = 0 

dF = 2⋅µ⋅dFn   din care 
µ

=
dF

2

1
dFn . 

Din cele două relaţii de echilibru rezultă: 
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2
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 Integrând această ecuaţie pe arcul de alunecare se obţine forţa de apăsare 
axială necesară pe acest arc: 
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 Forţa de apăsare axială necesară pe întreg arcul de înfăşurare: 
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 Frecvent valoarea forţei axiale pe arcul de repaus se consideră prin introduce-
rea unui coeficient supraunitar (c) : 

2
cosFc

2

1
F ua

α
⋅⋅

µ⋅
=  

unde 
   c =1,2..1,4 – când apăsarea se realizează la discurile motoare; 

  c =1,7…2,2 .- la apăsarea pe discurile conduse. 
 
 
 


