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ELEMENTE DE TRIBOLOGIE

Tribologia reprezinta un domeniu de studiu intens interdisciplinar, care se
ocupa cu problemele complexe de frecare, uzare, ungere. Denumirea acestei stiinte
multidisciplinare provine de la cuvantul grecesc tribos (care Tnseamna frecare).

Abordarea problemelor din acest domeniu implica cunostinte de teoria
elastici-tatii si plasticitatii, mecanica fluidelor, termodinamica, metalurgie,
chimie etc. Acest domeniu a capatat o dezvoltare din ce in ce mai mare n ultimele
3-4 decenii. Au aparut cursuri, monografii si publicatii destinate exclusiv acestui
domeniu: la noi in tara ultima lucrare poarta titulul “TRIBOTEHNICA”, autor Dan
Pavelescu, 1983.

Date fiind efectele economice ale aplicarii cercetarilor din acest domeniu au
fost Tnfiintate Comitetul International de Tribologie, Asociatia Roméana de Tribologie
si sunt organizate periodic conferinte Tn care sunt prezentate rezultatele cercetarilor
din acest domeniu: EUROTRIB (Conferinta Europeana de Tribologie),
TRIBOTEHNICA (Conferinta Nationala de Tribologie — din 2 Tn doi ani).

5.1. FRECAREA

5.1.1. Caracterizare. Clasificare

Frecarea este forta de rezistenta tangentiala, care apare la contactul direct
sau indirect (prin intermediul unui film portant), sub sarcina, a doua corpuri, atunci
cand intre acestea exista miscare relativa sau tendinta de miscare relativa.

Tipurile de frecare intalnite se pot clasifica dupa urmatoarele criterii:

a) Dupa starea de miscare
a.l. Frecarea statica (de repaos), cea care face posibila transmiterea de sar-
cini intre doua corpuri sub apasare, fara consum de energie si uzura.
a.2. Frecarea cinetica (de miscare), cea care provoaca consum de energie,
respectiv cresterea temperaturii i uzarea pieselor in contact sub sarcina.

In constructia de masini, aparate si utilaje, frecarea apare atat ca fenomen

do-rit, ca de exemplu in cazul asamblarilor prin frecare, cuplajelor, transmisiilor prin
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cu-rele, transmisiilor prin frictiune etc. cat si ca fenomen nedorit, ca de exemplu n
cazul lagarelor, ghidajelor, etansarilor, transmisiilor prin roti dintate, lanturi, came
etc.

b) Dupa felul miscarii relative a elementelor cuplei cinematice

b.1. Frecarea de alunecare, cand cele doua elemente ale cuplei cinematice se
afla in miscare relativa de alunecare (lagare cu alunecare, ghidaje, piston-cilindru
etc.).

b.2. Frecarea de rostogolire, cdnd cele doua elemente ale cuplei cinematice
efectueaza o rostogolire Tn jurul unei axe situata Tn planul momentan de contact
(rulmentj etc.).

b.3. Frecarea combinata (de alunecare si rostogolire), apare atunci cand cele
doua elemente ale cuplei cinematice executa simultan o alunecare si o rostogolire
(angrenaje etc.).

c) Dupa modul in care se realizeaza contactul dintre cele doua elemen-
te ale cuplei cinematice (dupa regimul de ungere)

c.1. Frecarea uscata exista atunci cand elementele cuplei cinematice sunt in
contact direct. Se poate vorbi de un regim de frecare riguros uscata numai in conditii
de laborator atunci cand intre cele doua suprafete se poate asigura absenta totala a
oricarui mediu fluid sau solid. Tn aplicatjile practice, intre cele doua suprafete ale
elementelor cuplei cinematice se gasesc intodeauna aer sau straturi de oxizi, motiv
pentru care se poate vorbi de un regim de frecare tehnic uscata.

c.2. Frecarea la limita poate aparea atunci cand la suprafetele celor doua
elemente ale cuplei cinematice exista straturi continui adsorbite (determinate de
actiunea campurilor de forte intermoleculare) de lubrifiant, prin intermediul carora se
realizeaza contactul. Practic acest regim de frecare este greu de reprodus.

c.3. Frecarea fluida are loc cand intre suprafetele in miscare relativa exista o
pelicula (strat, film) continua de lubrifiant, contactul direct, fie chiar local, fiind cu
totul exclus (se impune deci ca grosimea stratului de fluid sa fie mai mare decéat
Tnaltimea rugozitatilor suprafetelor celor doua elemente ale cuplei).

c.4. Frecarea mixta apare atunci cand la contactul dintre cele doua suprafete
exista zone cu regimuri de frecare diferita, din cele anterior mentionate (partial fluida
+ partial la limita sau partial uscata + partial la limita).

Regimurile de frecare fluida si frecare mixta constituie stadiile de frecare cel
mai frecvent intalnite la cuplele de frecare la care fenomenul de frecare este nedorit.

5.1.2. Frecarea uscata

Legea frecarii uscate de alunecare se exprima prin relatia Amontons —
Coulomb:
Ff :an
n care:
Fn - forta normala la suprafata de contact;
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m- coeficientul de frecare.

Marimea coeficientului de frecare este dependentd de materialele din care
sunt confectionate cele doua elemente ale cuplei cinematice si de gradul de
prelucrare a celor doua suprafete In contact (rugozitatea suprafetelor) si considerata
independenta de marimea suprafetei de frecare, deci de presiunea de contact,
precum si de marimea vitezei relative a celor doua elemente ale cuplei cinematice
[fig. 5.1 — cupla cinematica cu contact de suprafata (inferioara)].

Fig. 5.1

Tindnd seama de faptul ca suprafetele reale nu sunt perfect netede, ele
prezentand ondulatii si rugozitati, este necesara introducerea urmatoarelor precizari
referitor la suprafata de contact a celor doua elemente ale cuplei:

- aria nominala de contact Anp=bxl;

- aria aparenta de contact A, = § Ag, . respectiv suma zonelor de contact
dintre cele doua suprafete;
- aria reala de contact A, = é’[ A . respectiv suma ariilor efective de contact,
determinate de contactul dintre rugozitati.
In cazul asa 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 aparea numai:
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- aria aparenta: Ag;
. <. _ 9
-ariareala: Ar =q Ay .

Trebuie precizat ca aria realda A, este cu mult mai mica decét aria aparenta
A, si cu atat mai mult in raport cu aria nominala A, . Prin masurarea rezistentei
electrice de contact s-a obtinut, de exemplu, pentru un contact OL/OL, valori:

Ar _10-6 K103

n

Valorile acestui raport vor creste pe masura ce valoarea fortei de apasare
normala F, se majoreaza.

Cu aceste precizari, rezulta ca forta de frecare F; va fi determinata de
fenomenele care apar la nivelul ariei reale de contact. Rezistenta la Tnaintare,
respectiv forta de frecare, se pot datora:

- deformarii elastice a rugozitatilor in contact;
- deformarii plastice a rugozitatilor in contact;
- forfecarii rugozitatilor in contact la nivelul ariei reale de contact unde s-au
produs microsuduri sau in alte sectiuni;
- zgarierii suprafetei confectionate din material mai slab (moale) de catre
rugozitatile suprafetei confectionate din material mai dur;
- ruperii” campului de forte de interactiune moleculara dintre cele doua
suprafete.
Evident, forta de frecare este rezultatul insumarii statistice a acestor rezistente.
Daca se vor considera ca determinante rezistentele ce provin din forfecarea
microjonctiunilor, conform ipotezei lui Bowden si Tabor (valabila numai pentru
suprafete metalice), atunci forta de frecare se va exprima astfel:
Fr =A%,
n care t, —tensiunea de rupere prin forfecare pentru materialul mai moale al cuplei.



18 ELEMENTE DE TRIBOLOGIE

Pe de alta parte, aria reala de contact va fi determinata, in conditii statice, de
marimea fortei de apasare normala si rezistenta de curgere a materialului mai moale
al cuplei:

F
AI’ =_n
Sc
Din cele doua relatii anterioare va rezulta:
t t
Fr=—"F,; m=—
c Sc

In cazul contactului dintre un corp dur si unul moale pe langa tensiunea
normala - s,, va aparea si o tensiune tangentiala de forfecare, t;, deci solicitare
compusa. Tensiunea echivalenta va fi:

sech:,/s%+a2tf2 £s.
: . _ { 2,22
din care: Sp =ySc-a‘ty.

Rezulta ca, Tn aceasta situatie, aria reala va avea expresia:

Fn
,/s%- a’t?

Ca urmare, expresia coeficientului de frecare va avea forma:

tr
m= ——
,/sg- a®t?

Deci, acest model teoretic simplu permite a explica, in limitele valabilitatii ipote-
zei facute, relativa independenta a coeficientului de frecare de marimea ariei nomi-
nale de contact a cuplei.

=
Ar =_N -
Sn

5.1.3. Frecarea — limita

Stadiul de frecare-limita sau onctuoasa, se caracterizeaza prin interpunerea
intre suprafetele celor doua elemente ale cuplei cinematice, a unor straturi subtiri
moleculare adsorbite sau chemisorbite. Realizarea unui asemenea stadiu de frecare
este conditionata de proprietatile fizico-chimice ale materialelor elementelor cuplei
cinematice si ale lubrifiantului utilizat. Tn general, utilizarea unor lubrifianti cu
molecu-le polare asigura realizarea stratului adsorbit; uleiurile minerale asigura
realizarea stratului adsorbit, iar in cazul altor lubrifianti se introduc aditivi, cum ar fi
acidul stea-ric, lauric, oleic sau alte substante.

Continuitatea unui asemenea regim de frecare este mult conditionata de nete-
zimea suprafetelor si de posibilitatea de refacere continua a zonelor in care aceste
straturi sunt distruse.
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Frecvent, regimul de frecare ce se asigura in conditii tehnice este caracterizat
prin simultaneitatea regimului de frecare-limita si a regimului de frecare uscata,
respectiv un regim de frecare mixta. Fig. 5.3 prezinta straturi adsorbite sau
chemisor-bite de lubrifiant in cazul suprafetelor netede (fig. a) si a suprafetelor
rugoase (fig. b)

Ft

Fig. 5.3

In cazul frecarii-limit&, coeficientul de frecare se modifici putin (scade de 2, 5
ori), dar uzarea suprafetelor in contact scade foarte mult (100 , 10.000 ori).
5.1.4. Frecarea fluida

Frecarea fluida [fig. 5.4, a — ungere hidrodinamica prin efect de pana,
b — ungere hidrostatica prin introducerea lubrifiantului sub presiune, ¢ — ungere
hidrodinamica prin efect de expulzare (extrudere) la miscarea de apropiere] se
realizeaza Tn conditiile Tn care partile solide ale cuplei de frecare sunt separate de
un strat (pelicula, film) de fluid (lichid sau gaz) portant, a carui grosime minima hp,
este mai mare decat suma Tnaltimilor maxime a rugozitatii suprafetelor elementelor

cuplei.
p
P
v R

é) Pa>>P
Fig. 5.4
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Forta de apasare normala F, este preluata de catre rezultanta presiunilor
create n pelicula de lubrifiant prin una din metodele prezentate anterior.

Daca sub efectul campului de presiuni suprafetele Inceteaza sa fie practic
rigide si deformatiile locale sau globale ce se produc sunt de ordinul grosimii filmului
fluid, atunci ungerea devine o problema elastohidrodinamica sau elastohidrostatica.

Tn cazul in care fluidul utilizat este un gaz, atunci se utilizeaza denumirile de
ungere gazodinamica, respectiv gazostatica.

Pentru a vedea, in mare, dependenta fortei de frecare fluida, se va considera
cazul a doua suprafete paralele separate printr-un strat de fluid (lubrifiant) de grosi-
me constantd, la care unul din pereti este fix, iar celalalt mobil cu viteza T (curgere
COUETTE) - fig. 5.5.

¥

Fig. 5.5
Daca regimul de curgere este laminar (R < Re, ) . forta de frecare se poate

exprima prin relatia:
Fe = (‘j|yzo dA,
An

in care A, reprezinta aria nominala de contact cu fluidul, iar t este tensiunea tan-
gentiald la contactul dintre fluid si suprafata mobild. Tn cazul considerat, tensiunea
tangentiald va fi datd de expresia (nu exista gradient de presiune in directia x —
legea lui Newton):

(=pdu  _pu

in care h reprezinta viscozitatea dinamica a lubrifiantului.
Forta de frecare va rezulta:

u
Fr =A,h—
f n h

Se observa ca, principial, forta de frecare fluida este generata de cu totul alte
legitati decat in regimurile de frecare anterioare; ea creste odata cu marirea ariei
nominale, a vascozitatii dinamice a fluidului (lubrifiantului) si a vitezei tangentiale
relative si scade cu cresterea grosimii filmului de lubrifiant.

Un element esentjal este acela ca, Tn conditiile frecarii fluide, forta de frecare
este de cateva ordine de marime mai mica decét forta de frecare corespunzatoare
regimurilor anterioare de frecare.

Daca: F,=1.000 N Si m=0,1, rezulta F: = 100 N.
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Daci h=10"2K10" 3 wﬂ h=10%K10%[m]; wu= (1K102)[m/s]
ém? 0
An=102|m2|, rezulti: F=10"2x10"2 1—04 = 10N
10°

5.1.5. Frecarea mixta

Frecvent, din aplicatiile tehnice, nu sunt indeplinite conditiile pentru realizarea
riguroasa unuia din cele trei regimuri de frecare prezentate anterior, motiv pentru
care apare O suprapunere statistica spatial-temporala a celor trei regimuri sau a
doud din cele trei. In acest caz se poate vorbi de un regim de frecare mixta.

In practica intereseaza cum se trece de la un regim de frecare la altul si care
sunt factorii ce deermina acest lucru. Un asemenea studiu a fost Intreprins de catre
Stribeck in 1902, care apoi a fost dezvoltat si aprofundat de numerosi cercetatori
(fig. 5.6), in care s-au notat:

1 - frecare tehnic uscata

2 - frecare mixta: uscata + limita
3 - frecare mixta: limita + fluida
4 - frecare fluida.

u1 L

! E 3_,+_ o S B et
N

+L| L+F

F

U

- F

7] ] r cr rIU/Fh
0 -
Fig. 5.6

Existenta unor asemenea curbe, respectiv cunoasterea valorii (hu/F)r, permite
proiectantului si celui care exploateaza cuplele de frecare sa reduca la minimum
pierderile prin frecare si de asemenea sa asigure o functionare in conditii de maxima
fiabilitate. Este de retinut, de exemplu, ca la o cupla cu frecare fluida hidrodinamica,
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la pornire si la oprire (u » 0), regimul de frecare va fi apropiat de cel al frecarii
uscate, motiv pentru care se impun masuri adecvate pentru reducerea frecarii, cum
ar fi cuplul de materiale sau alte solutii constructive mai complicate (asigurarea
pornirii si opririi lagarului in regim hidrostatic, solutie Intalnita la turbinele de abur de
putere mare, mori cu bile etc.).

5.2. UZAREA

Uzarea reprezinta procesul de degradare a suprafetelor in contact ale
elementelor cuplei cinematice, care se manifesta prin pierderea de material si are ca
urmare modificarea dimensiunilor, a formei geometrice si a jocurilor.

Ea este o consecinta a procesului de frecare, proces pe care insa 1l influen-
teaza, intre acestea existand o stransa interdependenta.

Consecintele uzarii influenteaza direct sau indirect capacitatea portanta a orga-
nelor de masini (de exemplu la lagare), precizia de lucru a masinilor (de exemplu la
masini unelte), cinematica functionala (de exemplu la transmisiile prin roti dintate),
facand totodata sa apara forte dinamice ce pot determina scoaterea din functionare
a masinii.

Uzura, respectiv rezultatul uzarii, se poate exprima in unitati absolute (masa,
volum, lungime) sau relative. Prin raportare la distanta parcursa sau la timpul de
frecare, se obtin marimile denumite intensitatea uzarii (mg/km; mm/km etc.) si
respectiv viteza uzarii (mg/h; nm/h etc.).

In ceea ce priveste evolutia uzarii, sunt de mentionat urméitoarele
caracteristici, confirmate de practica (fig. 5.7, a — valoarea uzarii, b — intensitatea de
defectare):

an

Y2

e 53

’ b
\ ZONA1 ZONA 11 ZONATIL /

0 = t[h]

Fig. 5.7
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- uzura este cumulativa si creste, de obicei, cu durata de functionare L,
fara ca evolutia procesului sa fie intotdeauna liniara;

- la inceput, la cuplele de frecare noi, intensitatea sau viteza de uzare cresc
rapid datorita conditiilor initiale de suprafata (rugozitatilor), care tind treptat sa se
acomodeze; aceasta reprezinta perioada de rodaj - ZONA [;

- urmeaza perioada de lunga durata a uzarii stabile sau normale - ZONA 11,
pentrucare Lp, >>Lp si ] o <<jg;

- in final - ZONA Ill, uzarea devine distructiva (abaterile de dimensiuni,
forma, jocuri devin mari, incat cuplul de piese, sau chiar masina sunt puse in
pericol), cu efect ireversibil (j 3 >] 1);

- duratele de functionare Lh, Si Lp, sunt, in general, previzibile, putand fi

determinate experimental sau prin calcul, functie de tipul, parametrii $i conditiile de
exploatare ale cuplei cinematice sau masinii respective;

- este de remarcat o anumita concordanta intre evolutia uarii si a intensitatii
de defectare (fiabilitatii).

Atét la frecarea uscata, cat si in prezenta lubrifiantului, pot aparea urma-
toarele tipuri fundamentale de uzare care, in practica, sunt intalnite separat numai in
cazuri speciale.

a) Uzarea de adeziune (contact) — este caracteristica cuplelor cu miscare
de alunecare. Este provocata de formarea si ruperea prin forfecare a unor micro-
jonctiuni sau punti de sudura ce se formeaza intre rugozitatile celor doua suprafete,
aflate Tn contact sub sarcina si miscare relativa.

Se manifesta prin deteriorarea starii initiale a suprafetelor, prin aparitia trans-
ferului de material de la o suprafata la alta si in ultima instanta printr-o incalzire atat
de accentuata, incéat intre suprafete apar zone intinse de sudare, respectiv chiar la
blocarea cuplei, situatie limitd cunoscuta sub denumirea de gripaj.

Microjonctiunile sau puntile de sudura apar in conditii de incarcare si viteza re-
lativa mare, corelat cu 0 ungere necorespunzatoare din punct de vedere cantitativ Si
calitativ, utilizarea unui cuplu de materiale neadecvat si un grad de prelucrare neco-
respunzator a suprafetelor in contact. Toate acestea conduc la incalziri locale ridi-
cate, ca urmare a fortelor de frecare mari.

Gripajul poate fi evitat prin ungerea corespunzatoare din punct de vedere canti-
tativ si calitativ (utilizarea uleiurilor aditivate), utilizarea unui cuplu de materiale
adec-vat, prelucrarea corespunzatoare a suprafetelor in contact, tratament termic de
su-prafata (durificare) etc.

Uzarea de aderenta poate aparea: la asamblari demontabile, la lagarele cu
alunecare (cupla fus - cuzinet), la ghidaje, glisiere, la cupla piston - cilindru, la trans-
misiile prin roti dintate, la variatoarele de turatie, la sculele aschietoare etc.

b) Uzarea abraziva — este determinata de patrunderea intre suprafetele n
contact si miscare relativa a unor particule dure din exterior sau de asperitatile dure
ale uneia din suprafetele de contact.

Se manifesta prin urme disperse de microaschiere (zgéarieturi) pe ambele su-
prafete de contact sau numai pe suprafata piesei confectionata din material mai
moale. Este specifica organelor active (brazdare, cupe, ciocane etc.) ale masinilor
de lucru in medii abrazive, cuplelor de frecare insuficient protejate (piston-cilindru,
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lagare cu alunecare, rulmenti, angrenaje etc.) sau supuse direct actiunii abrazive in
prezenta mediului fluid (paletele pompelor, angrenaje etc.).

c) Uzarea de oboseala apare ca urmare a solicitarii ciclice a straturilor de
suprafatad in contact. Se manifesta prin aparitia pe suprafetele in contact a unor fi-
suri, ciupituri, exfolieri etc. Cauzele aparitiei uzarii de oboseala sunt atat de natura
mecanica (solicitari ciclice) cat si de naturd termomecanica (socuri termomecanice
corelate cu existenta frecarii). Fenomenul este puternic influentat de: lipsa de omo-
genitate a materialului la suprafata (incluziuni, dislocatii, defecte de turnare sau for-
jare etc.), rugozitatea suprafetelor, prezenta lubrifiantului (atat sub raport chimic céat
Si ca viscozitate).

c.1. Ciupirea (pittingul) se manifesta prin aparitia pe suprafetele in contact
a unor gropite (ciupituri) vizibile cu ochiul liber.

Fenomenul are, drept origine primara, aparitia fisurilor de oboseala in stratul
de suprafata. Formarea ciupiturilor are loc numai in prezenta lubrifiantului si la
presiuni de contact mari, specifice contactelor hertziene; in aceste conditii
lubrifiantul va pa-trunde n fisuri si prin efect de pana, va disloca mici particule de
material, pana la aparitia gropitelor.

Domeniile frecvente de aparitie a pittingului: flancurile active ale dintilor rotilor
dintate, caile de rulare si corpurile de rostogolire ale rulmentilor, cupla cinematica
cama-tachet, suruburile cu bile, caile de rulare si bandajele rotilor de cale ferata (in
prezenta umezelii).

Pittingul poate ramane sub o forma incipienta (mici pori, varfuri de ac) si care
pot sista in functionare sau poate sa se prezinte sub forma mai grava — pittingul
progresiv.

Ciupirea se poate evita prin alegerea corespunzatoare a materialului prin
tratamentul termic de durificare la suprafata a pieselor, prin utilizarea unui lubrifiant
corespunzator din punct de vedere al viscozitatii.

c.2. Exfolierea reprezinta o alta forma de uzare prin oboseala a mate-
rialului. Se poate prezenta ca o desprindere a stratului de suprafata sub forma de
solzi mari provenind fie din pitting progresiv, fie din deformari de oboseala.

d) Uzarea de coroziune este datorata, in principal, reactiei chimice a mate-
rialului suprafetelor cu mediul lubrifiant care contine apa, substante agresive etc. In
prezenta sarcinii, a miscarii relative si a fortei de frecare, uzarea de coroziune (tribo-
coroziunea) se accentueaza; de asemenea, ea este favorizata de uzarea abraziva.

Uzarea prin oxidare este un caz special de coroziune la care predomina reactia
chimica a suprafetelor metalice cu oxigenul sau cu mediul inconjurator oxidant.

Coroziunea de fretare constituie un tip de coroziune tribochimica fiind datorata
unui proces mixt de microalunecari (pe distante atomice) si de coroziune, care apare
pe suprafetele pieselor asamblate prin strangere.

Coroziunea chimica si tribocoroziunea se pot combate printr-o alegere
judicioasa a materialelor si prin limitarea, pe céat posibil, a mediului agresiv, a
concentratorilor de tensiuni. Nu se combate prin lubrifiere.

e) Uzarea de cavitatie
Cavitatia Tsi are originea intr-o actiune pulsatorie de natura hidrodinamica; un
mod de explicare este acela al desprinderilor locale ale lichidului prin scaderea pre-
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siunii (vaporizare) si stabilirea ulterioara brusca a contactului prin lovituri puternice;
repetarea continua a procesului conduce la detasarea de particule de metal, care
pot capata un caracter distrugator, sensibil, ajutat de eventuala prezenta a
substantelor chimic active in mediul fluid.

5.3. MATERIALE DE UNGERE (LUBRIFIANTI)

5.3.1. Rol functional. Proprietatile materialelor de ungere

In functie de tipul agregatului, de conditiile de lucru si posibilitdtile de intre-
tinere, pentru ungere sunt folosite materiale lichide (uleiuri minerale, emulsiile, apa),
semisolide (unsorile consistente), solide (grafitul, bisulfura de molibden etc.) si
gazoase (aerul, alte gaze).

Rolul functional al materialelor de ungere este multiplu si anume:

- asigurarea peliculei portante intre suprafetele aflate Tn miscare relativa,
constituind elementul de preluare a sarcinii;

- protectia suprafetelor impotriva contactului direct, diminuand pierderile prin
frecare si uzare (frecarea la limita sau mixta);

- evacuarea caldurii produse prin frecare sau rezultata din reactiile chimice,
prin fluxul de lubrifiant;

- protectia impotriva componentilor chimici activi, in principal O, care deter-
mina formarea stratului de oxizi;

- evacuarea produselor de uzare si modificarea acestora;

- etansarea, respectiv protectia impotriva patrunderii intre suprafete a parti-
culelor dure din mediul exterior.

Aprecierea calitatilor materialelor destinate ungerii se poate face avand in
vedere urmatoarele proprietati:

- vascozitatea;

- capacitatea de ungere (onctuozitatea);

- greutatea specifica,;

- punctul de inflamabilitate;

- punctul de ardere;

- punctul de aprindere;

- punctul de solidificare (congelare);

- emulsionabilitatea;

- continutul de apa, acizi liberi, cenusa, impuritati mecanice;
- stabilitatea chimica.

5.3.2. Uleiurile si aprecierea lor pe baza proprietatilor
Uleiurile minerale sunt clasificate In STAS 871-81 pentru diferite utilizari in

constructia de masini (pentru motoare, pentru transmisii mecanice, pentru instalatji
hidraulice, turbine, pentru mecanica fina, pentru prelucrari, pentru tratamente etc.).
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Pentru uleiuri, utilizate in cele mai variate conditii de temperatura, presiune,
mediu ambiant, intereseaza toate proprietatile anterior amintite.

a) Vascozitatea este proprietatea lubrifiantului prin care se caracterizeaza fre-
carea interna a acestuia. Nu reprezinta o marime care indica calitatea lubrifiantului
si prin ea se apreciaza daca lubrifiantul este corespunzator unui anumit scop, unor
anumite conditii de exploatare.

In fizica si in tehnica se cunsc: vascozitatea dinamica [ h ()], vascozitatea
cinematica (n) si vascozitatea relativa sau tehnica (°E — grade Engler).

- Vascozitatea dinamica a unui fluid in curgere laminara apare in legea lui
Newton:

¢Nu
€ m2 Yéenssu
h=—em- g8 NS _15p -1 goo cp
dv em/sGém? g m?
dn & m H

si se poate interpreta ca fiind forta necesara [N] pentru deplasarea relativa a doua
suprafete din masa de fluid, avand fiecare marimea de 1 m?, separate printr-un strat
de fluid de grosime egala cu 1 m, cu viteza relativa de 1 m/s.

- Vascozitatea cinematica se exprima ca raport intre vascozitatea dinamica
si densitatea lubrifiantului:

é 206 2 Uém20 2
V:ﬂéNxs/m3 ,§N>62/m4@‘:9m G 1cst=106 M-
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. Vascozitatea relativi se masoara in °E (grade Engler) si se determini ca
raport Tntre timpul de scurgere a aceleiasi cantitati de apa, respectiv de ulei, aflate
la aceeasi temperatura (de obicei 50° C).

Intre vascozitatea dinamica si cea relativa se poate scrie relatia:

7
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Majoritatea uleiurilor utilizate pentru ungere sunt medii newtoniene, ele
supunandu-se legii lui Newton (t = h'dv/dn) pana la temperatura corespunzatoare
punctului de tulburare, dupa care devine lichid nenewtonian (t = h, dv/dn; h, —
vascozitate aparenta, dependenta de gradientul de viteza).

Vascozitatea variaza cu temperatura si presiunea.

Cresterea temperaturii determind scaderea considerabila a vascozitatii (fig.
5.8).
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Fig. 5.8

Relatia analitica, cea mai apropiata de realitate, prin care se exprima
dependenta h = f(t) prin linii drepte este:

h =k et— , Kk, A, q- constante caracteristice naturii lubrifiantului.
+q

Prin logarimare:

log h =log k +0,434 A sau
t+q
y =log k+0,434 A>Xx.

Vascozitatea influenteaza Tn mod hotarator capacitatea portanta a filmului
(peliculei) de lubrifiant, deci variatia puternica a vascozitatii cu temperatura are efect
direct asupra posibilitati de incarcare a organelor de masini (lagare, roti dintate
etc.).

Sunt de preferat uleiurile cu o variatie cat mai redusa a vascozitatii cu tem-
peratura, deoarece nu modifica sensibil regimul de functionare intr-un interval larg
de temperaturi.

La proiectare se impun cunoscute: temperatura in regim stabil de functionare si
valoarea vascozitatii lubrifiantului la aceasta temperatura.

Relatia analitica cel mai frecvent utilizata pentru exprimarea dependentei
viscozitatii de presiune este:

hp =ho N bre. )

in care:
hy si h, sunt vascozitatea dinamica la presiunea p, respectiv la presiunea
atmosferica po;
A’ — coeficient caracteristic pentru dependenta viscozitatii de presiune, dar a
carui valoare depinde si de temperatura; experimental: A’ = 0,005.
Tot experimental s-a constatat ci presiunile sub (350...400) N/cm’ nu
influenteaza semnificativ vascozitatea; efectul devine important la valori foarte mari
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ale presiunii (contacte hertziene liniare — roti dintate sau contacte punctiforme —
rulmenti etc.). In acest caz, cresterea vascozitatii contribuie la mentinerea prezentei
filmului aderent de lubrifiant, foarte subtire si a capacitatii lui de a prelua sarcina ex-
terioara.

Se precizeaza Tnsa ca majorarea vascozitatii datorita presiunii este mult ate-
nuata de cresterea simultana a temperaturii, motiv pentru care in aplicatiile practice
aceasta dependenta se poate neglija.

b) Capacitatea de ungere (onctozitatea) este proprietatea uleiurilor cu caracter
polar de a adera si a crea straturi moleculare puternic fixate pe suprafetele metalice,
concomitent cu o rezistenta redusa la alunecare. Nu exista criterii de apreciere
canti-tativa a acestei proprietati a lubrifiantilor. Prezinta o importanta deosebita in
fomarea regimului de frecare limita sau mixt (fluid + limitd) in situatii dificile de
frecare sau la presiuni foarte ridicate.

c) Greutatea specifica (g) da un indiciu asupra originii si puritatii uleiului. Nu
caracterizeaza nici calitatle de ungere, nici durabilitatea uleiului. Relatii
caracteristice:

Ot = Yo00c [1— 6,5 (t - t0)10' 4J - variatia greutatii specifice cu temperatura

9 = Op, [1+ 45 (p - p0)10' SJ - variatia greutatii specifice cu presiunea.

d) Punctul de inflamabilitate corespunde temperaturii la care uleiul incalzit, la
presiunea atmosferica, se aprinde in mod trecator sub actiunea unei flacari straine.
Pentru uleiurile minerale punctul de inflamabilitate este cuprins intre 150...200°C.

Aceasta caracteristica este importanta pentru alegerea uleiurilor pentru mo-
toarele cu ardere internd, compresoare etc. si mai putin importanta pentru uleiurile
de transmisii mecanice, uleiurile pentru lagare etc.

e) Punctul de ardere corespunde temperaturii la care uleiul, odata aprins,
continua s& arda de la sine. Valoarea acestuia este cu 20-60°C mai ridicat decat
cel de inflamabilitate.

Punctul de inflamabilitate si punctul de ardere nu sunt in dependenta cu
calitatile de ungere ale uleiurilor, ci depind de compozitia chimica.

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 in mod vizibil. Intereseaza in mod deose-
bit pentru uleiurile de la masinile ce lucreaza sub zero grade: avioane, locomotive,
autovehicule, masini frigorifice etc.

h) Emulsionabilitatea este proprietatea uleiului de a se amesteca cu apa calda,
formand emulsie, si de a nu se separa ulterior

— apa (scade onctuozitatea)
i) Continutul de impuritati — acizi liberi (favorizeaza coroziunea)
— cenusa (favorizeaza uzarea)
— impuritati mecanice (rupe filmul, uzura abraziva)

j) Stabilitatea chimica reprezinta capacitatea de a nu reactiona cu oxigenul din

aer. In timp, calitatile uleiului scad datorita oxidarilor, fenomenul purtdnd denumirea
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de ,imbatranirea” lubrifiantului, motiv pentru care, indeosebi la ungerea in circuit
inchis, uleiul trebuie schimbat periodic.

Alegerea corecta a uleiului concura la obtinerea performantei si duratei maxime
de functionare a cuplelor de frecare si deci, implicit, a acestora. Pentru aceasta se
vor lua in discutie:

- proprietatile lubrifiantului, Tndeosebi vascozitatea, onctuozitatea, punctul de
inflamabilitate, punctul de solidificare, emulsionabilitatea si stabilitatea
chimica;
tipul masinii (motoare, de lucru etc.);
conditiile de functionare (temperatura, mediu etc.);
metoda de ungere (circuit inchis, circuit exterior, prin picurare etc.);
momentul utilizarii (rodaj sau functionare normala).

Calltai;lle uleiurilor se pot |mbunata1;| prin:

- tratare cu aer cald (70 — 120°C) sau cu descércari electrice, rezultand asa
numitele uleiuri voltolizate;
- aditivare.

Aditivii sunt substante chimice care imbunatatesc calitatile de ungere ale
uleiurilor si unsorilor consistente, proprietatile de frecare si rezistenta la uzare a
suprafetelor.

Principalele tipuri de aditivi sunt:
- Cu actiune asupra vascozitatii (marirea acesteia si micsorarea variatiei
acesteia cu temperatura) si asupra punctului de congelare;
- CU actiune asupra onctuozitatii si adsortie (mentinerea ungerii la presiuni
ridicate, evitarea frecarii uscate);
- cu actiune antioxidanta a uleiului (simultan reduce si pericolul de oxidare a
suprafetelor metalice);
- CU actiune antispumanta;
- cu actiune detergent-dispergenta (mentinerea corpurilor straine in suspen-
sie);
- CU actiune antigripanta, autiuzanta;
- aditivi polifunctionali (detergenti, anticongelanti, antioxidanti, EP);
- aditivi de extrema presiune (EP).
Sunt folosite si uleiurile compundate (ulei mineral + ulei vegetal sau animal » 1
.. 10%).
Pentru lubrifierea in conditii de vacuum se vor folosi uleiuri si unsori con-
sistente din care s-au extras componentele cu greutate moleculara redusa si carora
li se adauga aditivi care formeaza straturi protectoare pe suprafetele metalice.

5.3.3. Unsori consistente. Caracteristici

Unsorile consistente sunt dispersii de sapunuri metalice (Ca, Na, Li, Ba, Al) in
uleiuri minerale (uleiuri naftenice) sau in lichide uleioase (STAS 4951- 81 -
clasificare).

Caracteristica principala a unsorilor consistente este punctul de picurare,
reprezentat de temperatura la care unsoarea incepe sa picure sub actiunea propriei
sale greutati.

Calitatea unsorii este cu atat mai buna cu cat punctul de picurare este mai
ridicat, ungerea fiind totusi asigurata la temperatura de exploatare.
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Comparativ cu uleiurile, unsorile consistente prezinta urmatoarele dezavantaje:

- stabilitate structurala scazuta;

- nu pot fi utilizate la orice turatii (indeosebi cele mari);

- capacitatea de ungere dispare la temperaturi extreme;

- au frecare interna mai mare, motiv pentru care nu pot fi utilizate la aparate
sensibile;

- inlocuirea se poate realiza numai dupa demontarea si spalarea pieselor
unse.

Utilizarea unsorilor consistente determina urmatoarele avantaje:

- asigura etanseitatea impotriva patrunderii impuritatilor;

- inlocuirea se realizeaza mult mai rar;

- 0 mai buna aderenta la suprafetele in contact, indeosebi la preluarea de
sarcini cu soc si la functionare intermitenta;

- constructie mai simpla a lagarelor etc.

5.3.4. Lubrifianti solizi

Lubrifianti solizi sunt utili in conditji severe de frecare (temperaturd, presiuni de
contact). Sunt utilizati indeosebi:

- bisulfura de molibdeu (MoS,) folosita Tndeosebi ca aditiv (in dispersie) n
uleiuri sau unsori consistente, sub forma de straturi superficiale la rodaj sau ihcorpo-
rat ca adaos in piesele din materiale plastice; nu se utilizeaza peste 445°C;

- grafitul se utilizeaza indeosebi in conditii severe de temperatura; sub
forma coloidala in ulei desavarseste rodajul; se utilizeaza Tncorporat in materiale
plastice folosite pentru cuzinetii lagarelor cu alunecare;

- sapunurile metalice — stearate de Ca, Na, Al, Mg, acizi grasi solizi (acid
stearic, acid palmitic), cerurile sintetice, talcul — se utilizeaza sub forma de solutie
aplicate pe suprafete;

- teflonul — utilizat sub forma de straturi subtiri aplicate pe suprafetele in
contact.
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ORGANE DE REZEMARE (LAGARE)

Lagarele sunt organe de masini complexe care asigurd rezemarea osiilor Si
arborilor astfel incat acestia se pot roti continuu sau alternant. In timpul functionarii,
lagarul trebuie sa asigure, in principal, rezistenta mecanica si rigiditatea necesara
pentru a putea prealua reactiunea determinata de sarcinile cu care sunt incarcate
osiile si arborii. Datorita miscarii relative dintre elementele componente ale lagarului
apare frecarea, respectiv incalzirea, motiv pentru care lagarul trebuie sa asigure, n
aceeasi masura, si rezistenta termica.

Lagarele pot fi clasificate dupa urmatoarele criterii (fig. 6.1):
a. Dupa felul miscarii relative: lagare cu alunecare (a), lagare cu rosto-
golire sau rulmenti (b) si lagare hibride sau compuse (c).
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Fig. 6.1

b) Dupa directia reactiunii preluate: lagare radiale, lagare axiale, lagare
combinate (radial-axiale sau axial-radiale).

c) Dupa regimul de frecare: lagare cu frecare uscata si limita, lagare cu
frecare mixta, lagare cu frecare fluida.

Lagarele cu frecare fluida, larg utilizate Tn constructia de masini, se pot subcla-
sifica, Tn functie de modul In care se realizeaza filmul de fluid, corelat cu natura
lubri-fiantului utilizat, in: lagare hidrodinamice si gazodinamice (lagarele cu
alunecare), lagare cu ungere elastohidrodinamica (rulmenti si unele lagare cu
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alunecare cu cuzineti din material plastic), lagare hidrostatice si gazostatice, lagare
cu ungere hibrida.

6.1. LAGARE CU ALUNECARE

6.1.1. Caracterizare. Criterii de clasificare

Lagarele cu alunecare sunt alcatuite, in principal, din fusul arborelui, cuzinet
(piesa care vine n contact direct sau prin intermediul unui film de lubrifiant cu fusul)
si corpul lagarului. Ele se caracterizeaza prin miscarea relativa de alunecare dintre
fus si cuzinet.

Lagarele cu alunecare se pot clasifica, pe langa criterile b si ¢ anterior
enuntate, si dupa urmatoarele criterii:
Dupa forma suprafetei de frecare: lagare cilindrice (d.1), lagare conice
(d.2), lagare sferice (d.3), lagare cu suprafata de frecare plana (d.4).
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Fig. 6.2

- Dupa pozitia pe osie sau arbore (fig. 6.3): lagar cu alunecare de capat (L1)
si lagar cu alunecare intermediar (L2).
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- Dupa modul de rezemare: lagare cu rezemare rigida (v. fig. 6.2, d.1, d.2,
d.4), lagare cu rezemare elastica, lagare cu rezemare oscilanta (d.3).
- Dupa felul miscarii de rotatie: lagare cu miscare de rotatie completd, lagare
cu miscare oscilanta.

6.1.2. Lagare cu alunecare functionand in regim de frecare uscata, limita
sau mixta

La proiectarea sau verificarea lagarelor functionand in regim de frecare tehnic
— uscata (mai rar Tntalnit in aplicatiile practice), limita sau mixta (ambele intalnite la
lagarele hidrodinamice in momentul opririi Si pornirii si la lagarele unse cu unsori
consistente) trebuie urmate urmatoarele etape:

a) calculul de rezistenta a fusului;

b) calculul la presiune de contact al cuzinetului;

c) calculul la incalzire a lagarului;

d) calculul la uzare a lagarului.

Calculul se va realiza admitind urmatoarele ipoteze:

- presiunea de contact dintre fus si cuzinet este uniform distribuita longi-
tudinal si circumferential; nu se tine seama de influenta jocului din lagar si de efectul
uzarii;

- coeficientul de frecare se considera cunoscut si cu valoare constanta;
fortele de frecare se calculeaza dupa legea frecarii uscate (Amontons — Coulomb);

- intreaga putere consumata prin frecare se transforma in caldura, care se
evacueaza numai prin corpul lagarului, neglijandu-se prezenta lubrifiantului.

6.2. LAGARE RADIALE

6.2.1. Lagarul radial — cilindric de capat

al. Calculul fusului la Thcovoiere. Se considera fusul incastrat in
arbore (fig. 6.4); sectiunea de incastrare este situata la saltul de diametru (d ® d,)
realizat cu raza de curbura r,.
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Fig. 6.4
- Verificare:

B
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si:ﬂ: r 2 g5, =31 ¢, =25K4
W, pdS in Cr
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- Dimensionare
Se recomanda dimensionarea lagarului din conditia de rezistenta la incovoiere

a fusului pentru lagare lungi: %»%3 12

d= 16_Frx€§9 Bzdxfagg; B - ales.
psa, €Dg eDg D

a.2. Verificarea la oboseala se va realiza Tn sectiunea saltului de diametru
unde solicitarea este maxima, iar concentratorul de tensiuni este considerat prin
coeficientul byg = f(dO /dr /d).

1 Fer
es>Xd S_q 32

Daca relatia de verificare nu este satisfacuta, se pot lua urmatoarele masuri:
- diminuarea efectului de concentrare a tensiunilor prin majorarea razei de
curbura (atat cat este posibil);
- majorarea diametrului fusului;

- schimbarea materialului cu un material cu rezistenta la oboseala (s-1) mai

ridicata.
b. Verificarea cuzinetului la presiune de contact
p
2

F =2%Pm >B'g>cosa>da»pm>BD; B'»B si d»D
(o]
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Fr
=—f :
Pm BD Pa
unde presiunea de contact admisibila p, se alege in functie de materialul cuzinetului

si ansamblul din care face parte lagarul.
o B o . . o
Pentru lagarele scurte, B<12 , Se recomanda ca dimensionarea sa se

realizeze din conditia de strivire a cuzinetului:

D= Kt 8=2%p
pa B/D eDg

Observatie: Se precizeaza ca acest calcul are un caracter conventional
deoarece distributia reala de presiuni la contactul fus-cuzinet este dependenta de:
marimea jocului din lagar, materialul cuzinetului, starea de ungere si de gradul de
uzare.

c. Calculul la incalzire

Calculul termic al lagarului consta in determinarea temperaturii medii de
functionare (ty), cu ajutorul bilantului termic:
mF v = KAt - to)

. . mF,
din care se obtine: tm = K,&V +t, £1, =80°C,

unde:
K — coeficient global de transfer de caldura corp lagar — mediu ambiant;
A — suprafata exterioara a lagarului ce participa la transferul de caldura.
v = pDn/60x10° [m/s].
d. Calculul la durabilitate (la uzare)
Volumul de material uzat din cuzinet (V,) se poate exprima cu relatia:
V, =kFR A

in care ¢ este distanta parcursa in miscarea relativa a fusului fata de cuzinet, in pe-
rioada de functionare impusa, iar k este un factor de proportionalitate, dependent
de cuplul de materiale si de conditiile de ungere date. Exprimand forta radiala F, in
functie de presiunea medie, iar lungimea parcursa in functie de viteza, se ajunge la
relatia:

Vy =kppm BD %Ly =k pmy v

in care k =k B D Ly. Pentru un volum de uzare acceptat si o durata de functionare
L, [ore] impusa, va rezulta valoarea admisibila a produsului presiune medie — viteza
(PmV)a- Deci calculul la durabilitate va consta in compararea produsului (pmV)es Cu
produsul (pmV)a.

(pmV)ef £ (pmV)a
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Tn cazul lagarului radial — cilindric cu rotatie completa, viteza perifericd este
v=pDn[m/s]
daca n este exprimat in rot/s, iar in cazul miscarii oscilante,
v =pDna /90

unde a este amplitudinea exprimata in grade, iar n este frecventa de oscilatie, In
Hz.

Pentru un raport diametral %9 adoptat se poate face dimensionarea lagarului
eDg
din considerente de durabilitate (uzare):

_ _pnk -3 - _p /B0
B[mm]——(pmn)a X0 S D B/ng.

6.2.2. Lagarul cilindric intermediar

Deosebirea fata de lagarul de capat consta in aceea ca fusul este solicitat
compus: Tncovoiere si rasucire simultana:

8 y
Si = si ty=—t
| t ’
P ps Pps
32 16

respectiv Sech :‘/siz +4tt2 £saiIII

In acest caz, predimensionarea fusului se va face din conditia de solicitare la
rasucire, considerand simultaneitatea Tncovoierii prin adoptarea unor valori reduse
pentru rezistenta admisibila la rasucire:

d= 3/16tMt ; t ot = (15K30)N/mm?
Plat

Dupa stabilirea raportului B/D, respectiv a lungimii fusului I, se impune verifi-
carea la solicitare compusa.

6.3. LAGARE AXIALE

In cazul lagarelor axiale functionand in regim de frecare uscata, limitd sau
mixta, suprafata de frecare este, de regula, plana. Considerand lagarul cu suprafata
de frecare circulara plina (fig. 6.5,a), din relatia uzurii: u=kmpv =kmpwr,, rezulta

. : N u , c
presiunea de contact fus-cuzinet variabila: pr, =——=ct=c Si p=—, Cu

k mw Iy
valoare maxima la r, = 0.
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: de capét
P [7“ l l Tﬂj i [
Fus neuzat Fus uzat Fus neuzat A Fus uzat
p
- AL |
m
pl’h(lx
Ymax Vmax
a) .
b) Fig. 6.5

Din aceasta cauza lubrifiantul este expulzat dintre fus si cuzinet, lucru confirmat
de uzarea apreciabila a fusului. Din acest motiv, cat si din necesitatea constructiva
in cazul lagarelor axiale intermediare, suprafata de frecare este, de obicei, plana

inelara (fig. 6.5, b).

a) Calculul de rezistenta a patinei. Se impune numai in cazul lagarului axial
intermediar cand patina se realizeaza sub forma de guler (inel), dintr-o bucata cu
arborele, de grosime h (fig. 6.6). Se face calculul la incovoiere in sectiunea de

Tncastrare in corpul arborelui:
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Verificare Dimensionare
E D, - d
M; a . . 3F,{Dy - d
si:—':—22£sai , dincarerezulta h=_|—2—M
W, pdx pds 4

unde s, - se va alege cu valori mai reduse deoarece incovoierea are loc intr-o
sectiune n care exista un concentrator de tensiuni (saltul de diametru).

b) Calculul la presiune de contact a cuzinetului
Verificare P :4Fa/p(D§ - Diz)j =F,/pDnBj £p,

in care j =0,8...0,9 este coeficientul de utilizare a suprafetei datorita prezentei
canalelor de ungere.
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Dimensionare De :\/4Fa/p(l- bz)paj
n care: b=D; /D, =0,4K0,6 Si p. se va alege in functie de cuplul de

material fus-cuzinet.
c) Calculul termic

MV :kA(tm - to)

mEv
ty =—2+t, £1, ,

incare vp :M[m/s].
60x10°
d) Calculul la durabilitate. Consta In determinarea produsului (PmVm)er Si
compararea acestuia cu produsul (PmVm)a : (PmVm et £ PmVim )a -

6.4. LAGARE CU ALUNECARE FUNCTIONAND IN
REGIM HIDRODINAMIC

6.4.1. Bazele teoretice ale ungerii hidrodinamice

Complexul de fenomene fizice referitoare la lubrificatie, in forma analitica cea
mai generald, valabila atat pentru lichide cat si pentru gaze, implica nu numai
analiza procesului hidrodinamic propriu-zis sub aspectul portantei si al debitului de
lubrifiant, ci si analiza producerii si evacuarii caldurii. Ca urmare, rezolvarea acestei
probleme presupune solutionarea unui sistem de 8 ecuatii format din:

- trei ecuatii ale cantitatii de miscare (Navier-Stokes);

- ecuatia conservarii energiei (m = ct pentru T — temperaturad);

- ecuatia conservarii masei;

- ecuatia de dependenta a vascozitatii lubrifiantuluide p si T;

- ecuatia de dependenta a coeficientului de conductivitate termica cu tempe-
ratura si presiunea;

- ecuatia de stare a fluidului (lubrifiantului).

Rezolvarea unui asemenea sistem de ecuatii, dintre care o parte sunt neli-
niare, este legata de dificultati matematice nestapanite pana in prezent, motiv pentru
care s-au abordat aspecte mai simple si cu acceptarea unor ipoteze simplificatoare.

Pentru calculul lagarelor cu alunecare pe baza teoriei hidrodinamice sunt
acceptate urmatoarele ipoteze (fig. 6.7):
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a)
b)

C)
d)

€)

f)

)
h)
i)
)

L toad
p%aqu‘;;;z_, = I

' d
z

Fig. 6.7

existenta frecarii fluide;

curgerea lubrifiantului are loc n regim laminar, fenomene stationare;
lubrifiantul este practic incompresibil;

fortele de inertie si cele gravitationale sunt mici, deci practic neglijabile Tn
raport cu fortele rezultate din actiunea presiunii si vascozitatii;

viscozitatea este dependenta numai de temperatura;

inaltimea h a peliculei de lubrifiant este foarte mica in raport cu celelalte
dimensiuni (h << a, respectiv h << £), motiv pentru care curgerea pe directia
y se poate neglija in raport cu cele pe directiile x si z;

transportul de caldura are loc, in principal, prin circulatia lubrifiantului si prin
conductivitate pe directia y, celelalte posibilitati fiind neglijate;

fusul si cuzinetul sunt rigide si lipsite de rugozitati;

interstitiul dintre cele doua suprafete are geometrie variabila si este continuu
plin cu lubrifiant;

viteza relativa suficient de mare intre cele doua suprafete.

In aceste conditii ecuatiile de echilibru de forte pentru elementul de lubrifiant

considerat, scrise pentru directiile ox, oy si oz, vor fi:

gp +% dx= dydz pdydz - g ﬂ X dygdxdz +t,dxdz =0

(7]

g,p + gp dzgdxdy pdxdy - g ﬂ 4 dygdxdz +t,dxdz =0
2
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g
iy
Respectiv:
Tp _ Mty
Ty t=hVx
(A) b _ n care: (B) Ty
Ty — 7
Yo _ Tty f Ty
z Ty
La aceste ecuatii se mai adauga:
- ecuatia de conservare a energiei
(C) rg?/xﬂ—E+vzﬂ—E9-iia? Tmo_ %HTVX aaT—g 3
e~ Ix 1z o Aﬂyg Vo %ﬂ)ua g'ﬂ Y g

- ecuatia de conservare a masei

o  Dx.lzog
x 1z
- ecuatia de dependenta a vascozitatii de temperatura
(E) h=h(T)
Considerand numai relatiile (A) si (B) se obtine:
19 _ TPvx
hfx gy
(A+B) P
Ty
2
1012,
hiz gy

T

p/Ix si fp/flz invariabile pe aceasta directie. In consecintd, dubla integrare a
relatiilor (A + B) conduce la:

Vo= y2iciyec,
2h 1x

) 19 2

vV, = +C3y+C

z =%, 1z y 3Yy+tLy
Cu ajutorul conditiilor la limita:

- pentru y =0: Ve=-u Si Vv,=0
- pentru y =h: vw=0 si v.=0

Valorile constantelor de integrare rezulta:
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Co=-u; ¢ =91,
h 2h qx
1 9p
Cyq=0; Cs = *h
4 3 2h 9z
iar ecuatiile vitezelor (F) iau forma:
a1 9p
22 By y)
h 2h x
v, ==Ly y)

2h 1z

Pentru a obtine valori concrete ale vitezelor lubrifiantului este necesara

cunoasterea variatiei grosimii peliculei de fluid: h =h (x, z).

Debitele unitare de lubrifiant pe directiile principale de curgere, x si z (fig.

6.8) , se pot determina cu relatiile:

T Vx T ¥ s
d J——- y o
y - 1 ,.é)‘ZN
dy &
3 L=
| o e = B
' -e
h £, x|
Vz o /
dz
% 1 : A
Fig. 6.8 Fig. 6.9
h 3
&®h ‘ﬂp uh®
d =v, xdy« sau =y dy x =- G x— 4+ —
q1x x XAy Aix ?/x y d1x 812h ‘ﬂx > -
h 3 )
®h° qpo
d =v, xdy ¥l sau = ¢y, dy Xl =.C___xF~+
A1z z 4ay iz ?/z y 1z 812h ‘HZE

Aplicand legea continuitatii (fig. 6.9):
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1, dz +qp,dx = g%lx + M g, 9y, +galz + Mz 4, Oy
e x o e z o
ix 1z

Ecuatia (H) Tnlocuieste ecuatia (D) din sistemul initial.
Inlocuind ecuatiile debitelor unitare qix Si g1z, In relatia (H), se obtine:
3 o) 3 o)
18 Eﬂl?‘_ Eﬂ sulh g
‘ﬂxgh ‘ﬂxB ‘ﬂzgh '”ZE; ix
care reprezinta ecuatia hidrodinamica de baza cunoscuta sub numele de ecuatia lui

Reynolds.
Sub forma generala, ecuatia poate fi integrata daca sunt cunoscute:

h=h(x,z),h = h (x,2).

Calculul lagarelor de alunecare, pe baza ecuatiei Reynolds astfel stabilita, este
corect numai daca forta preluatd de lagar este statica (regim stationar) si nu este
deci valabil pentru lagare supuse la viteze sau forte variabile Tn timp, situatii Tn care
trebuie considerate si efectele de portanta ce se obtin prin miscarea de apropiere a
suprafetelor.

6.4.2. Lagare radiale hidrodinamice

6.4.2.1.Generarea filmului autoportant. Conditile necesare si suficiente

pentru generarea filmului autoportant (respectiv a ungerii fluide in regim
hidrodinamic), in cazul lagarelor hidrodinamice, sunt (fig. 6.10, a — contact metalic,
respectiv frecare tehnica uscata sau la limita, b — pozitia fusului imediat dupa
pornire, cand forta F; determina urcarea fusului pe cuzinet in directia opusa miscarii,
¢ — pozitia fusului dupa pornire, datorita aderentei lubrifiantului se formeaza filmul
portant care determina deplasarea in sensul miscarii, d si e — cresterea turatiei
determina cresterea grosimii minime a filmului de lubrifiant hm; daca F scade si w
creste, atunci Of tinde sa se suprapuna peste Oc):

- existenta unui joc diametral (dimensiunea efectiva a cuzinetului mai mare
decét cea a fusului); (J =D —d);

interstitiul fus-cuzinet continuu umplut cu lubrifiant de o anumita vascozitate
(h);

miscare relativa fus-cuzinet cu viteza suficient de mare (de obicei se roteste

fusul iar cuzinetul este n repaos).

a. Pozitia fusului Tn repaus; la contactul fus-cuzinet sunt conditii de frecare uscata sau la limita.
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b. Pozitia fusului imediat dupa pornire; F¢ determina “ urcarea “ fusului pe cuzinet in directia opusa
miscarii.
c. Pozitia fusului Tn regim stabil de functionare; datorita frecarii mai mici, fusul “ urca “ pe cuzinet in
directia miscarii.
d+e. Cresterea turatiei si caderea incarcarii conduc la tendinta suprapunerii celor doua centre
Fig. 6.10

6.4.2.2. Parametrii caracteristici. In cazul lagarelor radiale, hidrodinamice,
complete (360°), cu o singura zona portanta, parametrii geometrici caracteristici sunt
(fig. 6.11):

_ Linia de referintd

Linia
<« T Aan!;tu__m}z.nmm
Su prafata

fusului \

Y
N—‘)’J«/\‘\/J

A
B
Fig. 6.11
- D - diametrul cuzinetului;
d - diametrul fusului;
B - latimea lagarului (cuzinetului);
hm - grosimea minima a filmului de lubrifiant;
hy - grosimea maxima a filmului de lubrifiant;
e - excentricitatea;
J - unghiul de atitudine.
Grosimea filmului de lubrifiant ntr-o sectiune oarecare:
B0,0,A: 0,0,=¢ 0,A=d4n 0,0=28
e 2 29
d D _
E+h:ecosq+z cosb; b<<qg; b cosb @
h=——+ecosq h=J/2+e cosq

Pentru q=180° rezultd: e+h, =J/2.

Cu scopul generalizarii rezultatelor ce se obtin prin rezolvarea ecuatiei
Reynolds, se utilizeaza marimi caracteristice adimensionale:
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B : : . , .
) - raportul diametral sau alungirea relativa a cuzinetuluti;
J . — "
y =— -jocul relativ din lagar;
D
- - E - excentricitatea relativa;
J/2
hy _ 2hy . L o : .
d= 32 = =3 grosimea minima relativa a filmului de lubrifiant.

Cu aceste notatji, relatia particulara (q = 180°) dintre excentricitate, grosimea
minima a filmului de lubrifiant si jocul din lagar, devine:

e+d=1
Grosimea adimensionala a filmului de lubrifiant ntr-o sectiune oarecare va fi:
h J/2 e =
cosq h =1+ecosq

J/2 J/2 J/2

Variabilele care intervin in ecuatia Reynolds (ecuatia presiunilor) sunt adimen-
sionalizate astfel:

— - z 2z - h Zh — 2
X =(Q; Z=——=—; h= — = /hn.
a B/2 B 323 P=Py
Utilizadnd aceste notatii adimensionale, ecuatia Reynolds pentru lagare radiale

capata forma:

X:Rq:zq P T™xX=—=9q p:_zp
y
D> D o5 hn
7Z=—72 [n) z=—1z ﬂp:_ﬂp
2 2 y 2
h=24=YPR b g=YPqh
2 2 2
é hn ‘Hﬁu é hn 115“
€ 3.3 2 1Py & 3.3 5Ty
i@u(lJ’ECOSQ)axly i, I &/ D (L+ecosq)® = L0y
D 8 h D, U B_é 8 B __ U
phae Tag TZé 29z 4
2 e 2 0 2 & 2 0
+6pDn 2 ‘IT(1+ ecosq) _ “o
E'ﬂq
14 1+eCOSQ)3 ﬂpu 399 lgl+ecosq)3 ﬂpu+12pwzo
Tq faag eBg Tz & 1zd 1q
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‘ﬂ50+12p 1(1+ecosq)
ﬂZu ﬂq

=0

g 1+ecosq)®
e

Integrarea ecuatiei Reynolds presupune urmatoarele precizari (ipoteze de
lucru):

: a) Interstitiul fus-cuzinet este alcatuit dintr-o zona portanta, in care presiunile
sunt superioare presiunii mediului ambiant si 0 zona neportanta, in care presiunea
este constanta si egala cu presiunea mediului ambiant (fig. 6.12).

b) Zona portantd Tncepe din sectiunea de grosime maxima a filmului de
lubrifiant (q = 0) si se termina Tn sectiunea de grosime he (q = g¢), unde gradientul
circumferential al presiunii este zero (Tp/19=0).

c) Lubrifiantul ocupa integral interstitiul fus-cuzinet Tn zona portanta, iar
fluxul (curgerea) de lubrifiant este dirijat atat circumferential cat si axial.

d) Tn zona neportantd fluxul de lubrifiant este numai circumferential, iar
interstitiul fus-cuzinet este ocupat, de obicei, partial de lubrifiant.

%ﬂ
| 7
ZoNA | & WV
NE Pﬂﬂf'ﬂ-'\/rA _ ,

' \ “zomA
Ao WE / VA PORTANTA..
o 2 VY

he W74 20
' ’\ e \ :_ 7 % E
- 2 ) \\ .\ ~
hﬂ ______ . ﬁ.gfl o - N (P I
q/
=0 Ll 80 ) A |
() / —.
\ 4 ; j
\ / Y
% P g i»] I S
' \,».'_: e % I S e 4 & &
/,‘/ /// Al D/STRIBUTTA _ ‘ ; z
N e/ ! CIRCUrM FERENTIALA, |
/R q. R A PRESIUNII \
‘Q aﬁl l . .
0“: . D/.s'm/euﬂﬂ
. C: -4 W | A
1  / i A)(/Alﬂ .
l \V ] + PRESIUNIT
Fig. 6.12

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

Pentru stabilirea grosimii minime a filmului de lubrifiant este necesara
cunoas-terea dependentei dintre forta care incarca lagarul si parametrii geometrici si
functio-nali ai lagarului. Forta portanta si unghiul de atitudine se pot obtine prin
integrarea distributiei de presiuni pe zona portanta dupa doua directii: linia centrelor
si per-pendiculara pe aceasta (fig. 6.13):

+B B
de "2 1% 2
1 \ \ E Y & O
FICZEO Op>Dcos(p— q)dq>dz Fo EO oPp >Dcoqu-§+dq>dz
0 B o B e <@
2 A 2
In acest fel, forta portanta si unghiul de atitudine se vor
calcula cu relatiile (in ipoteza distributiei uniforme a
L presiunii pe directie axiala — Oz):
. . Fa
F =‘/F”2 +F? s ] = arctgH—
|
Utilizadnd notatiile adimensionale si presiunea medie
- pm = F, / (BD), relatiile anterioare conduc, pentru B fi-nit,
t la coeficientul de portanta:
_ hn _ Bo
Fr CD - 2 _flgd ﬂ
Fig. 6.13 PmY

dependent de grosimea minima relativa a filmului si
alungirea relativa a cuzinetului. Din aceasta relatie se poate determina grosimea
minima relativa a filmului de lubrifiant:

* Bo

d=f; &Cp, =

e Dg
Deoarece integrarea ecuatiei Reynolds si rezolvarea integralelor anterioare ridica
probleme dificile, chiar in cazul unor ipoteze simplificatoare, pentru proiectare sunt

folosite tabele sau grafice, care exprima dependenta ffg%:p, %9: d (fig. 6.14).
e [
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Fig. 6.14.

Fiind cunoscuta sarcina din lagar (F;), turatia fusului (n) si destinatia lagarului

(se aleg B/D, y si lubrifiantul - h), se poate calcula coeficientul de portanta (Cp),
respectiv se determina, din diagrama, grosimea minima relativa (d) a filmului de
lubrifiant, dupa care se poate calcula grosimea minima a filmului de lubrifiant :

hm =y dD/2)3 hy
Pentru a se asigura functionarea n regim de frecare fluida, grosimea minima
h, trebuie sa fie mai mare decat o valoare admisibila, h, , care este functie, In

prin-cipal, de rugozitatea suprafetelor si de materialul cuzinetului, dar si de gradul
de fil-trare a lubrifiantului:

ha = Km (Rmax fus + Rmax Cuzinet)
in care kmy, <1, coeficient dependent de materialul cuzinetului.
Concomitent se poate calcula si excentricitatea fusului:

e=1-d, respectiv e=ey %
Pentru o functionare stabila a fusului in lagar: e3 e5 =0,2K0,3.
Stabilitatea fusului depinde de rigiditatea filmului.
B. Calculul debitului de scapari de lubrifiant

Debitul de lubrifiant necesar (Q;) este determinat de debitul de scapari laterale

(Qs). Din conditia de continuitate rezulta: Q;j = Qs . Se defineste coeficientul de
debit:
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B
+=

2
CQ:Q/DZByn:fZ(Cp,BIZ), n care dx =Q= Q dix dz
B

2
cu ajutorul caruia se poate calcula debitul de lubrifiant circumferential Tn sectiunea
de grosime maxima a interstitiului fus cuzinet (fig. 6.15):

# .
—."-—.\ )2 \
\\ N
‘-- 7 \\ L
T N A

1}« ™ N
- | I \N\h \\ \\
% é\~;3\ -
¥ /
d'a’ // 1

P
4
0 Lo
0 oo ooz 0006 A1 Q2 Qe G5B 2, 4 650
G-V, ¢ Fig. 6.15
Q=CqD?Byn
Similar se defineste coeficientul de debit de scapari laterale:
Oe
Co, :QS/DZBy n:fg(Cp,B/D) , Incare q;=Qs= () dizdq
0

cu ajutorul caruia se poate calcula debitul de scapari laterale Qs (fig. 6.16).
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Fig. 6.16

C. Calculul termic

Incalzirea lagarului se datoreaza frecarii dintre straturile de lubrifiant din filmul
autoportant, motiv pentru care calculul termic are la baza evaluarea puterii pierdute
(consumate) prin frecare. Forta de frecare se poate calcula prin integrarea tensiu-

nilor tangentiale pe Intreaga suprafata a filmului portant:
B

Qe 2
Fr = O Otdqdz
0B
2
Se defineste un coeficient de frecare conventional
_F
m F
care, raportat la jocul relativ din lagar, reprezinta coeficientul puterii consumate prin
frecare
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_m _ F _Ps/pDn _ _ Bo
Ci=—= = =P;/y pDR n=f & ,—+
f y VYK yF f ' 4% . Dg

Cunoscand dependenta Cjs =1y E?:p, %9 se poate determina puterea consu-
e [

mata prin frecare (fig. 6.17):

200E
100 1/
80 E
60 £
LOE
’ B/D=0,25. /
20 >
> | B/ D=0 /
3:1?3 !
&6 W20
4 7/ Y
P72 Y
2 .
é 2 \BI “ oo
1
08
0,6
04
0,2
01
L g d by s aandsenndenad s sty Lo g s dlasaihe n CLF?A 2 8 s diaiaanasand b aadads
0 001002 006 01 02 0406 1 2 b ,6 810
Cp=anlpmv
Fig. 6.17

P =Csy pDnF,

Temperatura filmului de lubrifiant, pentru regimul stationar de functionare, se
poate calcula prin intermediul bilantului termic global:

n care:
- P¢ - cantitatea de caldura evacuata prin corpul lagarului;
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Pa - cantitatea de caldura evacuata prin corpul arborelui; evaluarea
acestui termen poate fi facuta corect numai daca sunt cunoscute toate datele despre
ansamblul din care face parte lagarul. In unele cazuri (masini si utilaje termice),

lagarul poate primi caldura prin intermediul arborelui, deci termenul P, are valoare
negativa. In cazul lagarelor de uz general, P, se neglijeaza, nefiind stapanite toate
datele necesare;

- Py - cantitatea de caldura evacuata prin lubrifiant. Acest termen devine
preponderent Tn cazul cand ungerea se realizeaza n circuit exterior (Qs >> Q) cu
racire naturald sau fortatd a lubrifiantului introdus n lagar. In aceste conditii P si
Pa pot fi neglijati.

Neglijand numai termenul P,, ecuatia de bilant termic global se poate scrie sub
forma:

Pr =KA (t- to)+Qs 1y (te - )
n care:

K - coeficient global de transfer termic prin carcasa lagarului;

A¢ - aria exterioara a carcasei lagarului care participa la transferul termic

(cunoscuta sau evaluatd);

t - temperatura filmului de lubrifiant;

to - temperatura mediului ambiant;

Qs - debitul de scapari laterale;

r, - densitatea lubrifiantului;

¢y - caldura specifica a lubrifiantului;

te - temperatura de iesire a lubrifiantului din lagar;

-t -temperatura de intrare a lubrifiantului in lagar.

Se poate calcula temperatura filmului de lubrifiant (t) Tn urmatoarele ipoteze
(problema este mult mai complexa deoarece unele elemente din relatie sunt functie
de t):

- daca instalatia de ungere este prevazuta cu instalatie de racire fortata;
te - tj = (20K 40)°C

daca racirea lubrifiantului este naturala;
te - t; =(10K20)°C

In aceste conditii, avand estimata diferenta (te—t;), se poate calcula temperatura
medie a lubrifiantului.

Pentru aflarea temperaturii te Si tj se pot utiliza urmatoarele relatii de core-
lare:

te - t y : 9
=t+ 82' daca P, <<P; i te »t  dacd P, » P,

te
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Atunci cand instalatia de ungere este termostatata (tj = ct si cunoscut), se poa-
te determina temperatura medie a lubrifiantului, cu considerarea uneia din relatiile
anterioare.

6.4.3. Calculul lagarelor radiale hidrodinamice

Date initial cunoscute (de proiectare): F, [N], n [rot/min], d [mm], t, [°C], an-
samblul din care face parte lagarul proiectat.

Observatie. Daca diametrul fusului nu este cunoscut, acesta va fi predimensio-
nat din conditia de rezistenta a fusului sau a cuzinetului (vezi lagare cu frecare usca-
ta, limita sau mixta).

Date alese: raportul B/D, jocul relativy [%], h [N's/m’] la temperatura de lucru
estimata pentru lagarul proiectat, t [°C], temperatura de intrare a uleiului in lagar ti,

Observatii:
- toate aceste elemente se vor alege avand in vedere ansamblul din care
face parte lagarul proiectat;
- unii dintre parametrii anteriori pot sa fie impusi chiar in tema de proiectare
(de exemplu: lubrifiantul, raportul B/D);
- raportul B/D se va alege in functie de coeficientul de portanta — fig. 6.18,

a;
- jocul relativ se va alege in functie de viteza periferica a fusului — fig. 6.18,
b:
B § S/ L/ b7l 1y
= DOMENTUL A/ega»ed m/éarz‘u/u / ‘B./A
orriM
0%

— e —— — —

——Cp= 57«'/0'—7,,,

a)

A /egum Jva:/u/' relativ
= 0,85 Vs

=760 f%oo ms |

—[m/s]

b)
Fig. 6.18
Interdependenta parametrilor caracteristici ai unui lagar radial cu alunecare,
hidrodinamic este redata in fig. 6.19.
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Variatia Efectul variatiei

parametrilor h.] P | t |Q,
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Fig. 6.19

Pentru obtinerea unei solutii optime, calculul se va desfasura, In paralel, pentru
mai multe valori ale parametrilor alesi.

1. Calculul grosimii minime a peliculei de lubrifiant

- se calculeaza coeficientul de portanta

hin o : <
=—K__ undek=1,2, ..n (numarul valorilor pentru care se efectueaza cal-

c
PmY g

Py
culul);
- se determina din tabele sau din graficul d:ff (Cp; B/D) , direct sau prin

interpolare, valoarea grosimii minime relative a peliculei de lubrifiant;
- se calculeaza grosimea minima relativa a peliculei de lubrifiant:

D
hm, :dKYKE?' ha.

Observatie:  Calculul se va continua numai pentru variantele care satisfac
aceasta conditie.

2. Calculul debitului de lubrifiant (de scapari laterale)

- se determina din tabel sau din graficul CQSk =Qs, /Danyk :f3§:p,%§,
direct sau prin interpolare, valoarea coeficientului de debit;
- se calculeaza debitul de scapari laterale: Qs, = CQSk ><DZBy KN [dm®/min];

- volumul baii de ulei pentru lagarele cu ungere proprie:
Vp, [dm®] = (2K 5)Qs, [dm® /min]

3. Calculul temperaturii medii a filmului de lubrifiant

- se determina din tabel sau din graficul Cj M-t - f4€;%p,59, direct
y pDnRy e " Dg

sau prin interpolare, valoarea coeficientului puterii consumate prin frecare;
- se calculeaza puterea consumata prin frecare: Py =Cy >pDnF y [W];
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- se calculeaza cantitatea de caldura evacuata din lagar:
a) pentru lagarul uns prin circuit exterior de ungere:

Pr, =stCkrk(te-ti)k=QSkarthk, n care:

Dt = (1K2)(ty - tin ); ti, =(25,30,35,40)°C ® impusa
debit de ungere normal si turatie mica
debit n exces si turatie mare
b) pentru lagarul cu ungere proprie (inel, disc etc.)
Pek =Pc k(tk - to)
- determinarea grafica a temperaturii medii a lagarului (temperatura de echili-
bru — fig. 6.20);

UNGERE Df ee® ‘
& BAiIg PrROPRIE Q ': CIRCUIT EXTERIOR
¢ R
Q
N x3
- ad ,, B
& e
ad |
I | PFkﬂ
| ! kg A
| | .
l | tleer kot
° t, 4, Ll o ty te  Zald

S7tabilirea ;raf/‘ci & tempera turidor e eclil.

Fig. 6.20
- determinarea prin interpolare a temperaturii medii a lagarului (a temperaturii
de echilibru):

Pr, - Pe, J(tces - t)

te =+ N - (Pfk ) P\Ik)l(tk+1‘ tk)
€y (Pfk - PCk )+ (Pck+1 - Pfk+1)

) (Pfk ) Plk)+ Pl K+l Pfk+1

te  te, ) + 1y

Observatii. Daca lubrifiantul nu a fost impus in tema de proiectare, ci ales, tem-
peratura rezultata va fi considerata cea efectiva. Se va mentine lubrifiantul ales
numai daca temperatura rezultatd nu difera cu mai mult de + 5°C decét cea estima-
ta. In caz contrar, se va alege un nou lubrifiant care s& aiba vascozitatea (h) la tem-
peratura rezultatd [acest lucru este valabil cand se lucreaza cu o singura tem-
peraturad].

Daca lubrifiantul este impus, atunci temperatura rezultata va fi considerata ca
cea efectiva numai daca nu diferd cu mai mult de = 5°C decét cea estimata. In caz
contrar, se va reface calculul pentru un alt joc, mai mare sau mai mic, dupa cum
temperatura rezultata este mai mare sau mai mica.
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4. Alegerea variantei optime. Se calculeaza parametrii caracteristici ai laga-
rului pentru temperaturile de echilibru (fig. 6.21).

2
U
N
3 |
'
> | he
h —
3, »
R %
?\
Ny t,
LY |
~X3 . . |
{ DOMENIUL &PTIM. I
| Y
g ’\k’“n ‘I’ma-x V[%.j

Fig. 6.21

5. Determinarea jocului la temperatura de montaj:

Y oo =Y +kaltk - 20)1073 [O/OO]
n care:
Y 20 c - jocul relativ la montaj (minim, respectiv maxim);
y - jocul relativ in functionare (minim, respectiv maxim);
kq - coeficient de dilatare termica global, dependent de materialul cuzinetului si
de constructia lagarului;
ty - temperatura de echilibru corespunzatoare jocului relativ in exploatare,
minim, respectiv maxim.
81020

8103f o §
i’/— 68 ajustajul care sa
81095

8110p
se inscrie in domeniul optim, de preferat la Tnceputul acestuia, deoarece prin
uzarea elementelor lagarului (fusul si cuzinetul) se majoreaza timpul de functionare
in domeniul optim, respectiv la parametrii functionali optimi ai lagarului (hy, < hy ,
debit minim).
Ajustaje recomandate: H7/g7; H7/f7; H7/e8; H7/d8; H7/d10. Daca aceste
ajustaje nu corespund, solutiile de avut in vedere sunt:

6. Alegerea ajustajului. Se va alege din STAS
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- cresterea clasei de precizie;
- modificarea dimensiunilor nominale ale fusului sau cuzinetului;
- utilizarea unor ajustaje neunitare.

6.4.4. Alte tipuri de lagare radiale hidrodinamice

In functie de forma si unghiul de intindere al filmului de lubrifiant, lagarele radiale
hidrodinamice pot fi:
a) Lagare radiale hidrodinamice complete a =360° (cele studiate anterior).

b) Lagére radiale partiale (cu cuzinet partial a < 360° - fig. 6.22)

Fig. 6.22

Aceste lagare se pot utiliza numai in cazul In care forta care incarca lagarul
este riguros constanta ca directie si sens (lagarele pe care se reazema osiile
vagoanelor de cale feratd). Dacd a > 150° se poate utiliza, cu suficientd precizie,
a8
5}
minime a peliculei de lubrifiant. Pentru determinarea debitului Si a puterii consumate
prin frecare trebuie utilizate diagrame special construite pentru aceste tipuri de
lagare.

Dupa numarul zonelor portante, lagarele radiale hidrodinamice pot fi:
a) Cu o singura zona portanta — cele anterior prezentate. Aceste tipuri de
lagare prezinta urmatoarele incoveniente:
- rigiditate mica a filmului, indeosebi la excentricitati mici;

diagrama Cp =f; d2 de la lagarele complete, pentru determinarea grosimii
[7]
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- comportarea necorespunzatoare in cazul variatiei fortei (ca marime sau
ca directie), Tn sensul ca fusul Tsi poate pierde stabilitatea, iar filmul de lubrifiant se
rupe.

c) Lagare complete cu mai multe zone portante:

- Lagarul de tip ,Jamaie” (fig. 6.23,a): se obtine prin introducerea intre cei doi
semicuzineti, inainte de prelucrare, a unui adaos, dupa care se prelucreaza cilindric
la interior; dupa prelucrare se inlatura adaosul si se monteaza cei doi semicuzinetj;
interstitiul este de tip convergent — divergent, maximele sunt mai mici decéat la zona
portanta inferioara, dat fiind sensul sarcinii. Profilul zonelor portante pot fi arce de
cerc sau alte curbe. Portanta totala a lagarului se obtine prin insumarea vectoriala a
efectelor portante corespunzatoare diferitelor zone care se comporta ca niste lagare
partiale.

|
g R v ‘\:v \
a ’L*;.‘ 3| o '
o AW e~ T NE—14
\ 7"L ! R [
._: ’n\).\~ ‘ -‘.
B _':f'"- s
a) b)
Fig. 6.23

- Lagarul de tip “detalonat” — fig. 6.23, b, la care interstitiul este convergent —
convergent, motiv pentru care are capacitate portanta mai mare decat cel ,lamaie”;
in plus, este sensibil la forte pe directie orizontala.

Lagarul de tip ,Jaméie” (cu lobi) si lagarul ,detalonat” pot fi generalizate prin
realizarea unor lagare cu 3 sau 4 zone portante (fig. 6.24):

Avantajele acestor lagare cu zone multiple:

- rigiditatea mai mare a filmului: C = Z—E (c- daca dh);

- lagarul poate lucra la excentricitati mai mici, concomitent cu asigurarea unei

precizii sporite a pozitiei fusului;

- 0 mai buna comportare a lagarului la forte variabile ca marime sau ca directie.

Dezavantaje:
- tehnologie de executie mult mai dificila;
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- calculul mult mai complicat.

Utilizari:
- motoare cu ardere interna (lagarul laméaie);
- masini de rectificat (lagarul detalonat).

Fig. 6.24
6.4.5. Lagare axiale hidrodinamice

1. Daca in cazul lagarelor radiale conditia de interstitiu cu geometrie variabila
se realizeaza simplu prin jocul radial al fusului in cuzinet, In cazul lagarelor axiale
tre-buie introduse modificari constructive in acest sens (fig. 6.25):

- sectorizarea suprafetei de contact a cuzinetului si profilarea acesteia (a, b);
- Tnlocuirea suprafetei continue a cuzinetului cu suprafetele unor sectoare
(segmenti) mobile (c, d); mobilitatea segmentilor se poate asigura prin rezemare
oscilanta sau elastica (c, d) sau prin alte solutii constructive (e, f).
Parametrii caracteristici pentru lagarele axiale hidrodinamice:
Z — numarul de sectoare;
D. — diametrul exterior;
D; — diametrul interior;
Dm = (Di + De) / 2 — diametrul mediu;

L =[(p Dm/ 2) - §] — lungimea medie a unui sector sau

qu_ I
2

¢ - latimea canalului dintre doua sectoare;
] =zL/pDm=L/(L +¢) — coeficientul de utilizare a suprafetei;
g =2p/ z - unghiul la centru al unui sector (inclusiv canalul);
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Xp — distanta de la sectiunea de intrare (hy) pana la centrul de greutate al
distributiei de presiune, respectiv la punctul de pivotare (oscilare) al sectorului;
h, — grosimea filmului Tn sectiunea de pivotare.
Observatie. Daca miscarea patinei are loc intr-un singur sens, atunci punctul
de pivotare este excentric (x, * L /2); in cazul cand miscarea poate avea loc in
ambele sensuri, punctul de oscilatie este asezat la mijlocul segmentului.

RSN, W |
X

CuzINE

Fig. 6.25

2. Calculul lagarelor axiale hidrodinamice. Calculul lagarelor axiale hidro-
dinamice se realizeaza, in general, echivaland sectorul real cu un sector dreptun-
ghiular, fata de care patina are o miscare de translatie cu viteza V, egala cu viteza
periferica la diametrul mediu D, :

V =pDy,n/60x103[m/s]
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Presiunea medie din lagar va fi:
Pm =Fa/zBL=F, /(pDyBj )
Ca si in cazul lagarelor radiale hidrodinamice si pentru lagarele axiale
hidrodi-namice se definesc coeficientii adimensionali caracteristici:

. B . h
Cpi Cq.: Cg,: Ci functiede TS k_M
m
A. Coeficientul de portanta
_ hvL aghy BO
Ps 2 flg T
Pmhm hm Lg

< . h N : .
Se adopta: %z 2K0,25 si h_M = 2K 4. In functie de aceste valori se aleg
m
din tabele sau diagrame, valoarea coeficientului de portanta, iar apoi se calculeaza
grosimea minima a filmului de lubrifiant:

, hVvL
hy = 3 h
m PmCp. a

B. Coeficientul de debit de iesire, circumferential
ahy BO
Co, =Qsx/VBhy =1, h_M’F
m %]
Se determina din tabele sau grafice, coeficientul de debit in functie de hw/ hny,
si B/L, iar apoi se poate calcula debitul de scapari circumferential:

QSX = Cst Vma

C

C. Coeficientul de debit de iesire, lateral (radial)
ahy  BO
Cq,, =Qs; /VLhy =13 h—M;—;
m LIZ

Analog rezulta: Qsz =Cq,, ¥Lhy

D. Coeficientul puterii consumate prin frecare

Cr. =P L/VF,_hp =f4§—'\",%
m

Q-I-I-0

< F
Analog rezulta: Pf. =Cs. &WFy hy, /L, unde Fy =-2.
S S S S Z

E. Grosimea filmului in dreptul punctului de pivotare

hy /iy :fsg*‘_M,E%
hm LIZJ
Rezulta: hp = fSaEh'VI ,E_th = fSaEh'VI , ngghM gth
hn Lg hm Lg &hm g
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F. Poztia punctului de pivotare

adn o]
Xp /L=, oM 32
hm Lg
o adh o]
Rezulta: Xp =fsg—M,Ei><L
hm Lg

Observatie. Parametrii globali Q4 , Q, si P; se determina inmultind valorile co-
respunzatoare pentru un sector cu numarul de sectoare.

G. Calculul termic
Ecuatia de bilant termic se poate scrie sub forma:

Pr =kAc(t- to)+(Qx +Q;)ricy (te - ti)
in care:
Ac=(14..20) pDn B

Observatie. In cazul lagarelor care functioneaza unse prin imersare in 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.

Dupa determinarea temperaturii de echilibru se determina parametrii
caracteristici corespunzatori pentru lagar.

6.5. LAGARE CU ALUNECARE CU UNGERE FLUIDA
REALIZATA PRIN METODA HIDROSTATICA

1. Caracterizare. In conditii de incarcari grele si de viteze reduse (sub
valoarea necesara creerii peliculei portante pe cale hidrodinamica), pelicula de
lubrifiant dintre fus si cuzinet nu se poate forma, motiv pentru care apare pericolul
uzarii accentuate a elementelor lagarului. Din aceste motive a rezultat necesitatea
realizarii peliculei portante pe cale hidrostatica.

La regimul de functionare hidrostatic (gazostatic), portanta se creeaza prin in-
troducerea lubrifiantului, lichid sau gaz, cu o presiune exterioara ridicata (de ordinul
presiunii determinate de forta din lagar pe elementele acestuia), motiv pentru care
pelicula de lubrifiant nu mai este conditionata de existenta interstitiului convergent
(cu geometrie variabild) si de viteza relativid a elementelor lagarului. In aceste
conditii ungerea fluida apare chiar si la pornire si oprire (v = 0), evitandu-se astfel
uzarea la-garului si aparitia ,miscarii sacadate” (stick-slip), inadmisibila la anumite
mecanisme sau agregate de mare precizie.

Pe langa aceste avantaje, ungerea in regim hidrostatic asigura precizia ridicata
a pozitiei fusului In cuzinet, buna racire a lagarului si posibilitatea de reglaj.

Consumul sporit de energie sSi necesitatea unor instalatii de ungere mai com-
plexe constituie principalele aspecte negative ale lagarelor cu ungere hidrostatica.
De asemenea, din punct de vedere constructiv, lagarele cu ungere hidrostatica sunt
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mai complicate deoarece este necesara profilarea adecvata a suprafetei cuzinetului
pentru crearea unor degajari (buzunare).
Ungerea hidrostatica este utilizata atat pentru lagare radiale sau axiale, cat si

la ghidaje sau reazeme (plane, cilindrice, conice) — fig. 6.26.

Prezenta restrictoarelor in circuitul de introducere a lubrifiantului in lagar (in
buzunarele din cuzinet) este necesara pentru:

- alimentarea lagarului;

- realizarea inegalitatilor (pa > pp Si pa > pr), ajungéndu-se astfel la stabilizarea

fusului in cuzinet (sau a patinei pe cuzinet).

(vEGA ATA RE)

A ——
LAGAR AXiAlL !
g | |
vl T -

/AarAD  RANIAL

Fig. 6.26

Ca restrictoare sunt folosite: tuburi capilare (rezistenta hidraulica poate fi va-
riatd prin modificarea lungimii), tuburi cilindrice (pe exteriorul carora se afla prelucrat
canalul elicoidal prin care circula lubrifiantul), diafragme, discuri poroase, valve
reglabile etc.
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Rezistenta hidraulica a restrictorului trebuie sa fie de acelasi ordin de marime
ca si rezistenta interstitiului din lagar, astfel incat sa se poata realiza: pa>pr > pp -
Alimentarea lagarului se poate face: toate buzunarele de catre aceeasi pompa
care poate fi cu presiune constanta sau cu debit constant, sau fiecare buzunar ali-
mentat de pompa proprie (solutie scumpa).
2. Calculul reazemului hidrostatic cu suprafata inelara.
a) Calculul fortei portante

Buzunarul circular al reazemului (v. fig. 6.26) are diametrul D, si adancimea
h, = (50...1000) hy, (hm — grosimea filmului pe prag), motiv pentru care presiunea din
buzunar se poate considera constanta.

Relatia lui Poiseuille aplicata pentru debitul de lubrifiant pe directia radiala se
scrie sub forma:
3

2prhr3n dp < h® _dp -
=- *— rezultata din = — % i din =2pr
"TTTon dr G ="on"ar ® Gr = <PT A

(gradientul de presiune fiind negativ apare semnul -) .

Integrarea ecuatiei conduce la:
dp:_6hc;rxd_r . p:_6h2r
phy  f pPhm
il gr In2
Phm 2

hy, +C

Din conditia: r= % ® p=p, rezulta C=py+

si expresia presiunii in filmul de lubrifiant:
6h D
2r In—+pg
phm 2r
Tindnd seama de faptul ca presiunea in buzunar este constanta si egala cu
presiunea de alimentare, se obtine:

6h D
Pb = 2r In —+pg
Phm Db
Din aceste doua relatii rezulta:
6h D : 6h D
P-Po = gr In— s Pb - Po = Ef In—
phm 2r phm Do
P Po D
T In—
P-Po _Pb Pb __ 2r
pb - pO 1_ pio InR
Pb b
poln2r+ln5 poln2r+ln§
r . r
P _Pb b , respectiv. p=py Po b
pO |n£ InR



64

LAGARE

Forta portanta a lagarului va fi data atat de presiunea din buzunar cat si de

presiunea din filmul de lubrifiant:
D

2 2 2

Po 2r
pD oo "D
Fa= O P@prodr +—Lpy =By +2p § p 2"

D

~ +In=

Dy 4
2

D2
P 4 2PPb Doy 2 g 2P

——In— i =
3 Dy $ P=Pb
iar portanta lagarului va lua forma:

Fazg ___ b

Tn care: A

5 - coeficient de portanta functie de geometria lagarului.

Din aceasta relatie se poate determina presiunea necesara in buzunarul

reazemului pentru o geometrie data a acestuia si o fortd cunoscuta.
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Observatie. La pornire presiunea lubrifiantului va actiona numai pe suprafata

delimitata de buzunar, motiv pentru care:
- P~2 .
Pr —Fa/ZDb > Ph:
unde p; — presiunea de ridicare necesara pentru saltarea patinei si crearea peliculei

de lubrifiant.
b) Calculul debitului de lubrifiant

Din relatia: py :&grmﬂ rezulta:
phi Do

3 3
Q=q, :_phm pr“ngz_phm F /1 D
6h Db 6h A>€tp Db
respectiv:
F _h,
=—Xx—ag ,
Q=R 2
P
in care: aq = 3 TS coeficient de debit dependent de geometria
€ abpol
el-¢ - U
§ ePoy

reazemului.
c. Calculul puterii consumate pentru pomparea lubrifiantului
In cazul reazemului hidrostatic nu exista putere consumata prin frecare (ele-

mentele reazemului fiind ambele stationare). Se va consuma putere numai pentru

pomparea lubrifiantului:
.2
aF o h3

2pln—
5 4q b
in care: ac =—= > = app
p é .20
3e1- @9y
§ eDoy

Pentru lagarul hidrostatic cu miscare de translatie (ghidaj), puterea consumata

prin frecare se poate calcula cu relatia:
é u
Pr =RV =[(A- Ap)ty +Apty] V= dA- Ap) Y+ A, VRV,
é hm hp 0

dar  hp>>hy, sirezulta
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2

m>4A-AQD¥—
hm
Daca vom considera lagarul hidrostatic cu miscare de rotatie:
D+D
Pf:Mf)qN:Ff XD—mW:t(A—Ab)D—mW:%B(DZ—Dg) b
2 2 hy,, 4 4
+ +
P :ELxWD Dy (D2 , Dg)D Dy
4 hp,

Puterea totala consumata:
P =P, +P;

d) Calculul termic
Deoarece circulatia lubrifiantului in lagar este intensa se poate considera ca ra-

cirea se va face numai prin ulei:
. te +1; .
P =Qrycylte-t;) iar t:% - temperatura medie;
te = 2t- t;
Pr =Qryc2(t- )
__ P
t= +1;
2Qrcy
6.6. ELEMENTE CONSTRUCTIVE PRIVIND LAGARELE CU
ALUNECARE

6.6.1. Elemente constitutive si rolul lor functional

Lagarele cu alunecare intalnite in aplicatiile practice sunt de o mare diversitate
constructiva; ele pot fi gandite ca unitati separate (organe de masini independente
de ansamblul din care fac parte) sau pot fi inglobate in batiul ansamblului din care

fac parte.
Elementele constitutive principale ale unui lagar cu alunecare standardizat —

sunt urmatoarele (fig. 6.27):
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Fig. 6.27

1) Fusul lagarului; este parte componenta a arborelui sau osiei.

2) Cuzinetul lagarului; cuzinetul constituie partea cea mai importanta a laga-
rului, acesta venind in contact direct cu fusul. Materialul si corecta constructie a
cuzi-netului hotarasc, in cea mai mare masura, buna functionare a lagarului.

3) Corpul lagarului, care sustine cuzinetul si preia forta din lagar, motiv pen-
tru care trebuie sa asigure rezistenta mecanica si rigiditate.

4) Capacul lagarului care asigura, prin intermediul elementelor filetate 5, 6, 7
(surub prezon, piulita, saiba Grower), strangerea cuzinetului. Corpul si capacul laga-
rului au totodata si rolul de a prelua si de a conduce spre exterior caldura dezvoltata
prin frecare in lagar.

5) Alezaj filetat pentru alimentarea lagarului cu lubrifiant; plasarea corecta a
orificiului de alimentare cu lubrifiant, cat si repartizarea adecvata a acestuia in lagar
constituie elemente de care depinde direct buna functionare a lagarului.

6.6.2. Conditii de baza cerute lagarelor cu alunecare

Pentru corecta proiectare, constructie si exploatare a lagarelor cu alunecare este
necesar sa fie asigurate urmatoarele cerinte:

- rezistentd mecanica pentru toate piesele componente, pentru a putea pre-
lua sarcina exterioara; dimensiunile fusului si cuzinetului sunt, totodata, conditionate
de limitarea temperaturii lagarului;

- rigiditate suficienta care sa asigure rezemarea uniforma a cuzinetului, men-
tinerea jocului din lagar si a distributiei de presiuni din pelicula de lubrifiant, cat mai
apropiat de cea teoretica; atunci cand este cazul se vor realiza solutii constructive
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care sa permita cuzinetului “urmarirea” inclinarii fusului (rezemarea sferica, elastica
etc.);

- utilizarea unui cuplu de material fus-cuzinet adecvat sub aspectele: tipul
lubrifiantului utilizat, dilatare termica, pret de cost etc.;

- asigurarea Tmpotriva rotirii si deplasarii axiale a cuzinetului sub actiunea
frecarii din lagar;

- ungerea Si racirea corecta a lagarului sub aspectele: cantitate si calitate
co-respunzatoare de lubrifiant, introducerea lubrifiantului intr-o sectiune situata n
afara zonei portante, plasarea canalelor si buzunarelor pentru repartizarea
lubrifiantului Tn afara zonei portante, suprafatd exterioara suficienta pentru
asigurarea racirii (in ca-zul racirii naturale), posibilitatea de control a nivelului si
temperaturii lubrifiantului, evitarea pierderilor de lubrifiant;

- asigurarea preciziei dimensionale ;i de form[, si a calitatii de suprafata, in
primul rand pentru fus si cuzinet.

6.6.3. Materiale utilizate pentru constructia cuzinetilor

A. Pentru constructia cuzinetilor lagarelor cu alunecare sunt folosite materiale
care, In cuplu cu materialul impus pentru fus, asigura calitatea de material anti-
frictiune cu proprietati tribologice specifice. Importanta calitatii materialului cuzine-
tului apare evidenta in cazul lagarelor cu frecare tehnic-uscata, limita sau mixta la
care, intr-o masura mai mare sau mai mica, exista contact direct fus-cuzinet. Totusi
si In cazul lagarelor cu ungere fluida, calitatea materialului cuzinetului conditioneaza
buna functionare, indeosebi in perioadele de pornire si oprire, la aparitia de sarcini
accidentale sau 1n situatia utilizarii unui lubrifiant cu un grad de filtrare redus, cand
si la acestea exista pericolul aparitiei unui contact direct fus-cuzinet. Pe langa
aceasta, materialul cuzinetului Tn cazul ungerii fluide, trebuie sa reziste la actiunea
chimica a lubrifiantului, iar atunci cand este cazul (de exemplu, lagarele motoarelor
cu ardere internd), sa fie rezistent atat la solicitari variabile, cat si la solicitari
termice.

Alegerea materialului pentru constructia cuzinetului este strans legata de solu-
tia constructiv-tehnologica adoptata, in aplicatiile practice intalnindu-se urmatoarele
situatii:

- cuzinetul este din acelasi material cu piesa de care apartine (constructie in-
tegratd), solutie intalnita, de exemplu, la bielele compresoarelor de mici dimensiuni;

- cuzinetul este realizat dintr-un strat de material antifrictiune turnat in
locasul din piesa din care face parte si care este, evident, din alt material;

- cuzinetul este confectionat in Tntregime dintr-un singur material si este
asamblat demontabil in corpul lagarului;

- cuzinetul este executat, din doua straturi turnate sau placate, dintre care
unul asigura rezistenta mecanica si rigiditatea (realizat uzual din otel sau fonta), iar
altul are rolul de material antifrictiune;

- fusul este acoperit cu material antifrictiune, iar cuzinetul este realizat din
materialul piesei din care face parte (fonta sau otel).
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Calitatile cerute materialelor folosite la constructia cuzinetilor pot fi grupate in:
- calitati mecano-tribologice;
- calitati termice;
- calitati tehnologice;
- calitati economice.
1. Principalele calitati mecano-tribologice sunt:

a) o cat mai buna compatibilitate cu materialul fusului, respectiv nu trebuie
sa prezinte tendinta de formare a unor microsuduri atunci cand apare contactul di-
rect fus-cuzinet. In acest fel se elimina pericolul uzarii prin brazdare, atat a cuzi-
netului, cat si a fusului, iar in cazul extrem griparea lagarului;

b) o buna aderenta a lubrifiantului la suprafata cuzinetului;

c) coeficient de frecare redus in prezenta sau in absenta lubrifiantului, cali-
tate importanta atat din punctul de vedere al degajarii de caldura, cat si al consu-
mului de energie in lagar;

d) macroconformabilitate, respectiv posibilitatea de se adapta la suprafata
fusului prin deformare elastica locala;

e) microconformabilitatea reprezinta capacitatea de a ingloba particulele
dure rezultate prin uzare sau patrunse in lagar din exterior.

Micro si macroconformabilitatea sunt asigurate de acele materiale care au mo-
dule de elasticitate reduse.

f) calitati superioare de antiuzare (adeziva, abraziva, prin oboseala,
chimica).

Proprietatile mecano-tribologice sunt contradictorii in sensul ca unele reclama
utilizarea unui material dur (rezistenta mecanica, rigiditate, rezistenta la uzare), iar
altele materiale moi (micro si macroconformabilitatea). Aceste cerinte sunt asigurate,
Tn cea mai mare masura, de materialele metalice alcatuite fie dintr-o matrice moale
care contine incluziuni dure, fie dintr-o matrice dura care contine incluziuni moi

2. Principalele calitati termice cerute materialelor pentru cuzineti sunt:

a) mentinerea calitatilor mecano-tribologice odata cu cresterea temperaturii;

b) o buna conductibilitate termica pentru a asigura evacuarea eficienta a
caldurii ce se dezvolta in functionare;

c) coeficient de dilatare scazut si cat mai apropiat ca valoare de cel al
materialului fusului, Tn scopul asigurarii in functionare a unui joc diametral cat mai
apropiat de cel de la montaj;

d) o buna rezistenta termica, respectiv o temperatura de inmuiere cat mai
ridicata.

3. Conditia de tehnologicitate ceruta materialelor pentru cuzineti se refera la
faptul de a putea fi usor de prelucrat atat in procesele primare (turnare, forjare etc.),
cat si in procesele de aschiere, Tn scopul obtinerii unei microgeometrii corespunza-
toare a suprafetei si a preciziilor dimensionale si de forma cerute.

4. Cerinta economica are drept laturd esentiala pretul de cost scizut. In
acest sens se mentioneaza ca majoritatea materialelor metalice antifrictiune sunt
materiale deficitare (Sn, Pb, Cu etc.).
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B. Principalele tipuri de materiale antifrictiune, metalice si nemetalice sunt
prezentate in cele ce urmeaza.
a) Materiale metalice feroase standardizate si anume fontele de tipul Fc,
Fgn, Fma si Fmn. Acestea se utilizeaza pentru constructia cuzinetilor monolit reali-
zati prin turnare si se caracterizeaza printr-o conformabilitate foarte scazuta. Ele se
pot folosi si ca material suport al cuzinetilor multistrat. Se recomanda pentru lagare
care lucreaza la presiuni si viteze reduse.
b) Materiale metalice neferoase

- Bronzuri: Cu-Sn; Cu-Pb; Cu-Pb-Sn; Cu-Al (standardizate). Ele sunt
folosite pentru realizarea cuzinetilor monolit (mai rar deoarece sunt scumpe),
precum si a cuzinetilor multistrat si se caracterizeaza prin conformabilitate scazuta.
Se recomanda pentru lagare care lucreaza la presiuni si viteze ridicate si la care
finetea de filtrare ceruta lubrifiantului este de (10...15) nm.

- Aliaje Y-Pb-Sn cunoscute si sub denumirile de compozitie pentru lagare,
babituri sau aliaje albe (standardizate). Sunt utilizate ca strat antifrictiune la
cuzinetii multistrat grosi sau subtiri. Se recomanda pentru lagare care functioneaza
la presiuni si viteze ridicate, la care finetea de filtrare admisa a lubrifiantului este de
(25...40) nm (prezinta o buna microconformabilitate).

- Aligje de Al : Al-Sn; Al-Pb; AI-Pb-Cu etc. (standardizate). Ele se folosesc
la constructia cuzinetilor multistrat subtiri, placati. Se recomanda pentru lagare care
lucreaza la presiuni si viteze ridicate. Au o rezistenta ridicata la solicitari 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 constructia
cuzinetilor masivi (porosi, autolubrifianti) si a cuzinetilor multistrat subtiri, placati (ne-
autolubrifianti), iar cele dure pentru lagare lubrifiate cu gaze.

c) Materiale nemetalice

- Lemnul, folosit ca atare (gaiac, stejar etc.), plastifiat (presat-lignoston) sau
placaj impregnat (lignofon). Se recomanda pentru lagare care functioneaza la viteze
reduse si presiuni medii, iar ungerea se poate realiza si cu emulsii sau apa.

- Materiale plastice de tipul termorigide (rasini fenolformaldehidice-bachelite
sau epoxidice), respectiv termoplaste (poliamide, poliacetati, teflon (PTFE) etc.).
Cele termorigide se folosesc sub forma de cuzineti masivi care pot lucra la viteze
reduse si presiuni medii. Cele termoplaste sunt utilizate la constructia cuzinetilor ma-
sivi sau multistrat care prezintd o conformabilitate ridicata, precum si proprietati
auto-lubrifiante. Cuzinetii din materiale termoplaste pot lucra la viteze si presiuni
reduse, iar datorita sensibilitatii ridicate la umiditate si caldura necesita jocuri mari la
montaj (indeosebi cei masivi). Lagarele echipate cu cuzineti din materiale plastice
pot functiona lubrifiate si cu emulsii sau apa.

- Cauciucul (elastomeri) se utilizeaza pentru constructia cuzinetilor multistrat,
vulcanizati care prezinta o conformabilitate ridicatd. Se recomanda pentru lagare
care functioneaza la presiuni si viteze reduse, la care ungerea se realizeaza numai
Cu apa.
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- Grafitul se foloseste pentru realizarea cuzinetilor sinterizati (electrografit).
Se recomanda pentru lagare care lucreaza la temperaturi ridicate lubrifiate numai cu
apa.

- Ceramica se foloseste sub forma de cuzineti masivi, caracterizati printr-o
conformabilitate redusa. Se recomanda pentru lagare care functioneaza la presiuni
scazute, Tn medii corozive si la care ungerea se poate realiza si cu gaze.

d) Materiale mixte. Cuzinetul este realizat dintr-un suport metalic, un strat
sinterizat si un strat de lubrifiant solid. Stratul metalic este, de reguld, din banda de
otel, cel sinterizat este realizat din bronz, iar lubrifiantul solid este format din teflon,
poliacetati sau Pb. Se recomanda pentru lagare care lucreaza la presiuni si viteze
medii si care pot functiona Tn regim autolubrifiant sau unse la montaj.

6.6.4. Forme constructive ale cuzinetilor

a. Cuzineti dintr-o singura bucata, masivi

Sunt standardizati si se pot realiza sub forma simpla sau cu guler (fig. 6.28).
Nu permit reglarea jocului astfel incat dupa uzare se inlocuiesc si se pot monta nu-
mai pe la capatul arborelui. Sunt standardizati intr-un numar de opt tipuri.

Fig. 6.28

b. Cuzineti din doua sau mai multe bucati, masivi, cu sau fara guler

Se executa mai dificil, dar permite reglajul jocului in caz de uzura si se pot
monta usor in orice punct al arborelui (fig. 6.29).

Fig. 6.29
c. Cuzineti multistrat

Realizarea cuzinetilor in intregime din material de antifrictiune, nu este nici o
solutie economica (consum excesiv de material de calitate superioara) dar, in unele
cazuri, nici posibila, deoarece materialul de antifrictiune nu asigura rezistenta
mecanica si rigiditatea necesara. Din aceste motive, cuzinetii de dimensiuni medii si
mari sunt construiti dintr-un material suport (otel sau fontd) captusit la interior cu un
strat subtire de material antifrictiune (fig. 6.30). In acest caz, de mare importanta,
este aderenta cat mai buna a stratului de antifrictiune la materialul suportului.
Solutiile constructive adoptate n acest sens sunt:

- prelucrarea la interiorul suportului a unor ,canale cozi de randunicd”
circulare sau elicoidale, combinate sau nu cu acelasi tip de canale pe directie lon-
gitudinala;

- prelucrarea interiorului suportului prin strunjire cu avans mare, astfel incat
sa rezulte o suprafata cat mai rugoasa;

- aplicarea unui strat intermediar (0,3...0,7) mm de Bz, Al, Sn, Cu si apoi a
stratului de antifrictiune;
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- depunerea electrolitica a stratului subtire de antifrictiune (cuzinetii
motoarelor pentru autovehicule si avioane).

Fig. 6.30
d. Bucse infasurate cu pereti subtjri

Materialul de antifrictiune este placat la rece pe banda din otel (standardizat).
Solutii constructive pentru impiedicarea rotirii cuzinetilor si a deplasarii axiale (fig.
6.31):

Fig. 6.31
stift montat radial;
stift montat axial;
surub;
proeminenta circumferentiala in corpul cuzinetului; rotirea se va
impiedica prin strangerea exterioara a capacului;
e. cu pana disc; deplasarea axiala se va Tmpiedica prin strangere
exterioard;
f. strangere exterioara.

oo op

6.6.5. Metode si dispozitive de ungere
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=

UNGERE ¢w O/sc

1 |

e
i& INSTALATIE DE UNGERE CENT A -
LIZATA SUE PRESISNE JA CIRCUIT
INCHIS.
i
Fig. 6.

La instalatia de ungere centralizata sub presiune n circuit inchis din fig. 6. , s-
au notat:

Rz —rezervor ulei;
F — filtru;
S.c. —schimbator de caldurg;

P. Rd. — pompa cu roti dintate;
R.d —regulator de debit;
M — manometre pentru controlul presiunii de alimentare;
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Rr  —robinete pentru reglare.
6.6.6. Introducerea si repartizarea lubrifiantului in lagar

Procesul ungerii este direct influentat de modul de introducere si repartizare a
uleiului in cuzinet.
Conditiile de baza care se cer respectate sunt (fig. 6. ):
- introducerea lubrifiantului in zona neportanta;
- evitarea oricarei Tntreruperi a peliculei autoportante prin canale sau orificii;
- repartizarea lubrifiantului pe toata lungimea lagarului prin canale care nu
se vor termina Tnsa la marginea cuzinetului.

Fig. 6.
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OSIl $S1 ARBORI DREPTI

7.1. CARACTERIZARE. ROL FUNCTIONAL. CRITERII DE
CLASIFICARE

Osiile sunt organe de masini simple care au rolul de a sustine alte organe de
masini aflate Tn miscare de rotatie (continua sau alternantd) sau in repaus, fara sa
transmita momente de torsiune. Ele sunt solicitate numai la incovoiere de catre
fortele introduse de piesele sustinute, solicitarea la rasucire, determinata de
frecarile din punctele de reazem (lagare), fiind mult prea mica si, deci, neglijabila

(fig. 7.1).
Y

e L

A
l

Fig. 7.1

r

Arborii sunt organe de masini simple, aflate ih miscare de rotatie continua sau
alternanta si care transmit momente de rasucire (miscarea Si puterea) prin
intermediul organelor de masini pe care ei le sustin (roti dintate, roti pentru curele,
roti pentru lant, roti cu frictiune, semicuplaje, biele) — fig. 7.2. Rezulta deci ca arborii

sunt solicitati simultan la rasucire ,de catre momentul de torsiune transmis, si la
incovoiere, de catre fortele introduse de piesele sustinute.
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Fig. 7.2
Clasificarea osiilor si arborilor este redata in schema urmatoare:
. dreapta
axa geometrica o .
g [ cotita (curbata)
— forma sectiunea E?::gﬂ?gé
transversala profilata
. fixe
- migcare E oscilante
(numai osiile) rotative
OSIl S| ARBORI rezemare B static determinata
L static nedeterminata
| conditiile de
functionare ;2 intre reazeme
[~ Incarcare osiile [Tn afara reazemelor
solicitare R o .
_arborii l: in principal la torsiune
torsiune si incovoiere
L turatia de regim [arbori rigizi (n, < n,) - subcritici
fata de cea criticd L—arbori elastici (n, > n,) - supractici
(arbori)

pozitia de E orizontala

— functionare [~ verticala
inclinata

Utilizarea osiilor si arborilor cu sectiune transversala inelara (fig. 7.3) este im-
pusa de reducerea greutatii ansamblului din care fac parte, sau de considerente
functionale ale acestuia. Trebuie precizat Insa, ca acest lucru atrage dupa sine si di-
minuarea rezistentei mecanice, motiv pentru care sectiunea optima se obtine atunci
cand reducerea greutatii este maxima, iar diminuarea rezistentei este minima, core-
lat insa si cu cresterea pretului de cost datorita manoperei.
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Si:L; Sio:L; Si-_1 =1, (k)
S 1- k4
Ppoa- k% Pp3 Sio
3 32

Osiile drepte reprezinta cazul general, cu utilizarea cea mai larga: vagoane,
masini si dispozitive de ridicat etc. Osiile curbe reprezinta un caz particular si sunt
Tn-talnite la autovehicule.

Arborii drepti se ntalnesc la transmisiile mecanice de uz general (prin angre-
naje, prin roti cu frictiune, prin curele, prin lanturi etc.), in constructia turbo-
generatoarelor etc.

Arborii cotiti sunt caracteristici motoarelor cu ardere internd, pompelor, compre-
soarelor etc., coturile facand parte din mecanismul care transmite si transforma mis-
carea (mecanismul cu bield si maniveld).

7.2. MATERIALE $I TEHNOLOGIE

Materialul pentru constructia osiilor si arborilor trebuie sa asigure urmatoarele
calitati:
- rezistentd mecanica atat la solicitari statice, dar mai ales la solicitari varia-
bile (la oboseald);
- rezistenta chimica atunci cand functioneaza in medii corosive;
- rezistenta termica,;
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- sa fie usor de prelucrat prin procedeul tehnologic adecvat formei construc-
tive si marimii seriei de fabricatie;
- sa fie economice (nu mai bun decét este necesar).

Alegerea materialului necesar, pentru conditii date, se va face tindnd seama

de:

- marimea si modul de variatie in timp a sarcinilor preluate;

- conditile de mediu n care va functiona (temperatura si grad de corozi-
vitate);

- ansamblul din care face parte si importanta in cadrul acestuia;

- procedeul tehnologic de realizare corelat cu forma si marimea seriei de
fabricatie.

Pentru constructia osiilor si arborilor se utilizeaza:

- oteluri carbon: OL 42, 50, 60 (standardizate) si otelurile carbon de
calitate OLC 35, 45 (standardizate);
- oteluri aliate cu nichel, crom — nichel, crom — mangan, conform standarde-
lor;
- oteluri turnate (standardizate);
- fonte de Tnalta rezistenta.

Utilizarea otelurilor aliate se va face atunci cand se urmareste reducerea greu-
tatii si dimensiunilor, cat si atunci cand conditiile de mediu impun oteluri anticorozive
sau inoxidabile. Deoarece rezistenta la oboseala este mai redusa, in cazul acestor
oteluri se vor lua masuri constructive, prin forma si tratamente mecanice, termice
sau termochimice pentru imbunatatirea acestei calitatj.

Folosirea fontelor de Tnalta rezistenta pentru constructia arborilor asigura urma-
toarele avantaje: economie de material si manopera, realizarea unor forme conve-
nabile pentru buna comportare in exploatare, sensibilitate mai redusa fata de efectul
de concentrare a tensiunilor, capacitate mai mare de amortizare a socurilor si vibra-
tillor, avantaje care compenseaza rezistenta mai redusa.

In functie de scop, dimensiuni, forma constructiva si marimea seriei de fabri-
catie, osiile si arborii se executa din semifabricate obtinute prin:

- laminate trase precis;

- laminate cu forjare ulterioara;
- forjare libera din lingouri;

- forjare Tn matrita,;

- prin turnare.

Semifabricatele sunt prelucrate prin strunjire bruta, urmata de finisarea supra-
fetelor. Calitatea de suprafata influenteaza, dupa cum este cunoscut, rezistenta la
solicitari variabile, rugozitatile si zgarieturile constituind amorse pentru ruperi. in
final sau intre fazele procesului de executie, se vor efectua tratamente termice ca:
recoa-cere, imbunatatire, normalizare, calire etc. si mecanice, Tn scopul imbunatatjrii
calita-tilor de rezistenta mecanica.

Fusurile se rectifica, eventual dupa efectuarea unui tratament termic superficial
de calire, cementare, nitrurare.
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7.3. CALCULUL $I CONSTRUCTIA OSIILOR

n calculul de rezistenta al osiilor se va lua in considerare numai solicitarea
de incovoiere datorata fortelor exterioare care incarca osia, neglijandu-se efectele
(so-licitarile) date de fortele taietoare si de momentele de frecare din lagare.
Proiectarea se va desfasura in urmatoarea succesiune de etape (fig. 7.4):

- stabilirea schemei de incarcare a osiei cu fortele exterioare;

- determinarea reactiunilor si trasarea diagramei de variatie a momentului
Tncovoietor;

- alegerea materialului, deci stabilirea rezistentei admisibile;

- calculul diametrelor in sectiunile periculoase;

- trasarea formei avand in vedere modul de rezemare, piesele sustinute i
di-mensiunile anterior obtinute;

- verificarea la oboseala si la deformatii (cand este cazul);

- definitivarea formei constructive.

Diametrul osiei in sectiunea periculoasa:

32M;

Iy

| . . o . . o .o
D= 7 sectiune inelara; d=3 sectiune circulara plina ,
piL- k™ [sq, PS4,
A SC - . v S_l - .
in care: Sa, =< - osie fixa Sa =—= - Osie rotitoare.
CC r _
s x - ]
A |
*)
ﬂ lo
a y
P
VA
A
U 8|

¥4 ¥ P S w
FORMA O EGALA REZ/STEN A

Fig. 7.4
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Realizarea osiei cu diametrul d pe toata lungimea atrage dupa sine urmatoa-

rele inconveniente:
- consum exagerat si inutil de material (forma neeconomica);

- imposibilitatea fixarii axiale a pieselor sustinute de osie;

- imposibilitatea rezemarii axiale a osiei in lagare.
Eliminarea primului inconvenient este realizata de osia de egala rezistenta la

Tncovoiere:
ab bx
. F _ F
s; = Mi, __atb. si = M, __a+tb
max 3 ! X
pd 3%d3 £d>3( £d>3(
32 32 32

a _ X

Sj
max X d3 d:)?,(

dy = d#g P paraboloid de revolutie de gradul Il

Constructia osiei cu aceasta forma prezinta urmatoarele dezavantaje:
- pret de cost ridicat, datorita executiei dificile;
- nu permite fixarea axiala a pieselor sustinute pe osie;

- nu permite rezemarea axiala si radiala a osiei in lagare.
Forma reala se obtine din tronsoane cilindrice si tronconice circumscrise formei

de egala rezistenta. Se va acorda atentie la salturile de diametre pentru diminuarea

efectului de concentrare a tensiunilor prin racordari corespunzatoare.
In cazul osiilor rotative, solicitarea de incovoiere are loc, in timp, dupa un ciclu

alternant simetric, motiv pentru care se impune verificarea la oboseala:
S.
Co=—1 3¢,
bks
. Sv
eS )G - l

incare: sy=si=M/Wg;
Ca — se va alege in functie de ansamblul din care face parte osia si importanta

ei n cadrul acestuia.
Daca relatia de verificare nu va fi satisfacuta se pot lua urmatoarele masuri:

- modificarea geometriei concentratorului de tensiuni, Tn sensul diminuarii

acestuia;
- marirea diametrului osiei In sectiunea verificata;

- alegerea unui material cu calitati de rezistenta la oboseala mai ridicate.
Pentru osiile tubulare (cu sectiune transversala inelara) se recomanda:

b= ﬂ = E =0,3K0,8 - cele prelucrate pe masini unelte ;

d D
_d-dy
2

7.4. CALCULUL Sl CONSTRUCTIA ARBORILOR DREPTI

D-d. y5<s<60-cele obtinute prin turnare.

S
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Calculul si proiectarea arborilor drepti se realizeaza in urmatoarea succesiune
de etape:

a) calculul de predimensionare realizat Tn functie de elementele initial
cunoscute, de solicitarile arborelui si de domeniul de utilizare;

b) proiectarea formei pe baza rezultatelor obtinute la predimensionare, a
modului de rezemare a arborelui si a pieselor pe care acesta le sustine;

c) verificarea formei arborelui predimensionat;

d) definitivarea formei constructive.

a) Calculul de predimensionare

a.l. In cazul cand nu sunt cunoscute distantele dintre sectiunile de reze-
mare Si sectiunile in care sunt montate piesele sustinute, deci nu se pot determina i
momentele Tncovoietoare, predimensionarea se va efectua numai la rasucire:

d=3 16M; (sectiune circulara plind) sauD = 16M (sectiune inelara); k= d
\ bt plL- k* |t 5 D

Tn care

tat = (50 KBO)L2 pentru arbori solicitati in principal la rasucire;
mm

tat = (15K30)L2 pentru arbori solicitati Tn aceeasi masura si la

mm
rasucire si la incovoiere.
a.2. Cand conditiile functionale limiteaza strict deformatia unghiulara de tor-
siune, predimensionarea se va realiza din conditia ca aceasta sa nu depaseasca o
anumita valoare admisibila pe unitatea de lungime (de regula 1 m):

My M %03 32x03Mm, c

= qa [rad/m]
GHA 4 4
P 5P pGd
32
3
q= 32X10° M ],
p Gaa

in care:
M; — momentul de torsiune transmis de arbore, in [N - mm];
G — modulul de elasticitate transversal, in [N - mm];
0. — valoarea admisibila a deformatiei unghiulare, in [rad/m].

a.3. Atunci cand se cunosc distantele dintre reazeme si piesele sustinute,
predimensionarea se va efectua la solicitare compusa: rasucire si Tncovoiere
simultana.

Momentul Tncovoietor va determina pentru arbore o solicitare dupa un ciclu
alternant simetric, chiar daca fortele care 1l produc sunt constante, deoarece aceeasi
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fibra exterioard, supusa intr-o anumita pozitie la compresiune, dupa rotirea cu 180°
este solicitata la intindere.
Momentul de torsiune va determina pentru arbore, in functie de ansamblul din
care face parte, o solicitare: constanta (statica), pulsatorie sau alternant simetrica.
Realizarea predimensionarii in acest caz implica urmatoarea succesiune de
etape (fig. 7.5):

- Stabilirea schemei de incarcare a arborelui (1).

- Reducerea actiunii fortelor care incarca arborele in doua plane: planul
vertical — planul desenului (ll) si planul orizontal — planul perpendicular pe planul
desenului (1V).

- Calculul reactiunilor corespunzatoare incarcarii arborelui in cele doua
plane si trasarea diagramelor momentelor incovoietoare (lll, V); se vor utiliza ecua-
tiille de echilibru de momente si de forte.

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

Planul vertical — Calculul reactiunilor in punctele de reazem

(é Mi)B =0® VA(a+b+C)' Frl(b+c)' I:al xdz_l'H:r2 xC - I:az xd72:0® VA
dp

X—<
2

+

R, - Falxd2—120® Va

(B M), =0® vga+b+c)-F_(a+b)-F,

2

Verificare: Va + Vg +Erl +Er2 =0
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|. Schema de incarcare
generala Foo —%

Aol [ <@
| Fa1\]‘|\/It

Il. Incarcarea arborelui
in planul vertical

[ll. Diagrama de variatie a
momentului incovoietor n
planul vertical

IV. Incarcarea arborelui in

F
@ vy 2 planul orizontal
F H Py
Ha i Bl

V. Diagrama de variatie a
momentului incovoietor in
planul orizontal

: M VI. Diagrama de variatie a
t momentului de torsiune
transmis de arbore

Wi VII. Proiectarea formei

arborelui predimensionat

Planul orizontal
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(é_ Mi)B =0® HA(a+b+C)- Ftl(b+c)+|:t2 x=0® HA
(é_ Mi)A =0® HB(a+b+c)- th (a+b)+Ftl xXxa=0® HB
Verificare: Hp +Hg "‘Etl "‘Etz -0

Calculul momentelor incovoietoare si trasarea diagramelor de variatie a aces-
tora pe lungimea arborelui, corespunzatoare incarcarii in cele doua plane (lll si V):

Planul vertical Planul orizontal
(Mi)1. o =- Vara M, =- Ha %
(Mi) 140 =- Vaa+F Sl M; =- Hp(a+b)+F b=Hgb
1/1+e A al 2 |2 A tl B
(Mi)Z- e VB X<
_ dp
(Mi)2+e =Vg - I:az x7

- Stabilirea sectiunilor cele mai solicitate (in exemplul considerat 1 si 2) si
cal-culul momentelor incovoietoare totale in aceste sectiuni:

M =0, )G+ 0, )G

M, =y, )G+, )3

- Calculul momentului echivalent cu actiunea simultana a momentului
incovoietor si a momentului de torsiune, corespunzator sectiunilor periculoase:

Mech.1 = "Mi + (aMt)2

Mech2 = Mi22+(aMt)2

in care coeficientul a tine seama ca cele doua momente solicita arborele, in timp,
dupa cicluri diferite:

a=sg/sa»03 - daca M; este constant in timp;
a=sgm/sain»06 - daca M; este pulsator (cazul cel mai frecvent);
a=sam/sam=1 - daca M; este alternant simetric;

n care: Sai1» Sain, Saim Sunt rezistentele admisibile la Thcovoiere ale materia-

lului din care este confectionat arborele, corespunzatoare ciclurilor de solicitare
static, pulsator si, respectiv, alternant simetric.
- Calculul diametrelor arborelui Tn sectiunile cele mai solicitate:

dy :332Mech.l. dy :332Mech.2.
1 PSaim 2 PSain

s S ai oo
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b) Proiectarea formei arborelui predimensionat

Forma arborelui se va stabili pe baza diametrelor obtinute la etapa de predi-
mensionare, cu considerarea conditiilor impuse de rolul functional, tehnologia de
executie si de montaj, de modul de rezemare (tipul lagarelor — cu alunecare sau cu
rostogolire), de piesele sustinute prin intermediul carora transmite momentul de tor-
siune si modul in care acestea se asambleazi si se monteaza pe arbore. In acest
sens se pot face urmatoarele precizari (fig. 7.6):

- diametrele tronsoanelor, pe care se monteaza piesele sustinute, se vor
alege din sirul de numere normale standardizate.

- daca rezemarea se realizeaza pe lagare cu rostogolire, diametrele fusurilor
se vor alege din seria de dimensiuni a diametrelor interioare a rulmentilor.

- salturile de diametre se vor executa cu raze de racordare, a caror marime
se va alege conform STAS-ului;

\

(N

)
Raza de racordare r Daca solicitarea  Pentru a se putea Racordare
trebuie sa fie mai variabila impune  realiza rectificarea interioara.
mica decéat raza de raza de racordare tronsonului cu dia-
racordare mare (0,1 d), metrul d , cat si
sau tesitura piesei pentru fixarea suprafata frontala a

montate pe arbore; in axiald a pieselor  umarului, se vor
caz contrar, nu seva pe umarul creat realiza degajari

realiza fixarea axiala  prin saltul de speciale conform
a diametru se vor STAS.

piesei pe umarul utiliza inele

arborelui creat din intermediare.

saltul de diametru.

Fig. 7.6

- pentru rezemarea axiala a inelelor interioare a rulmentilor se prevad umeri de
sprijin si raze de racordare ale caror valori sunt standardizate;

- daca piesele sustinute se monteaza pe arbore prin pene, se va compensa
sla-birea rezistentei prin majorarea diametrului: cu 4% céand se utilizeaza o singura
pand, cu 7% cand se folosesc doud pene montate la 120° si cu 10% cénd se
folosesc doua pene montate diametral opus.

- forma si dimensiunile capetelor de arbore se vor alege conform
standardelor ( pentru capete de arbore cilindrice si capete de arbore conice).

- daca pe un tronson al arborelui se vor monta mai multe piese care formeaza
Cu acestea ajustaje diferite, se va usura montajul prin stabilirea unor tolerante cores-
punzatoare.
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- canalele de pana se rotunjesc pentru diminuarea efectului de concentrare a
tensiunilor (fig. 7.7);

72 a

- incarcarile puternice de la marginile butucului presat pe arbore se pot
diminua printr-o forma elastica a butucului (fig. 7.8, a), prin rotunjirea marginilor
alezajului (fig. 7.8, b) sau prin canale (fig. 7.8, ¢) de descarcare executate pe arbore.

Fig. 7.8

C) Verificarea arborelui predimensionat

c.l. Verificarea la deformatii

Sub actiunea sarcinilor exterioare, arborii pot prezenta deformatii de inco-
voiere (flexionale) — unghiuri (a)si sageti (f) — si de rasucire (torsionale) — unghiuri
de rasucire (q); sunt mai putin importante deformatiile axiale pentru arborii de uz
general, acestea prezentand interes numai in cazul arborilor verticali (de exemplu: la
turbine).

Metoda de calcul a acestor deformatii a fost prezentata in cadrul cursului de
Rezistenta materialelor:
M; «
Glp

Observatie: Daca relatiile de verificare la deformatii nu vor fi satisfacute, se
vor lua masuri pentru diminuarea acestora prin marirea rigiditatii arborelui: forma
constructiva, marirea diametrului, micsorarea lungimii dintre punctele de reazem sau
a consolei.

Valorile efective ale deformatiilor se vor compara cu cele admisibile, a caror

marime este dependenta de ansamblul din care face parte arborele. Ca orientare
generala se precizeaza urmatoarele limite:

frax £3%0° %1, amax £1073rad;  Omax £ (5'K13°)/m

b Mix - —
a:OEdXEaa f=caxdx£fy q= £0,

c.2. Verificarea la oboseala
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Verificarea se va face In sectiunile in care arborele prezinta concentratori de
tensiuni (salturi de diametru, canale de pana, gauri pentru stifturi, canale pentru
inele elastice, tronsoane filetate etc.). Calculul consta in determinarea coeficientului
total de siguranta la solicitare variabila:

- Coeficientul de siguranta pentru solicitarea de Tncovoiere:

* metoda Soderberg: Cg = S-1
bys S
Pl
€9
Sy = Mi
v =
Winet

- Coeficientul de siguranta pentru solicitarea de torsiune:

t M
M, = constant cp =% ty = —
ty anet
M
M, = pulsator * Soderberg: ¢ :;,tm =ty =1tt = t
bt (tv , tm 2 Wpnet
g t.p t¢
2t _1-t
* Serensen: ¢y = ! . Yt = -1 "o
kt ::tV +Y ¢ I to
eg t.g t1
. . t. M
M, = alternant simetric: Ct =— 1 ty =ty = t
bkt xt\/ anet
€ g
- Coeficientul de siguranta total
Cg °C
Ctot :S—t23 Ca =15
Observatii

1) Daca relatia de verificare nu va fi satisfacuta, se vor lua masuri (vezi la osii)

pentru majorarea coeficientului de siguranta.
2) Daca concentratorul de tensiune diminueaza rezistenta sectiunii arborelui,

aceasta se va considera in relatiile de calcul a modulului de rezistenta (canale de
pana, orificii pentru stifturi).

c.3. Verificarea arborilor drepti la vibratii
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In functie de sarcina perturbatoare, arborii drepti pot prezenta: vibratii flexio-
nale (de Tncovoiere) — sarcina perturbatoare actioneaza perpendicular pe axa arbo-
relui -, vibratii torsionale (de rasucire) — sarcina perturbatoare este un moment de
rasucire — si vibratii longitudinale — sarcina perturbatoare este o forta care actio-
neaza in lungul axei arborelui.

Verificarea la vibratii are drept scop evitarea fenomenului de rezonanta meca-
nica, respectiv a suprapunerii frecventei proprii a ansamblului arbore — piese sus-
tinute — lagare, peste frecventa de regim. Functionarea arborelui cu o frecventa
apropiata de cea proprie este caracterizata de deformatii mari care au un efect
nega-tiv asupra ansamblului din care face parte, ducand la cresterea importanta a
sarci-nilor dinamice, a zgomotului si la micsorarea considerabila a preciziei
functionale.

c.3.1. Verificarea la vibratii flexionale

- Modul exact de tratare a problemei turatiilor critice este destul de complicat si
laborios, motiv pentru care se va prezenta o tratare simplificata, pentru un caz sim-
plu: arbore vertical cu un disc de masa m montat in sectiunea mediana dintre rea-
zeme (fig. 7.9).
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Datorita unor imperfectiuni si erori inerente (neomogenitatea materialului dis-
cului si arborelui, imprecizii de executie si montaj etc.), centrul de greutate G nu
este situat pe fibra (axa) medie a arborelui nedeformat (axa lagarelor), respectiv
G ! 0;. In consecinta, Tn timpul functionarii va aparea o forta centrifugd F. care va
determina deformatia fq pentru arbore. Acestei forte active i se vor opune forta

reactiva determinata de rigiditatea arborelui — forta elastica Fe.
Se vor admite urmatoarele ipoteze:

- masa arborelui neglijabila in raport cu cea a discului (masa concentrata);

- centrul arborelui nedeformat O, centrul arborelui deformat O, si centrul
de greutate G sunt coliniare in timpul functionarii (nu apare efectul groscopic);

- In timpul functionarii, arborele se va roti In jurul propriei axe deformate si
va executa o miscare de precesie in jurul axei lagarelor (respectiv a axei
nedeformate).

Cu notatiile din fig. 7.9, la atingerea regimului stabil de functionare, se poate
scrie relatia:

Fc =Fe sau m(fd +e)w2 =kfy ,
n care k este rigiditatea la Thcovoierea arborelui care, in cazul considerat, are ex-
presia:
48EI _48p _d* _ d*
K=s=——=——E—=

Din ultima egalitate rezulta relatia de calcul a sagetii dinamice:
mew?
fq =—
k- mw

Valoarea frecventei proprii a ansamblului arbore-disc, respectiv a vitezei
unghiulare critice, w,r, va fi aceea pentru care sageata dinamica (amplitudinea vibra-
tillor) tinde catre infinit:

k- mw? b ¥ p Wcr:JE Si ncr:@ h
m p Ym

Daca arborele are o pozitie orizontala (fig. 7.10), greutatea G a discului deter-

mina o sageata statica fs, care poate fi scrisa sub forma:

Fig. 7.10
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S:E:m’ din care h:i
k k m fg
n aceste conditii, pentru arborele orizontal vom avea:
_ 19 . _30 |g
Wer =, |=— [ Ner =— |—
cr T S cr o \%.

Fig. 7.11 evidentiaza cateva aspecte privind comportarea la vibratii a arborelui
intr-o gama larga de turatii, in cazul in care se neglijeaza amortizarea:

2
ew 0
fa _ &Wor 2
e 2
ew 0
1- gwi
Wer g
W )2
f;‘ o (Ncr
= @ )2
e a8 @
i
: ; ! W< Der
| arbect | ! L7 orbore suberibe arbore susracrife
el ehsked  (rigidl) @las?sc)

2 - /.
[ava awcorZzare

"L‘\‘ / CLe @ #Lor lizare ) ’ :
% M — Corezern /17:*'/ CORVER froKa ! 77 &2
| N stew/ boz/ErV ’
e ind
[_ 1 I Ve e e B 1
" zowna| '
PER 1:04 0/9-”4“ ( 2]
' i &,
o) 2 ¢
08 4 % .

Fig. 7.11
Concluziile principale care se desprind din ultima relatie sunt urmatoarele:
A N W ,
a) cand arborele este inrepaus, w=0, —=0 si fq4=0;
Wer

b) pentru w/wg <1, w<wg; fq/e>0, deci fy Si e au acelasi sens;
arbori subcritici (rigizi);

c) daca w/wg =1, w=w, si fq® ¥; este cazul regimului critic (al
turatiei critice);

d) cand w/wg >1, w>w, Si fg/e<0; deci fqy Si e au semne con-
trarii; arbore supracritic (elastic);
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e) dacd w® ¥, rezultd fy/e® | 1|, respectiv fy ® e - fenomenul de

autocentrare.
Functionarea sigura a arborelui va avea loc daca:

1262 £0.8
Wer

Utilizarea arborilor elastici si deci a efectului de autocentrare constituie deseori
solutia optima, Tndeosebi pentru arborii care trebuie sa lucreze la turatii mari sau la
arborii agregatelor de mari dimensiuni (exemplu: arborii turbinelor). In aceste cazuri,
trecerea prin zona de rezonanta (zona periculoasa) — la pornire si la oprire — trebuie
sa se faca cu o acceleratie unghiulara cat mai ridicata, cu sau fara utilizarea simul-
tana a unor tampoane elastice limitatoare a deformatiilor.

Amortizarea naturala a vibratiilor flexionale este asigurata in special de pelicula
de lubrifiant a lagarelor cu alunecare cu ungere hidrodinamica sau hidrostatica si
mult mai putin de arbore sau de structura de rezemare (carcasa etc.)

In cazul utilizarii lagarelor cu rostogolire, pelicula de lubrifiant nu existd sau
este mult prea subtire, motiv pentru care se poate adopta solutia rezemarii
rulmentului pe un element amortizor (fig. 7.12):

a. film de lubrifiant sub presiune;
b. straturi amortizoare cu frecare uscata sau frecare interna (din cauciuc).

ULE/ “
2

52 ‘ > \'_—-

Fig. 7.12

c.3.2. Verificarea la vibratii torsionale
Pentru exemplificare, se considera un arbore drept cu sectiune constanta (fig.
7.13), care este la un capat Tncastrat, iar la celalalt are montat un disc de masa m
si moment de inertie masic J. Daca se aplica un moment de torsiune M; asupra
discului, arborele se va deforma (rasuci) cu un unghi g Variatia momentului motor
va determina variatia cuplului de sens contrar dat de fortele elastice interioare ale
ar-borelui si de fortele de amortizare (frecare).
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Fig. 7.13
Ecuatia diferentiald a miscarii oscilante libere amortizate care se produce are

forma:

d2q dgq oL v : o .

J—+k'—+k'q=0; k' — rigiditatea torsionala a arborelui
dt? dt

6

o

. . . o . . .d
Solutia acestei ecuatii, daca se neglijeaza amortizarea 8% Y-p , este de
e

forma:
g = A cos wt +B sin wt
Dubla derivare a acestei solutii, introdusa in ecuatia diferentiala a miscarii
oscilante, duce la solutia:
W = k' si N = 30 (k'
cr —4/ 5 cr — 4+
J p\VJ
Gl g4
n care: k':—pzﬂG—
| 32 |
Frecvent, arborele real este de sectiune variabila. Ca urmare, se va lucra cu un
arbore echivalent de sectiune constantd avand aceeasi rigiditate torsionala cu
arborele real. In principiu, se poate alege ca valoare do, a arborelui echivalent orice
marime, dar uzual se va alege unul din diametrele arborelui real, si anume cel care

intervine mai des pe lungimea lui (fig. 7.14).

A b i 1 A
i = bl . O____ _______ o~y of ] - e |
-] =2 © =
v v v v
7 Ve
01 o - »l.d 0 <& »
Fig. 7.14

Inlocuirea se face pentru fiecare tronson in parte:
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.4 4

0= 2 Sho oy B ? lop = 123
I I oi €q = 02 2 d, =

[ 0 i g 29

4 .4

ol 0 al, 0

Iolzllg_oi log =132

d1 g d3 g

Lungimea totala a arborelui echivalent, cu diametrul d,, va fi In cazul de fata:

_'1§__ +1' l+|2g + +I" +I§—g

Momentul de inertie al masei oscnante se determina folosind relatia de
principiu:
— A 24m =y 2
J=@g “dm=mr.
m
Pentru un volant cu diametrul de inertie D;, expresia momentului de inertie

este
GyD?
- i
49
in care: Gy - greutatea volantului si g - acceleratia terestra.
Un subansamblu frecvent intalnit este arborele drept pe care sunt montate

doua discuri (fig. 7.15). Cele doua discuri nu pot oscila decat unul contra celuilalt si,
ca 0 consecinta, arborele va avea o sectiune neutra, notata cu n —n.

Jo
Jy n
pyq d S /]
~— N
[ e e s S
vz : I/
\ 4 |1 ;:4 |2 i
n. i Y
" | '
Fig. 7.15

Pozitia relativa a lagarelor fatd de discuri nu influenteaza valoarea turatiei
critice. Ca urmare, pentru fiecare parte de arbore cu rigiditatea k’; si k. se poate

scrie:
_ K1 (K2
r J1 Jo

si (similar cu o ecuatie de echilibru a momentului fortelor):
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J2
Jil1 =315 =351 - | sau I =1—
111 =J2l2 2( 1) 1 I+,
Rigiditatile k'; si k' se pot calcula cu relatjile:
l, G I, G
k'l:_p Si k'2:p_
I I

Tn care:
lp =P 44 - momentul de inertie polar;
32
G — modulul de elasticitate transversal.

Pulsatia critica se va calcula cu relatia:
We = bG _ |G 3+3
N1y, 1 J)
Pentru atenuarea vibratiilor torsionale se pot utiliza amortizoare de vibratii cu
frecare uscata sau vascoasa (fig. 7.16).

A or rreDR CU FRECA
VisScoRSH

V]

v/
AMHORTIZOR O FRECH
USCATA
1. s solvAor oo ardwele
2. yalan? oserfanl
3. St riburs desE

£ ise wonial S+
Bt 272 €/E

2. yoanlasaitan’

3. Gse e SFansace

ges¢ efastrea” 1 . soe
4 1 G, 1028l 10 AT
4-Supsa fele e pine
; sl
d’ /mam 5 Jrotrod see irccor B4
pocare e card fars ) 2o
i
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TRANSMISII PRIN ROTI DINTATE
(ANGRENAJE)

8.1. CARACTERIZAREA TRANSMISIILOR MECANICE.
DOMENII DE UTILIZARE. CLASIFICARE

Legatura dintre masina motoare (M.M.) si masina de lucru (M.L.), efectuata cu
scopul de a transmite momentul de torsiune (miscarea Si puterea), se poate realiza
direct — prin cuplaje C (fig. 8.1, a) sau indirect — prin transmisii mecanice T.M. (fig.
8.1, b).

C
Pum
a) Magina motoare \ [
(M.M.)
Myum
Cy )
Pym
b) Masina motoare \ [ [ Transmisie Gy
M.M. mecanica
( ) j \/A \/A (T.M.) [
Nym n,
N J U
n,

Fig. 8.1

Utilizarea cuplajului este posibila atunci cand:

- arborele masinii motoare si cel al masinii de lucru se pot aseza in prelun-
gire (exceptie face utilizarea cuplajului cardanic cand cei doi arbori pot face un
anumit unghi);

- nu este necesara modificarea cantitativa si/sau calitativa a miscarii, turatia
masinii motoare nyy fiind egala cu turatia masinii de lucru ny (nuw=nmL ); exceptie
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face cuplajul cardanic asincron care, pe langa modificarea directiei miscarii, modifica
si turatia si, implicit, momentul transmis.

In majoritatea cazurilor de aplicatii practice, se impune modificarea cantitativi
si/sau calitativd a miscarii. In aceste conditii este necesara utilizarea transmisiilor
mecanice. Folosirea transmisiei mecanice (T.M) mai este impusa si de faptul ca ma-
sinile motoare au caracteristicile de putere, turatie si moment constante in faza de
regim, iar maginile de lucru au caracteristicile variabile, functie de procesul tehno-
logic pe care-l realizeaza (fig. 8.2). Apare, deci, necesitatea utilizarii unei transmisii
intermediare care va avea rolul de transformator de turatie si moment.

MJ Magini de lucru M, T Masgini motoare

0o 0
n

a) masini unelte

b) pompe centrifuge, turbocompresoare

Fig. 8.2
Parametrii principali ai unei transmisii mecanice sunt:
- turatia la intrarea in transmisia mecanica: Ni° Nuw;
- turatia la iesirea din transmisia mecanica: No° N
- puterea la intrarea n transmisia mecanica: Pi=Puwm;
- puterea la iesirea din transmisia mecanica: P>=Pw;

- sensul de rotatie la intrarea, respectiv iesirea din transmisia mecanica,
- directia miscarii la intrarea, respectiv iesirea din transmisia mecanica,;
- tipul miscarii la intrarea, respectiv iesirea din transmisia mecanica
(rotatie completa, rotatie alternanta, translatie).
Parametrii derivati ai transmisiei mecanice sunt:
- raportul de transmitere:

. ng _ w . v
|1'2 :_l:_l Sau |1'2 :_l
Nz W2 V2
k=n
j=n-1
respectiv: it = O lj.x - cand se utilizeaza mai multe transmisii inseriate;
j=1
k=2
- randamentul transmisiei mecanice:
Po _ P> _ PwuL
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i=n
respectiv: Niot = C) h; - cand se utilizeaza mai multe transmisii inseriate.
i=1
Clasificarea transmisiilor mecanice se poate face dupa urmatoarele criterii:
a. Dupa raportul de transmitere
a.l. ii»=constant;
a.l.1. i1»>1 —reductoare cand n;> ny;
a.1l.2. i;,<1-—multiplicatoare cand ny<n;;
a.2. ip, — variabil, denumita variator de turatie (cu variatie continua sau
n trepte).
b. Dupa modul de transmitere a momentului de torsiune
b.1. prin forma (prin angrenare), rezultand transmisii cu roti dintate, cu lant,
cu curea dintata;
b.2. prin forta de frecare, rezultand transmisii prin curea lata, curea trape-
zoidala, prin roti cu frictiune.

c. Dupa felul contactului elementelor componente

c.1. prin contact direct: roti dintate, roti cu frictiune;
c.2. prin contact indirect: prin curele, prin lanturi.

d. Dupa numarul gradelor de mobilitate (M)

dil. M=1,;
d.2. M =2, denumite transmisii diferentiale.

La alegerea tipului de transmisie mecanica trebuie sa se tina seama de o mul-
titudine de factori: raportul de transmitere, viteza periferica, puterea de transmis, po-
zitia arborilor, randamentul, gabarit, pret de cost etc. Decizia poate fi luatd, pentru
fiecare caz in parte, numai dupa o analiza tehnico-economica adecvata.

n acest capitol se trateaza transmisiile prin roti dintate (angrenajele)

Angrenajul (transmisia prin roti dintate) este un mecanism simplu alcatuit
din doua roti dintate, montate fiecare pe cate un arbore de pozitie invariabila, intre
care se transmite miscarea si puterea prin contactul direct si succesiv al dintilor (fig.
8.3, a- angrenaj cilindric exterior, fig. 8.3, b — cremaliera, roatda cu numar infinit de
dintj).
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Fig. 8.3

Angrenajele sunt cele mai utilizate transmisii mecanice datorita avantajelor pe
care le prezinta: raport de transmitere constant, randament ridicat, siguranta in func-
tionare, durabilitate mare, gabarit redus, deservire simpla. Simultan Tnsa, prezinta si
unele dezavantaje si anume: tehnologie complicata si cost ridicat de executie, zgo-
mot Tn functionare, transmiterea rigida a momentului de torsiune.

Transmisiile prin roti dintate sunt folosite pentru o gama foarte larga de puteri
si turatii: de la aparate de masura la masini-unelte, masini de ridicat si transportat,
autovehicule, avioane etc. Drept urmare si 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 dupa urmatoarele criterii:
a. Dupa pozitia relativa a arborilor intre care se realizeaza transmite-
rea miscarii si puterii: a.1l. angrenaj paralel; a.2. angrenaj concurent; a.3.
angrenaj incrucisat.

b. Dupa forma suprafetei de rostogolire (mai simplu, dupa forma rotilor
componente) — fig. 8.4: b.1. angrenaj cilindric; b.2. angrenaj conic; b.3. angrenaje
ncrucisate ;

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

b1. angrenaj cilindric b2. angrenaj conic
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b3. angrenaje incrucisate

Yl
7
T
\\
4
b3.1. pseudo cilindrice b3.2. pseudo cilindrice b3.3. pseudo conice
elicoidale melcate ‘ ipoidee

1 3

NISSSON

Fig. 8.4
c. Dupa pozitia relativa a danturii (fig. 8.5):
c.1l. angrenaje exterioare;
C.2. angrenaje interioare.

c1. angrenaje exterioare c2. angrenajé interioare
Fig. 8.5

d. Dupa forma dintilor (directia flancului dintelui)
d.1. angrenaje cu dantura dreapta;
d.2. angrenaje cu dantura inclinata;
d.3. angrenaje cu dantura in “V”;
d.4. angrenaje cu dantura curba.

e. Dupa forma profilului dintilor
e.l. cu dantura evolventica,;
e.2. cu dantura cicloidala ;
e.3. cu dantura in arc de cerc (Novikov) etc.
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f. Dupa felul miscarii axelor
f.1. angrenaje cu axe fixe ;
f.2. angrenaje cu axe mobile (planetare sau diferentiale).

g. Dupa felul contactului intre dinti in angrenare
g.1. angrenaj cu contact liniar ;
g.2. angrenaj cu contact punctiform.

Rotile dintate sunt organe de masini ai caror dinti sunt dispusi echidistant pe
suprafete teoretice, in general de revolutie. Aceste suprafete, in cazul a doua rofi
dintate in angrenare, se rostogolesc una pe cealaltd, motiv pentru care se numesc
suprafete de rostogolire (fig. 8. 6).

Contactul dintre dinti se realizeaza pe suprafetele laterale ale acestora, numite
flancuri.

Rotile dintate care pot angrena intre ele se numesc roti dintate conjugate.

Procesul continuu si succesiv de contact intre dintii rotilor conjugate ale unui
angrenaj, in vederea asigurarii miscarii (rotirii) permanente a acestora, se numeste
angrenare.

Conturul rezultat prin intersectia dintelui cu un plan perpendicular pe axa rofji
se numeste profilul dintelui.

varful dintelui
flancul dintelui
linia flancului
suprafata de
rostogolire -
 — S /7 corpul rotii

L/\NW profilul dintelui

Fig. 8.6

8.2. ANGRENAJUL CILINDRIC EXTERIOR CU DANTURA
DREAPTA

8.2.1. Elemente geometrice si cinematice
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1. Legea fundamentala a angrenarii. Stabileste conditiile necesare pentru ca
transmiterea miscarii sa se realizeze continuu, uniform si cu un raport de transmitere
constant.

Se vor considera doua roti dintate, a caror pereche de dinti se afla in contact in
punctul X (fig. 8.7).

Roata motoare 1 se roteste cu viteza unghiulara w, care, transmisa rotii condu-
se 2, capata valoarea w,. Raportul de transmitere a miscarii prin contactul di-
rect si succesiv al dintilor este deciii>=w/ W, Si se va analiza in ce conditii el
poate raméane constant pe tot timpul angrenarii.

Viteza punctului de contact X; (cel de pe flancul dintelui rotii motoare):
Vxl = RXlWl
Viteza punctului de contact X, (cel de pe flancul dintelui rotii conduse):
VX2 = RX2W2
Prin descompunerea acestor viteze pe directia normalei la flancuri in punctul
de contact, respectiv tangentei in acest punct, se obtin:

T _ - ; N _
VXl =V, sinay, s VXl =Vyx, cosay,

T _ : : N _
Vyo =Vx2sinaxy Si Vyo> = VxpCOsaxo

\Z-

Fig. 8.7

Din conditia contactului continuu al flancurilor dintilor rezulta ca vitezele pe
directia normalei trebuie sa fie egale:
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Vx, Ccosay, =Vypcosayp

Inlocuind in aceasti egalitate valorile vitezelor punctelor de pe cele doui
flancuri aflate in contact, se obtine:
Rx,Wicosay, =Ry, w,cosax;

_ Wi Ry. cosa T
din care: —L =i, = X2 Xz _OaTa :
Wo Rxl Cosaxl OlTl
o . . T C
Din triunghiurile: DO, T,C ~DO,T,C rezulta: m :OL.
0,1, 0O4C
Respectiv: % =M - i1. » =constant.
O]_C W2

Aceasta ultima relatie arata ca, in conditiile in care distanta dintre centre
ramane constanta, 0,0, = constant, cerinta legii fundamentale a angrenarii
i1-» = constant este indeplinita daca punctul C nu-si schimba pozitia pe linia centrelor.

Pentru a se transmite miscarea in mod continuu, uniform si cu un raport de
transmitere constant, este necesar ca profilele dintilor sa fie construite din astfel de
curbe, incat normala comuna in orice punct de contact al lor sa intersecteze linia
centrelor in acelasi punct C.

Punctul C poarta denumirea: punct de rotogolire © polul angrenarii °© centrul
instantaneu de rotatie relativa a rotilor in plan frontal.

Cercurile care trec prin punctul C se numesc cercuri de rostogolire cu dia-
metrele de rostogolire dy,, respectiv d,,. Acestea sunt diametrele suprafetelor de
rostogolire, singurele suprafete care se rostogolesc, fara alunecare, una peste cea-
l[alta, in timpul angrenarii.

Concluzii:

- rotilor dintate Tn angrenare li se asociaza imaginar doua cercuri de ros-
togolire de raze dy/2 si dy2/2, tangente in polul angrenarii C, ce impart distanta de
referinta dintre axe, a = 0,0, , in doua segmente, invers proportionale cu raportul de
transmitere;

- doua roti angreneaza intre ele cand sunt conjugate, adica atunci cand
normala comuna la profilele dintilor in punctul de contact curent, trece 1in
permanenta prin polul angrenarii;

- In timpul angrenarii, Intre flancurile dintilor Tn contact exista o miscare
re-lativa de rostogolire si alunecare simultana. Exceptie face punctul de contact C
unde exista numai rostogolire ?/g = Vg =09,

1 2 2
2. Curbe utilizate pentru profilul dintilor. Conditia cerutda de legea funda-
mentala a angrenarii este indeplinita de orice pereche de curbe reciproc infasurate.
Practic, numarul de curbe profil se restrange foarte mult daca se va urmari satisfa-
cerea urmatoarelor cerinte:
- realizarea profilului prin procedee tehnologice si cu scule simple;
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- sa fie respectata cerinta legii fundamentale a angrenarii la mici variatji
ale distantei dintre axe, datorate erorilor de executie si montaj;

- marimea si directia fortei pe dinte sa fie constante;

- alunecarile relative sa fie reduse, in scopul asigurarii unui randament
bun si a limitarii uzurii.

Acest ansamblu de cerinte este indeplinit cel mai bine de catre curbele ciclice

— cicloide, epicicloide, hipocicloide, evolventa — iar dintre acestea profilul in
evolventa.

Evolventa este o curba ciclica descrisa de un punct al unei drepte care se
rostogoleste fara alunecare peste un cerc fix avand diametrul d, numit cerc de baza
(fig. 8.8).

In coordonate polare, conform schitei, un punct oarecare X al evolventei este
definit de urmatorii parametrii:

dy My
- raza vectoare: I’X = 5 = X
xosay Cosay

- unghiul de pozitie; din definitia evolventei rezulta:

XoTzﬁ sau h(dx +ax) =rptgax

din care rezulta: gx =tgax - ax =invayx(sau evay) [invax se citeste in-
voluta de ay, iar evay se citeste evolventa de ax ].

Aceste doua ecuatii reprezinta ecuatiile parametrice ale evolventei.

Unghiul ax reprezinta unghiul de presiune al evolventei in punctul X, el fiind

masurat Intre raza de pozitie a punctului curent de pe evolventa si tangenta la profil
(la evolventd) in punctul respectiv (fig. 8. 9).
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‘<= Ruleta-dreapta care se rostogoleste
fara alunecare

-~ _Cercul de baza

Fig. 8.8

Fig. 8.9

In cazul angrenajului, unghiul de presiune corespunzator polului angrenarii,
devine unghi de angrenare ax. Se observa ca el mai poate fi definit si ca unghiul
dintre normala comuna la flancuri Tn punctul de contact si tangenta comuna la
cercurile de rostogolire. Cum de-a lungul normalei comune actioneaza forta normala

pe dinte F, (fig. 8.10), iar de-a lungul tangentei la cercurile de rostogolire este
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orientata viteza vc2 = v Si deci deplasarea momentana a punctului de contact,

rezulta ca unghiul de presiune ay, este si unghiul dintre directia de actiune a fortei si
directia de miscare.

T,
N
(X'W
(W2
O, T 2
0,
b e o m e m o m e m s m g s s m e 2 e ................. -
Fig. 8.10

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

Raza de curbura a evolventei intr-un punct oarecare este egala cu tangenta
dusa din punctul respectiv la cercul de baza (v. fig. 8.8):

Iy =rptgax

Se observa ca evolventa are raza de curbura nula in punctul de contact cu
cercul de baza si marimea ei creste pe masura departarii de cercul de baza. Deci,
din punctul de vedere al solicitarii de contact a flancurilor dintilor, este bine ca aces-
tea sa fie alcatuite din portiuni de evolventa cat mai departate de cercul de baza, cu
raze de curbura mai mari.

3. Caracteristicile angrenarii Tn evolventa. a) Fie doi dinti cu profile evolven-
tice, aflati Tn contact in punctul X (fig. 8.11). Normala comuna a evolventelor trebuie
sa fie tangenta atat la un cerc de baza, cat si la celdlalt; rezulta ca aceasta coincide
cu tangenta interioara comuna la cercurile de baza, deci este unica ca directie, iar
unghiul de angrenare este constant (avantaj din punct de vedere al solicitarii
dinamice a dintjlor).
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b) Oricare ar fi punctul de contact al celor doua flancuri Tn timpul angrenarii,
el se situeaza pe normala comuna, respectiv pe tangenta comuna interioara a cercu-
rilor de baza. Rezulta deci, ca locul geometric al punctelor succesive de contact din-
tre cele doua flancuri, Tn timpul angrenarii, se confunda cu normala comuna N-N. Ca
urmare, linia de angrenare este o dreapta — T;T,.

c) Profilurile Tn evolventa satisfac legea fundamentala a angrenarii deoarece
normala comuna in punctul de contact este unica si intereseaza linia centrelor intr-
un punct fix.

d) Se pot scrie relatiile:

W  Tw, Tp, f'w, Tw2
Rezulta ca la schimbarea distantei dintre axe (datoritd erorilor de executie,
montajului gresit al rotilor sau uzarii lagarelor) raportul de transmitere nu se
schimba, ci numai unghiul de angrenare; altfel spus, angrenajul in evolventa este
insensibil cinematic la variatia distantei dintre axe.

4. Elementele geometrice ale rotii dintate cilindrice cu dinti drepti. Aceste
elemente sunt urmatoarele:

X -2 pasul unghiular; z — numarul de dinti
z

Po — pasul masurat pe cercul de divizare
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d d
po = p_ p p_ -
z p z
m=L = d. modulul danturii (standardizat)
p z
- diametrul de divizare: d=mxz;

AT . . . *
- inaltimea capului dintelui:  hgg =hggm;

- Tnaltimea piciorului dintelui: hgy = h;fm;

-inaltimea dintelui: hg =hoa +hof = (hga +hgs)M;
- diametrul de cap: dy =d+2hg, =m(z+ ZhSa)
- diametrul de picior: df =d- 2hgp =m(z +2hgs)

¢ 7| Flancurile dintelui

. Suprafata cilindrica de varf

/

l/\? f},—ry/’/‘Suprafa’ga cilindrica de divizare
, \"/éuprafat,a cilindrica de fund

/,

Fig. 8.12

5. Cremaliera de referinta si cremaliera generatoare. Pentru a se asigura
posi-bilitatea de interschimbabilitate si de reducere a numarului 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 cremaliera
(roata dintata cilindrica cu dantura dreapta avand raza de rostogolire infinitd) de
referintd standardizata; flancurile acesteia sunt drepte. Profilul cremalierei de
referinta are o linie de referinta, perpendiculara pe axa dintilor si delimiteaza capul si
piciorul dintelui.

Negativul cremalierei de referinta reprezinta cremaliera generatoare; aceasta
defineste elementele sculei de prelucrat dantura (fig 8.13):
- unghiul profilului de referinta: a,= 20"
- pasul de referinta: Po= P xXm;
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- inaltimea capului de referinta: hoa = h;am; hga =1,0;

- inaltimea piciorului de referinta: hot = hgfm; hgf =1,25;

- jocul de referinta la fund: Co = cgm; c; =0,25;

- inaltimea dintelui de referinta: hg =hga thos =2,25 m.
Po=1tM

P./2 Po/2 CREMALIERA GENERATOARE

Linia de referinta

r<0,38 m

CREMALIERA DE REFERINTA
Fig. 8.13

6. Cercul de divizare. Deplasarea danturii. Daca se impune un numar in-
treg de dinti z, exista un cerc — numit cerc de divizare — pe periferia caruia pasul de
referinta p, al cremalierei se cuprinde, ca arc de cerc, de z ori:

pxd=pyz
sau d=P0; =mx,
p e
in care: m — modulul danturii.

in procesul de prelucrare a danturii rotii dintate, cremaliera generatoare, deci
scula de aschiere, se aseaza cu linia de referinta tangenta la cercul de divizare.

Cercul de divizare va fi deci cercul de rostogolire al rotii Tn timpul prelucrarii. Pe
periferia acestui cerc, grosimea dintelui va fi egala cu cea a golului, deoarece acest
lucru se reproduce de la cremaliera generatoare.

Dantura obtinuta tn conditiile Tn care linia de referinta a sculei este tangenta la
cercul de divizare, se numeste dantura nedeplasata sau dantura zero, iar roata
dintata se numeste roata dintata nedeplasata, sau roata dintata zero (fig. 8.14).

O alta posibilitate de danturare a rotii dintate este de a se aseza linia de
referin-ta a sculei deplasata fata de cercul de divizare si anume cu o distanta x>m,
numitda deplasarea profilului, unde x este coeficientul deplasarii profilului iar m
reprezinta modulul.

Daca x > 0 (linia de referinta a sculei se departeaza de cercul de divizare)
dantura obtinuta se numeste dantura plus.

Daca x < 0 (linia de referinta se apropie de centrul rotii) dantura obtinuta se
numeste dantura minus.

In functie de modul in care s-a realizat dantura rotilor, angrenajele pot fi (fig. 8-
14):

- Angrenaj zero — angrenajul format din roti nedeplasate.
- Angrenaj zero deplasat — angrenajul format dintr-o roata deplasata
pozitiv si una negativ astfel incat: x; =|- x5|.
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- Angrenaj plus — angrenajul la care ambele roti sunt deplasate astfel
Tncat x; + x> 0.

- Angrenajul minus — angrenajul la care ambele roti sunt deplasate astfel
Tncat x;+ X, <0.

| UNIR DEREFERINTA

|
L €
: < |
L ES A
T
[,
T " |
| 4'/ % L d
40 L o
Fig. 8.14
Roata deplasata minus Rotata nedeplasata Roata deplasata plus
(dantura minus) (dantura zero) (dantura plus)
hoa =(hoa - X)M=(L- )M hog =hgam=1m  hoa =(hoa +X)M = (1+x)m
hot =(Ngf +X)M=(125+x)M  hgs =hgem=1255m  hgs = (hgs - X)m = (125- X)m
h=ha+ h{=2,25m h0=h03+h0f =2,25xm h=ha+h;=2,25m
d=mxz o d=m xz
cosa Ay =d=m>e cosa
d,, =d—2 dy =d+2hy, =m(z +2) d, =d—=
cosa,, cosa,y
df =d- Zhof =m(z- 25)
dy =d+2h, =d+2m(1- x) dy =d+2h, =d+2m(1+x)
df =d- 2h; =d- 2m(125 +x) df =d- 2hy =d- 2m(1,25- x)

6. Subtaierea si interferenta. a) Pentru a se putea obtine tot flancul dintelui
evolventic, este necesar ca dintele sculei sa inceapa aschierea in interiorul segmen-
tului de angrenare (T,T,). Aceasta inseamna ca primul punct de contact al dintelui
cremalierei generatoare cu linia de angrenare trebuie sa fie n interiorul segmentului
CT,, iar la limita , in T,. Deci, fiind data cremaliera generatoare si pozitia ei fata de
roata dintata, segmentul O;,T; va reprezenta raza minima a cercului de baza al rotji
dintate care se mai poate prelucra fara subtdiere (fig. 8.15).

Daca se noteaza cu a, — inaltimea capului dintelui cremalierei generatoare
(sculei), din DCT,F se poate scrie:

. d . M*XZmin .
a, =CTxsina, :Esmza0 = MmN 5jn2 3

2a, _ 2%hgym 2%,

2 2 2

din care: Zmin = =
ap, sin“a,

m>sin“a, m>sin
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Pentru unghiul de referinta a, = 20°, se obtine numarul minim teoretic de dinti al
unei roti dintate care se poate inca prelucra fara subtaiere:
Zmin »17 dinti

- EVolvenia

C‘(/f(,‘/é/: ’ oS i
P e cvptlinla
e 3us TAIBIT
Fig. 8.15

Intrucat o usoara subtaiere este de obicei fira importanti, se adopta ca limita
practica a numarului minim de dinti valoarea:
(Zmi”)practic =%(Zmin)teoretic »14 dintj
Dezavantajele prelucrarii danturii cu subtaiere:
- slabeste rezistenta dintelui la baza;
- reduce flancul evolventic activ si prin aceasta micsoreaza lungimea seg-
mentului de angrenare — AE — respectiv, gradul de acoperire.

b) Interferenta apare in timpul functionarii atunci cand intrarea Tn angrenare are
loc in afara liniei teoretice de angrenare T,T,. Acest lucru conduce la imposibilitatea
functionarii angrenajului sau la o functionare incorecta, in sensul ca va aparea o
uzare a piciorului dintelui de catre varful dintelui rotii conjugate, asemanatoare cu
fenomenul de subtiere de la prelucrarea danturii (fig. 8.16).
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Fig. 8.16
Stabilirea razelor punctelor de intrare (da12/2), respectiv de iesire din

angrenare (dgp 2/2):

d2 d2
Din DO, T,A: A :ﬁ+A1T2; d2 =d? +4(TT, - ToA;)?
4 Ap by
gl dp, 0 .
TyT, =T{C+T,C=¢—2+ 2ZtgaW =asina,
2 %]

2 2

AT, = %, _ o,

112 2 2

2

a3, =dj, +afosina, - 2, -2 ;
) @ 17 .20
da, :\/dbl +4ga><smaw i da12 - db2 ;
) @ 1[5 2 ¢
de, :\/db2 +4ga><5|naw S d3; - dbl;

Calculul razelor Tnceputului profilului evolventic (fig. 8.17):
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a7

Din D01U1U2:

2
ot - Co - XyMO~ _

tga, P
2 .2
&1 - hot +Co +x9M P +(;ap‘lof - Co - XyM9

11

' 8 "o, E) 8 rbltgao I_J

"' 1
cosa, =—; n, =T, :rbl\/1+tg2au

cosa,

= (rl' ot +Co +le)2 +

hat - CH - XM
hoftgao _ of . 0 1
CU, sina,

fp,tga -

rp tga, -
TU; _CT-CU; _ sina, _ b, 980 sina,

tga, =
rbl rbl rbl rbl

hof - Co - XM

=tga, - _
Iy, Sinag

.2
hot - Co - Xym@

Ih, Sinag

5
N, ='b, 1+CGtga, - =
a

mz
unde hot =hoa +Co; hoa =M; 1, =r>cosa, :Tlcosa0

& 2(1- xq) 62 &
N =rp 4/1+Gtgag - L T 5 N =Ipo4|1t6&tgag - - T
! ! zycosag sinag g 2 Z,Ccosagsinag »

2(1- xp) 92
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La o angrenare fara interferenta, capul dintelui rotii trebuie sa inceapa angre-
narea cu piciorul dintelui rotii conjugate intr-un punct situat pe profilul evolventic al
acestuia (fig. 8.18). In caz contrar, nu vor exista In angrenare curbe reciproc infa-
surate si va aparea uzarea piciorului dintelui. Deci: da, 2 21p,$i dg, 3 2ny, .

Fig. 8.18.
8.2.2. Elementele geometrice ale angrenajului cilindric exterior cu dinti
drepti

Elementele caracteristice ale rotilor dintate sunt: cremaliera de referinta,
numerele de dinti, modulul si deplasarile specifice ale profilului. Toate acestea
definesc elementele geometrice ale angrenajului.

Din punctul de vedere al deplasarilor specifice de profil exista:

- angrenajul nedeplasat sau zero, cand x; = X, = 0; este realizat din doua
roti dintate nedeplasate (zero);

- angrenajul deplasat, la care x = x; + X,* 0; acesta poate fi angrenaj plus
cand x; + x> 0 si angrenaj minus cand x; + X, < 0. Angrenajul deplasat poate fi reali-
zat cu ambele roti deplasate, dar poate fi compus si dintr-o roata dintata deplasata si
cealalta nedeplasata;

- angrenajul zero deplasat, ca un caz particular, cand x = x; + x; = 0,
respectiv ix;0 =x,(, este realizat din roti deplasate identic ca valoare, dar de sens
contrar.
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1. Elementele geometrice ale rotilor sunt urmatoarele (fig. 8.19):

- diametrele de divizare: di2=mXxzy5;
: : dcosa
- diametrele de rostogolire: dwi2 = 9
cosa,,
- diametrele de cap (exterioare): da1p =dip + 2m(h;6112 +X12);
- diametrele de picior (interioare): dipp =dp2 - 2m(h:;flz - X12);
: . . d, +d z1+z
- distanta dintre axele de referint:  aq = (c > 2) - m( 12 2);
. . dy,, +d + a
- distanta dintre axe: a= (dwy *dwp) _ m(zy +25)c08, .
2 2cosa,,

2. Elementele geometrice ale dintilor :

- inaltimea capului dintelui: ~ hy =m hga * xl); ha, =m (hoa * xz);

- inaltimea piciorului dintelui: h¢ = m(hgf ixl); hy, =m hgf * xz);

2
- naltimea dintelui: h, =h; :h:m(h;a +h’gf).
Diametrele de baza: dbLZ =dj,cosag = dWLZ cosa,y
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3. Linia de angrenare, segmentul de angrenare. Puncte caracteristice pe
linia de angrenare. Linia de angrenare reprezinta locul geometric al punctelor
succesive de contact a doi dinti Tn timpul angrenarii. Pentru angrenajul cilindric exte-
rior, cu profil evolventic, aceasta se suprapune cu tangenta interioara comuna la
cele doua cercuri de baza T;T, (fig. 8.20) Conform legii fundamentale a angrenarii,
linia de angrenare trece mereu prin punctul de rostogolire C.

\

.[ fo{ | \454

Fig. 8.20

Segmentul de angrenare AE reprezinta portiunea din linia de angrenare T1T»
pe care are loc efectiv angrenarea dintilor

A:T,T,MNCy(dy; O,) $iE: T,T,MNCy(d,y; O4).
Segmentul de angrenare este format din segmentul de intrare in angrenare

AC si segmentul de iesire din angrenare CE.

Angrenarea unei perechi de dinti incepe in punctul A, cand varful dintelui rotii
conduse intrd Tn contact cu piciorul dintelui rotii conducatoare. Simultan, perechea
de dinti anterioara se afla in angrenare in punctul D, situat fatd de A la distanta py,
astfel ca cele doud perechi se vor afla impreuna in angrenare. in momentul cand
perechea anterioara ajunge n punctul de iesire din angrenare E (contactul dintre
varful dintelui rotii conducatoare cu piciorul dintelui rotjii conduse), perechea de dintj
considerata se va afla in punctul B situat la distanta p, de E. In continuare perechea
de dinti considerata va ramane singura in angrenare pana cand va ajunge in punctul
D. Acum va intra in angrenare o noua pereche de dinti si procesul se va repeta.
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Deci la angrenajul cilindric cu dinti drepti exista pe segmentul de angrenare o
zona de angrenare singulara sau unipara — BD — si 0 zona de angrenare dubla sau
bipara — AB+DE.

Punctele de pe segmentele de angrenare, regasite si pe flancurile active ale
celor doi dinti, vor avea urmatoarele semnificatii:

A — punctul de Tncepere a angrenarii;

B — punctul interior de angrenare singulara;
C — punctul de rostogolire;

D — punctul exterior de angrenare singulara;
E — punctul de terminare a angrenarii.

4. Unghiul de angrenare a,. Este unghiul de presiune corespunzator punc-
tului de rostogolire C si valoarea sa se stabileste in momentul formarii angrenajului
(fig 8.21).

Grosimea dintelui pe cercul de divizare, la o roata nedeplasata, este egala

m . o , ,
cu pT iar la o roata cu deplasarea de profil £ xm va fi:

So :p?oizxx»rnxtgao :%izxxxmngao.

In functie de grosimea dintelui pe cercul de divizare se poate calcula

grosimea dintelui pe oricare alt cerc:
Sx -EF-EG- G- d

dy d
2

. dy . . .
inva,, - 7X|nvav =7X(|nvav - inva,)

In particular rezulta:
Sy =d(inva, - inva,)
Sy =dy(inva, - inva,,)
Sy =dg(invay - invay)
Sp =dy(inva, - invayp)
Din relatia:
dp, =dcosa, =d,, cosa,, =d,cosa, =d, cosay

o d
se determina: cosay =bp ay
X
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Fig. 8.21

Pentru calculul lui a, se poate scrie egalitatea :

%inxxmxtgao =d(inva, - invay)

Py 2Xtga

din care rezulta: inva, =5£———+inva,.
z

Pentru un diametru dat, de exemplu dy, se poate deci calcula grosimea
dintelui s, unghiurile a, si ax putand fi determinate.

In cazul angrenarii fara joc intre flancuri exista egalitatea intre arcul masurat
pe cercul de rostogolire corespunzator golului rotii 1 si respectiv, arcul dintelui rotii
2. Ca urmare, se poate scrie:

B Bw, =Sw, ttw,: Pw, =Sw2 tlw2
Pw =Sw, *Sw, é s .
Wy
n care:
Sw, = dwl(lnvaVl - mvawl); Sw, :dwz(lnvavz - |nvaW2); ay, =aw, -
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Rezulta:
Pw =dy,inva, +d,inva,, - (dwl +dy, )invaW
gq%t 2x1tgaq 2 8591 2Xxotga g 9

Pw =dy, &————+inva,T+d,, -=—————+inva, - (dWl +dW2)invaW

é 21 E é Z3 E
o o

— i pﬂjwl sz o & dWl sz 0 ;
=\dy, +dy. Jinva +—§—+—:12 X1——+X,—=7=tga, - \dy,, +d,, )inva
Pw (w1 W2) 0%y 2 7 5 1 21 2 Zy Eg o (w1 W2) w

Ppw =M(z1 +2z5)inva, +%2m +2m(Xq +Xo)tgay - m(zq +2z5)inva,

2(Xg +Xp)tga,
z1 %23
: 2(Xq1 +Xx9)tga :
inva,, = (X1 *X3)t93, +inva,
Z1 %23
Relatia permite determinarea unghiului de rostogolire care se formeaza in
timpul angrenarii si care depinde de numerele de dinti si de deplasarile specifice.

inva,, =invag *

5. Jocul la baza dintilor la un angrenaj deplasat. Daca se monteaza doua
roti dintate cu deplasarile de profil x; si X, (in acest calcul se vor considera ambele
pozitive, dar relatiile stabilite sunt valabile pentru orice caz), s-ar parea ca distanta
dintre axe va fi:

_dy+dp
2

Montand cele doua roti la aceasta distanta dintre axe, profilul dintilor lor va fi
intr-adevar tangent la cremaliera de referintd, dar intre flancuri va exista joc (fig.
8.22).

Prin deplasarea rotii 1 pana la anularea jocului dintre flancuri va rezulta
distanta dintre axe data de relatia:

+(xg +x2)m=ag +(xg +x2)m

o = d 0S8,
cosa,,

Concomitent insa, se micsoreaza jocul la baza c al angrenajului. Ca urmare,
la angrenajele deplasate se impune verificarea existentei jocului la baza, respectiv
este necesar sa se ia masuri, ca de exemplu scurtarea dintelui, pentru mentinerea
jocului peste valoarea minim admisibila.

Atunci cand se pune conditia ca jocul la baza, la angrenajul deplasat, sa fie
egal cu cel de la angrenajul nedeplasat, scurtarea capului dintilor se va realiza egala
cu marimea diferentei (a¢ a).

Se obtine:

dg, =dy +2(Mm+Xxym)- 2(a-a) =dy +2m(1+x)- 2(a*-a)

in care: a=agt(Xg+xo)m=2(dy +dy)+m(xq +X2),
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valoare care, introdusa in relatia anterioara, conduce la noul diametru exterior al rotii
1 cu dintii scurtati:
da, =2a+2(m- X, m)- dj
sau
da, =2f+m(- x2)]- i

)'/ diametrele exterioare rezultate Tn urma scurtarii dintilor.
da2 —Z[a m(1- Xl)]' dlb
S

_______________ al-a
T ! 01 —#—
a-4 =ézm§
1 L (za25m
: ~ o Y
/ | /} I 4—4=k,,ll
73 ! - [+ e
/"’ 1‘ dz \.. I
e | \\ 1
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, f!
O o2
Fig. 8.22
Scurtarea dintilor va fi:
d, -d .
Dhy =—2 %~
2 1
da da2 *
2 - 2 2 S — khzm
Jocul la baza se poate verifica cu relatia:
d, +d d, +d
c=a- al—fzza_ az—fl3 Cmin :0’1)¢n
2 2

Scurtarea capului dintilor se va face cu multa atentie deoarece conduce la
scaderea gradului de acoperire, ca urmare a diminuarii segmentului de angrenare

AE .

6. Continuitatea angrenarii si gradul de acoperire. Transmiterea miscarii
se realizeaza continuu daca atunci cand o pereche de dinti se afla in punctul de
iesire din angrenare — E — o0 alta pereche de dinti trebuie sa se afle in angrenare sau
cel putin sa intre Tn angrenare — A — (fig. 8.23).
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Aceasta conditie se realizeaza daca arcul de angrenare este mai mare decat
pasul masurat pe cercul de rostogolire:

e:CJj—le 3 1(12) - gradul de acoperire reprezinta numarul mediu de perechi
Pw

de dinti aflate simultan in angrenare

_ _C4iC1e _ il
N 7/ o= i Tb
2 _Mwi l4il1e =rwl1.L\E =
T ry Pw M1 Py
__AE _AE
=P, C08a,, = p,
d
F )
s
"rt |
{l Af ‘Dz

AE = AC + CE= (AT, - CT,) + (T,E-T,C) =
Fig. 8.23

7. Vitezele la angrenajul cilindric exterior cu dantura dreapta si alune-
carea dintre flancurile dintilor. Dupa cum s-a precizat la paragraful referitor la le-
gea fundamentala a angrenarii, flancurile dintilor aflati in contact se rostogolesc si

aluneca simultan, exceptie facand contactul in punctul de rostogolire C, unde vite-
zele de alunecare sunt nule (fig. 8.24).

.
Vv \ Vv r

D O,T,X ~ D XGF p SFE_X p XX y X

TlX rxl r Xl rxl 1
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-
Vv \%
D O,T.X ~ D XGH p SH_ G p X o Xy VI o= vy, 22
T2X 2 rX2

Fig. 8.24
Se cunosc Tnsa valorile vitezelor:

N
’

_ IRV

Vi, ThxWe Vy, TTx, W1
_ T

Vx, =rx,W2 }sz =1y, W

Vitezele relative de alunecare a flancurilor vor fi:



Capitolul 8 57

v _ T = U
VaX1-2 _VX]_ VX2 _rXZWZ T _
- Yy Vaxi.2 T Va1

— T _ 4
VaXZ-l —VX2 VXl —I'X2W2 rxlwlb

Conform fig. 8.24, se pot scrie relatiile:
rx, =ThiC+e Si rx, =TpC-e
Inlocuind razele de curbura ale flancurilor se obtine:
Vaxl_ ) = TlCWl +ew, - T2 CW2 +ews, = TlCWl - T2 CW2 + E(Wl + W2) .
Din legea fundamentala a angrenarii se cunoaste:
W rbz _ CTZ

din care: wyT1C =w,CT2.
Vitezele de alunecare vor rezulta:
Val_z = e(Wl +W2) =- Vaz_l -
Se obtine deci o variatie liniara a vitezei de alunecare a flancurilor cu distanta
e, de la punctul de rostogolire C.

Alunecarile specifice, raportul dintre vitezele de alunecare si vitezele
tangentiale, se determina cu relatiile:

V eW +W .e _ I
qe =%, _ewtwy) e & 19 o _-ex 10
SXl T g A SX2 g .
1

Alunecarile specifice maxime apar in punctul A, pentru roata mica, si in punctul
E, pentru roata mare (fig. 8.25).
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Fig. 8.25

Ele cresc cu cét portiunea din evolventa, din care se realizeaza flancul dintilor,
este mai aproape de cercul de baza (rx mai micd); aceasta va determina sporirea
uzarii, precum si a pericolului de gripare. Din acest motiv, este necesar sa se evite
aceste portiuni din evolventa la constructia flancurilor dintilor.

Fortele de frecare sunt indreptate de la cercul de rulare spre varf, respectiv
spre picior, pentru roata motoare si de la varf, respectiv picior spre cercul de rulare
pentru roata condusa. Pentru ambii dinti aflati in angrenare, fortele de frecare Tsi
schimba sensul in punctul de rostogolire, unde au valoarea zero.

8. Modificarea danturii. Elementele geometrice ale danturii rotilor dintate se
definesc prin cremaliera de referinta. Cremaliera generatoare (negativul cremalierei
de referintd) defineste elementele geometrice ale sculei cu care se realizeaza dan-
tura.

Roata dintata, generata de o cremaliera generatoare standardizata, avand su-
prafata de referinta (linia de referintd) tangenta la cilindrul de divizare (cercul de divi-
zare), este o roata dintata zero (roata dintata nemodificata).

Modificarea danturii consta in schimbarea geometriei acesteia in scopul obfi-
nerii unor marimi constructive sau in scopul obtinerii unor imbunatatiri in conditiile de
functionare, de rezistenta sau de uzare.
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Modificarea danturii poate fi:

a — frontala, atunci cand profilul dintelui este identic modificat in toate planu-
rile frontale;

b — axiala, atunci cand profilul dintelui nu este identic modificat in toate
planu-rile frontale.

Modificarea frontala se poate realiza:

a.1l. Prin modificarea geometriei cremalierei de referinta, respectiv genera-
toare; in acest caz, parametrii modificati pot fi: unghiul profilului de referinta a., coe-
ficientul de Tnaltime al capului de referintad h’_, coeficientul jocului de referinta la ba-

oa’
za c,, grosimea dintelui de referintd s,; se pot realiza si profile cu flancuri nesime-

trice, adica cu unghiuri diferite la cele doua flancuri. Astfel:
a, - mic - dinti elastici ® functionare cu zgomot redus;
a, - mare " creste portanta (creste grosimea dintelui la baza);
scade numarul minim de dinti la care apare subtaierea

*

e 2h 0
$Zmin = —2— 20a T a.=15° 20° 25%
& sin“ a,
Un dinte scurtat are o rezistenta mai buna la incovoiere, dar scade gradul de
acoperire.

Una din modificarile danturii, bazata pe modificarea cramalierei de referinta,
care asigura Tmbunatatirea calitatii functionale a angrenajului, este flancarea dintilor.
Aceasta modificare se poate realiza numai la capul dintilor ambelor roti, sau numai
la capul si piciorul dintelui uneia dintre roti. Elementele flancarii sunt (fig. 8.26):
curba de flancare, adancimea de flancare D, si D si Tnaltimea flancarii Dh, si Dhx.

Flancarea are drept scop atenuarea socurilor la intrarea Tn angrenare
datorate abaterilor de pas provocate de deformatiile elastice ale dintilor sub sarcina.

Curba de flancare — se recomanda flancarea lunga evolventica, adica de la
capul dintelui pana la punctul exterior de angrenare singulara (D), respectiv de la
piciorul dintelui pana la punctul interior de angrenare singulara (B).

Adancimea de flancare — egala cu deformatia dintelui sub sarcina maxima.

Flancarea capului si
piciorului dintelui
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a.2. Prin mentinerea nemodificata a cremalierei de referinta (utilizarea deci a
unor scule standardizate) si schimbarea pozitiei radiale a acesteia fata de roata in
timpul prelucrarii, sau prin scurtarea inaltimii dintelui nainte sau dupa prelucrare.

b - Modificarea axiala a danturii consta intr-o reducere progresiva a grosimii
dintelui Tnspre extremitatile liniei flancului — bombarea danturii (fig. 8.27).

Fig. 8.27

Aceasta modificare mareste capacitatea de Tncarcare a angrenajului deoa-
rece diminueaza sau elimina concentrarea tensiunilor ce pot aparea la capetele din-
telui datorita contactului defectuos ca urmare a erorilor de montaj, executie sau Tncli-
narii arborilor.

Dintre scopurile urmarite prin deplasarea de profil se mentioneaza:

a. Realizarea unor roti dintate cu un numar de dinti z, mai mic decat zmi,, fara
a aparea fenomenul de subtaiere. Deplasarea minima necesara:

_Zmin-Z _17-z 14-z

Xmin = Sau
m ez in 17 14

(cand se admite o

usoara subtaiere).
b. Realizarea cu doua roti dintate avand modulul m si numerele de dinti z; Si
Z,, @ unui angrenaj cu distanta dintre axe impusa:
- distanta de referinta dintre axe:
m(z, +z
a, = ( 12 2).

- distanta dintre axe impusa:
s dw, +dw, _(dy +dp)cosa, _agcosa, .
2 2cosa,, cosa,,

- unghiul de angrenare:

ag ao

cosa,, =——C0Sa,; a,, =arccos—cosa,

a a

- suma deplasarilor de profil necesara pentru realizarea distantei dintre axe
impusa:
(zl + 22)(invaW - invao)
2tga

X1 +Xo =
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c. Marirea capacitatii portante a angrenajului la solicitarea de contact a
flancurilor. Solicitarea de contact a flancurilor dintilor este invers proportionala cu

marimea razei de curbura a acestora §H =0,418 F”—Cﬂg Din acest motiv, este
M &

necesar sa se foloseasca, la constructia profilului evolventic al dintilor, zone ale

evolventei cat mai departate de cercul de baza, deci sa se adopte deplasari pozitive

maxim posibile. Deplasarea pozitiva este limitata de necesitatea existentei unei anu-

mite grosimi a dintilor s; pe cercul exterior (fig 8.28).

h,‘o

Fig. 8.28

In unele cazuri se poate adopta o deplasare pozitivd mare, iar apoi se efec-
tueaza o scurtare a capului dintelui pentru a se asigura grosimea pe cercul exterior.
Se impune nsa o verificare a gradului de acoperire pentru a nu scadea sub
valoarea minim admisibila (enn=1,1...1,3).

d. Marirea capacitatii portante a bazei dintelui la rupere prin incovoiere.
Solicitarea la incovoiere este determinatda de marimea momentului, respectiv
inaltimea dintelui si de grosimea dintelui la baza. Capacitatea portanta la incovoiere
creste si, in acest caz, prin realizarea unei deplasari pozitive, deoarece scade facto-
rul de forma a dintelui.
e. Diminuarea pericolului de gripare, reducerea uzarii flancurilor active si
cresterea randamentului.

Toate aceste fenomene sunt influentate de viteza de alunecare dintre flancurile
dintilor. Deplasarile de profil vor urmari deci reducerea vitezelor de alunecare, mai
ales la capul si piciorul dintelui, unde acestea sunt maxime, sau sa se obtina o egali-
zare a valorilor maxime ale vitezei de alunecare la cele doua roti.
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f. Marirea gradului de acoperire. Se poate obtine prin deplasari negative de
profil:

é_Zl

ge 2IO(tgaal—tga\,\,)+z—|[2)(tgaaz— tgaw) - scade a, odata cu marirea

[l sy nid

deplasarii negative.
In cazuri extreme se pot obtine asa-numitele angrenaje antepolare — care au

tot segmentul de angrenare Tn zona segmentului ce intra in angrenare (ET TlC) -
sau angrenaje postpolare - (ET TZC).

Modificarile prin deplasarea profilului sau prin scurtarea dintelui sunt preferate
datorita faptului ca acestea se realizeaza fara modificarea cremalierei de referinta,
generarea rotilor fiind deci posibila cu scule normale.

Modificarea angrenajului prin deplasarea profilului este conditionata insa de li-
mitele angrenarii si de cele ale generarii danturii rotilor componente. Aceste limite
sunt: subtaierea la generare, ascutirea varfului dintelui, scaderea gradului de acope-
rire, interferenta in timpul angrenarii, scaderea jocului la baza. Daca pentru un an-
grenaj cu numerele de dinti z; si z, date, se reprezinta grafic, in functie de
coeficientii de deplasare x; Si Xx», relatiile care determina limitele amintite, se obtine
un asa-zis contur de blocare, care cuprinde in interiorul sau campul de valori pe
care le pot lua coeficientii X1 Si Xz, Tn scopul functionarii corecte. Aceasta metoda se
utilizeaza numai pentru angrenaje de mare importanta si cand se doreste utilizarea
la maxi-mum a avantajelor aduse de deplasarile de profil (fig. 8.29).

Adoptarea valorilor deplasarilor de profil este o problema de optimizare. Din
analiza conditiilor de material si de functionare a angrenajului se stabilesc care sunt
cerintele cele mai importante pe care trebuie sa le indeplineasca angrenajul si
valoarea deplasarii de profil se adopta corespunzator acestui scop.

Conform DIN 3992 se recomanda, in functie de scop, urmatoarele valori
pentru coeficientii deplasarilor de profil:

a. X3+ X = (0...0,6) — pentru danturi cu alunecari intre flancurile active
egalizate;

b. x;+x,=(0,6...1,2) — pentru danturi cu portanta mare la picior si pe flancul
dintelui;

C. X1+ X2 =(-0,4...0) — pentru obtinerea unui grad de acoperire mare.
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N Ga=0) swaricees cscviu
1 OINTELUT
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¥
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Fig. 8.29

Repartizarea pe pinion si roatd a sumei deplasarilor se va face, de
asemenea, in functie de scopurile urmirite. In acest sens, existd in literatura de
specialitate diagrame cu ajutorul carora se pot stabili valorile x; si X, cunoscand
suma (X1 + Xo).

Trebuie precizat ca atunci cand se impune distanta dintre axe, suma deplasa-
rilor specifice rezulta automat si mai poate fi corectata numai modificandu-se cu 1
la 3 numerele de dinti ale rotilor, fara a modifica Tnsa raportul de transmitere.

8.2.3. Modurile si cauzele distrugerii danturii angrenajelor

Pentru proiectarea, constructia, montarea si intretinerea corecta a angrenajelor
este necesar sa se cunoasca modurile de deteriorare a danturii acestora, cauzele
aparitiei acestor deteriorari si masurile ce se pot intreprinde pentru limitarea lor, res-
pectiv pentru marirea capacitatii portante a angrenajelor.

O clasificare a principalelor cauze de scoatere din uz a angrenajelor, cele mai
frecvente si importante si pentru care exista baze de calcul, este urmatoarea:

a. Ruperea dintelui (HB > 350), care poate fi statica sau prin oboseala.

b. Deterioarea suprafetei active a flncurilor (HB < 350) produsa prin: oboseala
de contact (pitting), gripare, uzare adeziva, uzare abraziva, curgere plastica, patare
termica, exfoliere si interferenta.

Ruperea statica a dintilor poate fi fragila — la rotile confectionate din materiale
dure HB > 3500 N/mm?®) — sau o rupere prin deformare plastica — la rotile confec-
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ionate din materiale cu duritate mici (HB £ 3500 N/mm®). Se produce atunci cand
apar suprasarcini sau socuri mari introduse de blocarea ansamblului din care fac
parte. Are loc, de obicei, la baza dintelui, dar pot aparea si ruperi ale coltului dintelui
cand repatrtitia sarcinii este neuniforma pe lungimea dintelui.

Ruperea prin oboseala constituie principala cauza de deteriorare a angre-
ajelor din otel cu flancurile durificate superficial (HRC > 45). Apare datorita solicitarii
variabile Tn timp a dintilor dupa un ciclu pulsator sau alternant simetric.

Ruperea prin oboseala apare la baza piciorului dintelui unde solicitarea este
maxima si exista concentratorul de tensiune datorat trecerii de la dinte la corpul rotii
(coroana rotji). Practica industriala si determinarile experimentale au aratat ca fisu-
area initiala si deci ruperea are loc pe partea dintelui solicitata la Tntindere (fig.
8.30).

o
Ruperea de colt
— Contact teoretic
Ruperea la
baza
N Contact posibil (erori de
executie, erori de montaj,
} deformarea arborilor ce sustin
i rotile etc.)
"2 ! 4+ ——— Efect de concentrare 1
e \ s a tensiunilor
Fisura initiala

L. Sectiunea periculoasa

Fig. 8.30

Rezistenta la oboseala la piciorul dintelui se poate mari prin:
- cresterea sectiunii dintelui la baza (deplasarea pozitiva, realizarea de
module mari); cresterea unghiului profilului de referinta;
- reducerea efectului de concentrare a tensiunilor (r cat mai mare posibil);
- reducerea naltimii dintelui (modificarea cremalierei de referinta h’,, sau

oa?
scurtarea dintelui (atentie la e);
- eliminarea rizurilor de prelucrare la piciorul dintelui in zona de racordare
(au efect de concentratori de tensiuni);
- realizarea de tratamente termice care introduc tensiuni de compresiune
in stratul de suprafata a flancului.

Oboseala de contact (pitting sau ciupirea) constituie principala cauza de dis-
trugere a suprafetelor active ale flancurilor dintilor angrenajelor confectionate din
ma-teriale cu durititi mici si mijlocii (HB < 3500 N/mm°). Se manifestd prin aparitia
pe flancurile active a unor gropite (ciupituri) care determina o functionare cu zgomot
ridicat, motiv pentru care angrenajul trebuie scos din functionare (fig. 8.31).
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Explicarea modului Tn care se produce deteriorarea prin oboseala de contact a
fost facuta la capitolul “Elemente de tribologie”.
Posibilitatile de marire a rezistentei dintilor la oboseala de contact:
- utilizarea unui material cu duritate de suprafata cat mai mare;
- diminuarea fortei de frecare datoratd alunecarii relative a flancurilor
(reducerea alunecarii, ungere corespunzatoare, rugozitate mica);
- evitarea sau reducerea solicitarilor termice;
- ungere calitativa (vascozitatea lubrifiantului) corespunzatoare;
- deplasarea pozitiva a danturii (cresc razele de curbura ale evolventelor
dupa care sunt realizati dintii);
- marirea gradului de acoperire (diminuarea incarcarii normale);
- eliminarea tensiunior interne (tratament termic adecvat).

Fig. 8.31

Griparea reprezinta o deteriorare a suprafetelor active ale flancurilor dintilor.
Ea apare atunci cand se distruge stratul de lubrifiant de la contactul dintre dinti
(realizat pe cale hidrodinamica sau elastohidrodinamica) si se realizeaza contactul
direct me-talic.

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

O importanta deosebita in prevenirea gripajului are regimul de ungere a flancu-
rilor active in timpul functionarii. In cazul angrenajelor obisnuite (cu Tncarcari si
viteze periferice mici si medii), regimurile de ungere posibile sunt HD si EHD,
regimuri la care pericolul de gripare este minim.

Odata cu cresterea incarcarii si a vitezei periferice, pelicula continua de lubri-
fiant dispare (scade viscozitatea lubrifiantului datoritd cresterii temperaturii) si in
acest caz un rol deosebit pentru evitarea gripajului il au straturile limita de lubrifiant
adsorbit sau chemisorbit la suprafetele flancurilor.

Pentru conditiile grele de solicitare se vor folosi uleiuri aditivate cu aditivi EP,
care la temperaturi ridicate se descompun, intra n reactie chimica cu suprafata me-
talica a dintilor si formeaza, in locurile periclitate de gripare, straturi chimice cu pro-
prietati de antigripare. Aceste straturi sunt distruse prin uzare si se refac continuu,
motiv pentru care se precizeaza ca utilizarea aditivului EP protejeaza contra griparii,
dar realizeaza o uzare controlata a flancurilor dintilor.
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Se deosebesc doua feluri de gripare:
- gripare atermica (efectuata la temperatura joasa), caracteristica trans-
misiilor cu viteze mici si incarcari mari;
- griparea termica, la care factorul hotarator este temperatura; ea
determina aparitia punctelor de microsudura a rugozitatilor.
Gripajul poate aparea In urmatoarele doua faze:
- gripajul de rodaj, care consta in deteriorarea varfurilor rugozitatilor si
care se opreste n timp dupa netezirea acestora,
- gripajul progresiv, care da flancului dintelui un aspect poros, iar in final
flancul dintelui este complet distrus.
Evitarea pericolului de gripare se poate realiza prin:
- utilizarea unor cupluri de materiale antifrictiune;
- efectuarea de tratamente termice si termochimice adecvate (cementare,
nitrurare, fosfatare);
- utilizarea unor lubrifianti aditivati cu aditivi EP;
- prelucrarea corespunzatoare a flancurilor (rugozitate cat mai mica);
- modificarea danturii prin flancare;

- utilizarea de module mici (AE - mic, alunecare redusa).
Uzarea adeziva apare datorita existentei unui regim mixt de frecare intre
flancuri.
Uzarea abraziva este determinata de impuritatile dure care patrund intre
flancuri Tn timpul functionarii (fig. 8.32).

o | ot

o O~ 1%
HB & 2500 Mfmm* 48 > 3500 Nfmmr*
Fig. 8.32

La viteze mici portanta angrenajului este limitata de uzare adeziva.
La viteze mari — griparea limiteaza capacitatea portanta.
La viteze uzuale in aplicatiile tehnice:
- portanta angrenajelor este limitata de ruperea dintilor prin oboseala si de
gripare atunci cand sunt realizate din materiale dure;
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- portanta angrenajelor este limitatda de deteriorarea flancurilor prin
oboseala de contact, atunci cand sunt confectionate din materiale cu duritati mici si
mijlocii.

Calculul de rezistenta al angrenajelor trebuie sa porneasca de la aceste tipuri
de deteriorari si sa se determine dimensiunile minime, tolerantele si conditiile de un-
gere in scopul evitarii acestora.

8.2.4. Materialele, tehnologia de executie si precizia angrenajelor
cilindrice

Materialele din care se vor confectiona rotile dintate trebuie sa indeplineasca
urmatoarele conditji:

- rezistenta la solicitari variabile (oboseald);

- rezistenta la oboseala superficiala de contact;

- proprietati de antigripare (rezistenta la gripare);

- rezistenta termica si chimica,

- prelucrabilitate usoara;

- pret de cost scazut.

Se poate utiliza o mare varietate de materiale necesare conditiilor diverse n
care lucreaza angrenajele. Astfel, rotile dintate se pot fabrica din:

a. Materiale metalice feroase:

- oteluri aliate 40C10; 41MoC11; 50VC11; 34MoCN15; 20MoN35;

- oteluri carbon obisnuite OL50; OLG6O;

- oteluri carbon de calitate OLC15, OLC45, OLCG60;

- 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;

- alama.

c. Materiale nemetalice (plastice):

- terxtolitul;

- poliamide;

- poliacetoli.

Din motive tehnice si economice, la fabricarea rotilor dintate cea mai larga
utilizare o au otelurile. Din punct de vedere al otelului utilizat si al tratamentului
termic aplicat se disting urmatoarele doua grupe (categorii) de danturi:

a. Danturi (roti dintate) care se executa din semifabricate Tn stare imbu-
danturii, in unele cazuri si rectificare (HB £ 3500 N/mm®). Aceste roti se humesc roti
dintate imbunatatite sau cu duritate mica sau medie.

b. Danturi (roti dintate) durificate superficial, realizate in urmatoarea
succesiune de faze: tratament termic de Tmbunatatire, strunjire de finisare, dantu-
rare, tratamente de durificare (cementare + calire, iononitrurare, nitrurare, calire CIF
etc.), rectificarea finala (atunci cand este necesar, in final se executa lepuirea) —
HB > 3500 N/mm®.
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Angrenajele realizate din roti din cea de-a doua categorie au o rezistenta a
flancurilor, respectiv a piciorului dintelui de (2,5...3) ori, respectiv 1,5 ori mai mare
decét cele realizate din roti din prima categorie. Prezinta insa dezavantajul unei
tehnologii mai complexe.

Dantura se poate realiza:

a. direct prin turnare, sinterizare, matritare sau rulare; procedeele
acestea au o productivitate ridicata, dar dantura are o precizie dimensionala si de
forma scazuta;

b. prin prelucrare mecanica, prin aschiere; metodele utilizate sunt:

- frezare prin rostogolire — cea mai utilizata metoda deoarece asigura o
productivitate buna si o precizie de executie mare; se bazeaza pe principiul taierii
danturii prin angrenarea fortata a rotii care se dantureaza cu o freza melc; operatia
se executa pe masini speciale de danturat;

- mortezarea cu o roata dintata scula sau cutit pieptene (muchiile cutitului
materializeaza cremaliera generatoare); dantura se executa prin angrenarea fortata
a sculei cu roata de danturat, scula avand simultan si o miscare de du-te-vino ca la
operatia de mortezare;

- frezarea prin divizare, cu o freza deget (cilindrica) sau disc al carui profil
este identic cu profilul golului dintre dinti; operatia se executa pe masina de frezat
universala, are o productivitate mica si precizie mai redusa.

Pentru a se asigura interschimbabilitatea rotilor dintate si o buna functionare,
este necesara executarea lor intr-un sistem de tolerante care sa asigure precizia
geometrica. La proiectare se vor stabili: treapta (clasa) de precizie, jocul dintre
flancuri, rugozitatea flancurilor Treapta de precizie se va alege in functie de viteza
periferica a angrenajului si de procedeul tehnologic adoptat (clasele 5...12).

Jocul dintre flancuri se va alege in functie de rolul functional (angrenaj
cinematic, de forta etc.), de viteza periferica, de temperatura (tipuri de ajustaje: A, B,
C, D, E, H).

Alegerea materialului de executie a procedeului tehnologic de fabricatie si a
preciziei geometrice, se va face in functie de:

- domeniul de utilizare si rolul functional al angrenajului;

- parametrii functionali: puterea si turatia transmisa,

- conditiile functionale: temperatura, corozivitate;

- consideratii economice.

8.2.5. Fortele in angrenajul cilindric cu dinti drepti

A. In timpul angrenérii apar urméatoarele forte (fig. 8.33):
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‘ Fig. 8.33
1. Fortele nominale apar in timpul angrenarii ca urmare a transmiterii
momentului de torsiune prin contactul direct al dintilor. Forta nominala pe dinte F,,
considerata Tn punctul de rostogolire C, determind prin descompunere compo-
nentele:

- tangentjala la cercurile de rostogolire:

2M¢
- 12
F =
wil2 d
WLZ
- radiala la cercurile de rostogolire:
2Mtl2
I:rwlz = Ftwj,z tga, = tga,y
WLZ

Cele doua componente ale fortei nominale, normale, calculate la cercurile de
divizare, vor avea valorile:

2M; , _ 2M

Ftl,z =5 Sl FrL2 _Ftlz tgagy =

12 12
Cunoscandu-se totdeauna momentul de torsiune transmis, respectiv forta tan-
gentiala, forta normala pe dinte se poate calcula cu relatia si se repartizeaza ideal
pe dinte ca in fig. 8.34:

tio

tga,

FtwiLZ —_ FtLZ
= =
2 cosa,, cosag
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Repartitie
ideala

Fig. 8.34

2. Fortele dinamice. Fortele dinamice se suprapun peste forta nominala in
timpul angrenarii. Acestea pot fi:

2.1. Fortele dinamice exterioare, produse de influenta caracteristicilor de
functionare a masinii motoare si de lucru si de fortele de inertie care apar la porniri,
opriri, modificari de turatie. Influenta fortelor dinamice exterioare se considera prin
factorul dinamic exterior K, numit factorul de utilizare.

2.2. Fortele dinamice interioare, sunt generate de erorile de fabricatie i
montaj si erorile produse de deformatiile elastice ale dintilor, rotilor si arborilor.
Influenta sarcinilor dinamice interne se considera prin factorul dinamic interior Ky.

Se precizeaza ca marimea sarcinilor dinamice interioare este puternic
influentata de erorile ciclice (abaterea de pas, abaterea de forma a profilului).

3. Forta de frecare. Dupa cum s-a precizat, in timpul angrenarii intre
flancurile celor doi dinti existd simultan alunecare si rostogolire. In general, se
considera numai frecarea de alunecare (fig. 8.35): F =nf,.

Puterea consumata prin alunecarea flancurilor in timpul angrenarii, intr-un
punct de contact:

P =Rva =nke(w £ wy)

Puterea medie consumata pe tot segmentul de angrenare se obtine adoptand,
pentru distanta de la pol punctul de contact, o valoare medie:
_a&E ACo 1

€mediy —¢—*+—=05==¢
mediu 32 2 o 2 Pp
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Puterea consumata prin frecare va fi

mF, epp Wy +wy)
Pf =
4
iar momentul de frecare, la roata motoare

Wo &
anepbg +2 3
Py W1 g
Mfp =—=
W 4
Pierderea specifica in angrenare
W C') Z-0 C')
=~ mF, epbg +—2% SmF, epbg +52% mepy g 22
v, =M _4 Wy g Z1g_ 21 5_
a Mu Furp F.rpcosa,
o
mepbg +223
ZlQ) IO

4r cosa,
4rbl

gzl Z

Randamentul angrenarii

hy=1- Y, =1- 2

el 1 o
—meg
21 22 ﬂ
Forta de frecare se considera numai in calculele de uzare, gripare si incalzire
B. Repartitia sarcinii nominale pe flancul dintelui.
1. Repatrtitia frontala a sarcinii nominale
p

4SF

) n

In cazul angrenajelor precise cu dinti drepti, la varful dintelui exista angrenare
dubla, motiv pentru care distributia frontala a fortei nominale va fi (fig. 8. 36)

Zp Y 2
J/ P J e -
/ - :“

/

$J 45
JEENY

N

Fig. 8.36

Aceasta repartitie este insa influentata de erorile de executie, indeosebi de
abaterea pasului de angrenare (de baza), astfel incat valoarea cotei parte din forta
F. , care actioneaza pe o pereche de dinti la varf, se modifica, marimea acesteia
fiind:
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Fre =Fna =KaFy
in care:
K. se defineste ca factor de repartitie frontald a fortei nominale. Acesta este
dependent de:
- abaterea pasului de angrenare (de baza);
- calitatea materialelor din care sunt confectionate rotile;
- gradul de acoperire al angrenajului (numai in cazul danturii inclinate);
- geometria danturii ® a, dinte elastic ® deformatie mare

05£K,£1,0
Ka=1,0 - angrenaje cu abateri mari la care nu se realizeaza angrenarea
dublg;
Ka=0,5 —angrenaje precise, la care se realizeaza angrenarea dubla.

2. Repartitia longitudinala a sarcinii nominale

Repartitia absolut uniforma a fortei nominale pe lungimea dintelui se poate con-
sidera numai n cazul executiei cu o precizie absoluta a danturii si a unor dinti, arbori
si reazeme absolut rigide.

In cazul angrenajului real se realizeazi o repartitie neuniforma a fortei pe
lungimea dintilor. Cauzele acestei repartitii neuniforme sunt:

- erorile de executie a danturii, indeosebi eroarea de directie;

- erorile de executie a alezajelor din carcasa, in care se monteaza laga-
rele de rezemare a arborilor, care sustin rotile angrenajului, indeosebi eroarea de la
coaxialitate;

- deformatiile flexionale si torsionale ale arborilor in timpul functionarii;

- pozitia fusurilor in lagare, Tndeosebi in cazul lagarelor cu alunecare;

- deformatia dintilor, a corpului rotilor, a carcasei etc.

Raportul dintre forta specifica maxima (pe unitatea de latime) wna , de la dis-
tributia neuniforma si forta specifica medie wy, de la distributia uniforma, defineste
factorul de repartitie longitudinala a sarcinii:

Kp = Zmax =Wm+DW:1+ bw 1
Wm Wm Wm

Stabilirea factorului de distributie longitudinala a fortei nominale se va face in
functie de parametrii de baza de influenta:

- duritatea flancurilor, functie de care este posibila corectarea erorilor prin
uzarea la rodaj;

- lungimea dintilor, considerata prin unul din coeficientii de latime:

Yd :E’ Ya:E §| Ym :E’
d a m

- treapta (clasa) de precizie a angrenajului;

- pozitia angrenajului (indeosebi a rotii motoare) fata de reazeme (intre
reazeme, simetric sau asimetric, sau in consola).

Pentru diminuarea efectului de concentrare a fortei nominale la marginile
dintelui, se executd modificarea axiala cunoscuta sub numele de bombarea danturii.
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Evidentierea distributiei longitudinale reale a fortei nominale se realizeaza prin
pata de contact (fig. 8.37). Marimea si pozitia ei pe flancul dintelui sunt dependente
de cauzele anterior amintite (erorile de executie a danturii si de montaj, incarcarea,
rigiditatea dintilor, a corpului rotii, a arborilor, a lagarelor, a carcasei etc., de posi-
bilitatile de rodaj).

Pata de contact

Pata de contact "
reala

ideala

Fig. 8.37

8.2.6. Calculul de rezistenta al angrenajului exterior cilindric cu dinti
drepti

Data fiind marea importanta a transmisiilor prin roti dintate in constructia de
masini, atat din punct de vedere functional, cat si economic, a rezultat preocuparea
intensa pentru studiul teoretic si experimental al acestora, Indeosebi in ceea ce pri-
veste stabilirea unei metode de calcul de rezistenta, care sa tina seama de mul-
titudinea parametrilor de influenta (material, geometrie, tehnologie de prelucrare,
functionare etc.).

Ca urmare, au aparut o serie de metode de calcul ale caror baze de deter-
minare a solicitarilor nominale sunt aceleasi, dar care difera, indeosebi, prin consi-
derarea factorilor care modifica aceste solicitari, adica prin modul in care se face
trecerea de la roata dintata teoretica (angrenajul teoretic-ideal), la roata dintata reala
(angrenajul real). Tn acest sens se mentioneaza urméitoarele metode de calcul:

- in Germania - DIN 3990, TGL 10545;

-in S.U.A. - Normele AGMA,;

- In Rusia - GOST 21354-75;

- lucrari de referinta apartinand oamenilor de stiinta: G. Niemann, V. Do-
brovolschi, K. Zablonschi, W. Dudley, G. Henriot s.a.

Pe plan mondial exista o tendinta de apropiere a metodelor de calcul, aparand
in acest sens recomandarea ISO/DP 636/1.

La noi in tara exista dorinta de a se realiza o metoda unitara-nationala de cal-
cul, metoda care va fi prezentata in cele ce urmeaza (metoda apartine prof.dr.ing.
Gheorghe Radulescu din Universitatea Politehnica - Bucuresti).

A. Calculul solicitarii la piciorul dintelui
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Calculul se efectueaza pentru dintele rotii mici, la care frecventa de solicitare
este de i1, ori mai mare decat cea a dintelui rotii mari. Dintele se considera o grinda
cu contur profilat, Tncastrata in coroana rotii dintate (fig. 8.38).

FI'IC
E
FI'C
|
b
\ E
Ftc
\ N S
N
|
|
- reevd
——i__ b

bo
Fig. 8.38

Pentru calcul se fac urmatoarele ipoteze:
- forta normala se aplica in punctul de iesire din angrenare, E, si are
valoarea:
Fre = FnKaKyKg (coeficientii sunt cei anterior definiti);
- sectiunea periculoasa (de Tncastrare) se determina prin punctele de
tangenta cu flancurile dintelui ale dreptelor inclinate cu 30° fatd de axa dintelui.
Descompunerea fortei normale in punctul de intersectie al liniei de angrenare
cu axa de simetrie a dintelui arata o solicitare compusa a sectiunii periculoase

(Fr% ® s¢ si FE ® sj=sg si tf). Calcule comparative au aratat ca efectul forfecarii

se compenseaza cu efectul de compresiune, motiv pentru care se adopta ca solici-
tare la piciorul dintelui numai incovoierea:

cosap aE O

—h 6 F %

Feh ' cosa, T _ Fye 6mh Fe &mg
Sp =€ F_ o __tc OMNg COSag _ Hc eMm gCoSar

2 2 2 2
bSg bSg b>m SE CO0Sg b>m 853 ¢ COSq

6 6 m =
34&2443
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Y — factorul de forma al dintelui.

Pentru verificare relatia va avea forma:
Ftl2
SF T o CAKVKa YR, £spp,
unde sgp12 €ste rezistenta admisibila pentru solicitarea la incovoiere la oboseala la
piciorul dintelui, corespunzatoare materialelor celor doua rotj :
S _s KenYexY's
FPl,Z - Flimlz S
F

Tn care:
Srim12 — rezistenta limitd pentru solicitarea la Tncovoiere prin oboseala la

piciorul dintelui; reprezinta valoarea maxima a tensiunii de Tncovoiere
pentru un ciclu pulsator pe care dintele o poate suporta 10’ cicluri de
functionare, fara a se produce ruperea prin oboseal3;

Ys — factorul concentratorului de tensiuni prin care se considera influenta
razei de racordare la piciorului dintelui asupra tensiunii de Tncovoiere;

Ken — factorul numarului de cicluri de functionare (Key > 1 pentru N < 10’
cicluri si Ken= 1 pentru N 3 10’ cicluri);

Yex — factorul dimensional, care tine seama de reducerea rezistentei
dintelui, Tn conditile de solicitare variabilda, pe masura cresterii
modulului (Ye = 1 pentru angrenaje din OL sau Fc, cum £ 5 mm si
Yex< 1 pentru angrenaje cu modulul mai mare de 5 mm) ;

Sk — factorul (coeficientul) de siguranta in raport cu ruperea prin oboseala:
SFmin: 1,5; SF: 1...5.
In cazul verificarii la solicitarea statici maxima se va considera:

s s
[ sau Spp =—=%
SEmin

in care: Sk =2 Sk =12.
max,r max,c
Pentru dimensionare, din solicitarea de Tncovoiere prin oboseala la piciorul
dintelui, se determina modulul minim necesar (m):
_ SFIim KFEnYrx Ys

S I:F)max = SF

max,r

max

tl
S =—=Yr KaAKyK,S =
F, bm FRARVRaSEP, Sy
Daca se fac urmatoarele inlocuiri:
M di +d- d y
Ft, =d—tl; =%=?1(1+i1_2); dlzhi; b=Y,a , rezulta:
1 I1-2

0 M (1 +i3. 2)KaKyKa YE

Y a2 SgﬁYSYFxKFN
F
La predimensionare: Ky, Ka, YF1, Ys, Yrx, Ken Se adopta 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 utilizeaza relatia tensiunii hertziene stabilita Tn conditiile admiterii ur-
matoarelor ipoteze:

- contactul stationar a doi cilindri de raze r; Si r ;

- cilindrii sunt confectionati din materiale omogene si izotrope, avand mo-
dulele de elasticitate E;, respectiv Ey;

- la contactul dintre cei doi cilindri nu exista lubrifiant.

Ca urmare, cei doi dinti aflati Tn angrenare in punctul de rostogolire, se vor
asimila cu doi cilindri avand razele egale cu ale evolventelor in punctul de contact
(fig. 8.39). Relatia lui Hertz se scrie

1 Foc Er
SH = % X—
\/2p(1- nf) b ory

unde se Tnlocuieste m= 0,3 — coeficientul Poisson, rezultand

Fe E
SH :J0,175><£><—r
b r,

A 2 1 1 . )
In care: —_— =t unde E, - modulul de elasticitate echivalent;
Er E1 Eo
1 1 1 o . o
— =+ unde r,-raza de curbura echivalenta.
re rqp ro

Razele de curbura ale flancurilor celor doi dinti, aflati in contact in punctul de
rostogolire, vor fi:
0osa,

cosay,

dq

ric =fw, sinag =rp sina,y :?cosaotgaW
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Fig. 8.39
0sag

. d
sina,, :72cosa0tgaW

roc =ly2 Sinag =ro
cosa,,

Raza de curbura echivalenta se va determina din relatia:



78 ANGRENAJE

1 2 10_ 2(iy. » +1)

rr djcosag tgawg i1- 2,2, d4i;. o cOSaytga,,
Tnlocuind in relatia tensiunii de contact hertzian, se obtine:

. . A2 \1/2
€ R 2 +1 u e F 2 +1 u
SH - @,175 nc Er . (Il- 2 ) l_',l - 6)35 tlc E (1 2 ) l:l -
é b dii1. o cosagtgay { é bcosa, dlll 2 Cosagtga,y (
1/2 1/2
1 O auKaKvKp iy +10

1/2
(M% &2449543%3% i 2 g

Fth = Ftl >¢<IA >¢<V >¢<b’

Z\ — factorul de material;
Zy — factorul punctului de rostogolire.
Relatia de verificare la oboseala de contact va fi:

Ft i1, +1 KunZwZ
— 12 12 — . HN<w4R
SH,, = ZMZH\/bsz,z KaKyKp » £ SH,,P = SHIim s,

n care:

- Ka, Ky, Ky - factorii anterior prezentati;

- Spp - rezistenta admisibila la oboseala de contact;

- Suim - rezistenta limita la oboseala de contact; reprezinta tensiunea de contact
pe care o pot suporta flancurile dintilor un numar de cicluri de functionare la pinion
de 5107, astfel incat s& apara distrugere prin pitting (ciupire):

- de 2% din suprafata totala activa, pentru danturi cu duritate mica sau me-
die (HB £ 3500 N/mm®);
- de 1,5% pentru danturi dure (HB > 3500 N/mm?®);

. Kun - factorul numérului de cicluri de solicitare (Kyn=1 dacd N3 5 x107 ci-
cluri si Kan>1 dacd Kuy<5x10' cicluri);

- Zg - factorul de rugozitate a flancurilor;

- Zy - factorul raportului duritatii flancurilor; considera influenta favorabila a
angrenarii unui pinion durificat cu o roata dintata Tmbunatatita;

- Sy - factorul (coeficientul) de siguranta: Sy=1...1,75 (~1,2).

Pentru dimensionare se determina distanta minima necesara intre axe:

Ft i1o +1 SHii
SH:ZMZHJb—)(;lKAKVKb ]I'fz ESHp: Hli

Facand nlocuirile:
My, _Gitdy :ﬁ( ,+1) b=Yza dj=- 2a
L 2 2 ? o +1

TKuNZwZR

2a2
M, K aAK VK (ZnZm )" S
- 2
2Y 4i1- 2(S HimKHNZRZw )
La predimensionare: Ky, Kp, Zn, Kun, Zr, Zw S€ adopta cu valoarea 1.

rezulta: amin = (il_ 2 +1)3
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8.3. ANGRENAJUL CILINDRIC EXTERIOR CU DANTURA
INCLINATA

8.3.1. Caracterizare

1. Avantaje. Angrenajul cilindric exterior cu dinti Inclinati este alcatuit din
doua roti cilindrice cu dantura exterioara inclinata. Pentru functionarea angrenajului
este obligatoriu ca unghiul de inclinare al dintilor, pe cilindrii de rostogolire, sa aiba
riguros aceeasi valoare si, in acelasi timp, sensuri opuse (fig. 8. 40).

_ SENS SITNGA

|

\ ; ' | sews srERPTA
Fig. 8.40

Spre deosebire de angrenajul cilindric cu dinti drepti, unde angrenarea fron-
tala se produce in toate planele identic si simultan, la angrenajul cilindric cu dinti In-
clinati angrenarea se produce tot identic, dar nu simultan, ci decalat intre diferite
pla-ne frontale paralele. Ca urmare, intrarea si iesirea din angrenare a doi dinti se
rea-lizeaza progresiv, fenomen din care rezulta urmatoarele avantaje, comparativ cu
angrenajul cilindric cu dinti drepti (fig. 8.41):

QInTT orepry T Fneeinvart
s 2 2
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Fig. 8.41
- existenta simultana in angrenare a unui humar de perechi de dinti mai
mare de doua perechi, ceea ce conduce la un grad de acoperire mai mare Si o capa-
citate portanta sporita;
- functionarea mai silentioasa (sunt preferate la viteze mari);
- rigiditatea perechii de dinti aflata in angrenare are o variatie mai redusa
, respectiv un factor dinamic Ky mai mic.

2. Particularitati geometrice. Dantura rotii dintate cilindrice cu dinti Tnclinati
este 0 dantura evolventica. Ea este definitda de o cremaliera de referinta cu dinti
incli-nati, al carei profil se defineste intr-un plan perpendicular pe directia dintelui,
numit plan normal. Dintii cremalierei au inclinarea b, , care se reproduce pe cercul
de divi-zare al rotii.

Negativul cremalierei de referinta cu dinti inclinati reprezinta cremaliera gene-
ratoare, care defineste geometria profilului sculei. Profilul normal al cremalierei
gene-ratoare cu dinti inclinati este identic cu profilul frontal al cremalierei
generatoare cu dinti drepti. Ca urmare, executia danturii Inclinate se realizeaza cu
aceleasi scule ca si dantura dreapta, dar Tn timpul prelucrarii axa rotii si axa sculei
fac unghiul b, (executia are loc in plan normal).

Rezultd astfel necesitatea cercetarii danturii inclinate in doua plane
principale:

- plan normal (P.N.), perpendicular pe directia dintelui, in care se
reproduc elementele cremalierei generatoare, respectiv elementele standard (m);
elementele geometrice in plan normal se vor preciza cu indicele “n”;

- planul frontal (P.F.), perpendicular pe axa rotii, In care se genereaza
evolventa si se determina elementele de gabarit ale rotii; elementele geometrice in
plan frontal se vor preciza cu indicele “t” (fig. 8.42):

—_Pn |.
o cosb, P

[\ B!
b
| Z \ o & -_f”,-vi"
v I PF. ~Yon “Cn " Ter
NS g R
| ' "
- | RA. "e’/z(f?/%)
Fig. 8.42 Fig. 8.43.
5. _ ) _ 93on
Rezulta: m; = ; A =
! cosb, 9ot cosb,

Elementele geometrice ale profilului dintelui sunt aceleasi in plan normal si
frontal (fig. 8.43):



Capitolul 8

81

hoa =NoaMn; hoa =1
hot =hofMn;  hof =1,25
ho =hga +hes = (hoa +hof)mn

ho=2,25m,
Elementele geometrice ale rotii se vor calcula cu relatiile:

d=m,z= z
cosb,

e 0
dy =d+2%p4 = Mn z+2mn:mn§ Z +23
0 cosb, 4

& )

df =d- 2xhy = Z- 25XM, =My G- 253

sbg cosbg, o

_dy+dy _mp(zg+2))
2 2xcosb,

In afara profilului cremalierei de referinti, geometria rotii dintate cu dinti incli-
nati este definita si de deplasarea profilului la generare, care este aceeasi in ambele
plane principale. Ceea ce difera insa este deplasarea specifica, avand in vedere
modulul diferit. Legatura dintre deplasarea specifica in plan normal si in plan frontal

va fi:
mp .
Xp MMy = X¢My = X¢ , dincare X=X,cos b,
cosbg,
Elementele geometrice ale rotii cu profil deplasat va fi:

cosa

dy, =d—2
cosa

da = d+2mp (hoga £ Xp)

df =d- 2mp (hoa £Xp)
Lungimea dintelui este diferita de latimea rotii:
b
| =
cosb,

3. Angrenajul cilindric cu dinti nclinati. Elementele geometrice ale an-

grenajului cilindric cu dinti Tnclinati se vor calcula cu urmatoarele relatii:
a) angrenaj cu dantura zero (nedeplasata)

hoa, =hoaMn =Mp =hga, hoa, =hofMn =125>mp, =hgy

ho1 =ho2 = (hga +h:)f)mn =2,25>my
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m m
dy =—2—z, =d dy =———2z, =d
1 cosb, 17wl 2 cosb, 2 w2
dal:dl+2>¢nn dal:dl+2>¢nn
Co =CoMy, =0,25xm;,
q, =d1td2 _Mn(z3+25)
d 2 2xcos by
b) angrenaj cu dantura deplasata
hal Z(hoaixnl)mn ha2 :(hoaixnz)mn
hfl = (hOf ixnl)mn hf2 = (hof anz)mn
m m
dq = n_z d-, = n_ -
! cosb, ! 2 cosb, 2
cosa cosa
d = dl—Ot d =d; ot
w1 cosayt w1 cosa
dal:d1+2>mn(hoaixnl) daz—d2+2>¢nn(hoaixn )
dfl = dl_ 2>mn(h0f anl df2 = d2 - 2>mn(h0f anZ)

dwq +*dwo  mp(z1+2z5)cosag
2 2>xcosb, cosa
dip +d dio +d
—g- -1 a2 5 _f2 al
2 2

aq =

Specific in cazul angrenajului cu dinti inclinati este modificarea gradului de

acoperire, In sensul ca acesta va creste datorita tnclinarii dintilor:

e —ete; —e+
Pt p>my

dinti drepti, dar aplicate in plan frontal.

b>tgb b>sinb
Po _ o4 0
Limitele angrenarii se vor verifica cu aceleasi relatii ca la angrenajul cilindric cu

4. Roata dintata echivalenta. Prin sectionarea rotii reale cu un plan perpendi-

cular pe directia dintilor, acestia apar cu forma si dimensiunile de la rotile cu dinfi
drepti, avand Tnsa modulul egal cu m,. Sectiunea obtinuta este o elipsa avand axele:

d
cosb,

2a =

si 2b=d

Deoarece angrenarea dintilor are loc pe un arc din elipsa relativ mic —

aproximativ 2 pasi — se poate nlocui sectiunea elipsoidala cu o sectiune circulara,
avand raza egala cu raza de curbura maxima a elipsei:
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a__d 2. d
b 4cos?b, d 2cos?b,

I max

Roata dintata cilindrica, avand raza de divizare (r. = remax) €gala cu raza de
curburd maxima a elipsei, dantura dreapta si modulul egal cu modulul normal al rotji
reale se numeste roata echivalenta. Importanta acesteia consta in aceea ca se va
utiliza pentru:

- calculul fortelor nominale din angrenare;

- verificarea Tncadrarii in limitele generarii danturii;

- realizarea calculului de rezistenta prin adaptarea relatiilor stabilite la
dantura dreapta (fig. 8.44).
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Fig. 8.44
Numarul de dinti ai rotii echivalente (z¢) se poate stabili din relatia:
mpz m¢z mpz mnpz z
fo = d2 nce _ f2 b —n<n _ n3 b zg = ~
2cos“ b, 2 2cosb, 2 2cos®b, cos® b,

Numarul minim de dinti necesar pentru evitarea subtaierii in cazul rotii cilin-
drice cu dantura inclinata va fi:
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Zmin = Zn cos® by = 17cos® by <17

8.3.2. Fortele din angrenajul cilindric cu dinti inclinati

Aceste forte sunt urmatoarele:
- fortele nominale calculate la diametrul de divizare:

M SR tgag =R, K% =F, tgh
t, d1s P leg, 9901 771y, COSbO’ a5, ~ tp9%0
- fortele nominale calculate la diametrul de rostogolire:
2M; t
_ 12 . _ _ gan . _
FtwL2 = Aoy ; I:rwlz —Ftwelz tgay —Ftwly2 xcos—boa I:awlz —Ftwly2 tgb,
- forta normala de dinte:
Ft Fiw
Fr.. = = i Foy.. =————=—— (in plan normal)
12 cosbgcosagy %2 cosbgcosap
Ft Fiw
—_ Lo : __ Wy A
Fot,, =———— S Fw,, = (in plan frontal)

COSa ot cosa

Pentru limitarea fortei suplimentare axiale, se limiteaza unghiul b, dupa cum
urmeaza:
b, = 8°...10° — materiale dure, b,=12°...20° — materiale imbunatatite.

8.3.3. Calculul de rezistenta al angrenajul cilindric cu dinti inclinati

1. Calculul de rezistenta se efectueaza in planul normal (planul Tn care actio-
neaza forta normala pe dinte), deci la roata echivalenta cu dinti drepti cu modulul m;
si numarul de dinti z,. Relatia de calcul a solicitarii de Tncovoiere prin oboseala la
piciorul dintelui va fi:

F .
S
— 12 — °Flim
SF, = KaKvKarYreYp £ Spp = KenYex Ys
biom S
12" n F

Tn care:

- Ka - factorul sarcinilor dinamice exterioare; se adopta ca la dantura dreapta;

- Kg, - factorul repartitiei frontale a sarcinii nominale; se adopta ca la angre-

najul cu dantura dreapta;

- Ky - factorul sarcinilor dinamice interioare;

- Yg - factorul de forma; se stabileste functie de zg;

- Yp - factorul unghiului de Inclinare; se introduce pentru a se tine seama ca
incarcarea oblica a dintelui inclinat produce o solicitare la Tncovoiere mai mica:



86 ANGRENAJE

b
Yp =1- =% pentru 0<b £ 24°
120

Y,=0,8 pentru b, > 24°
Pentru dimensionare se determind modulul minim necesar:

, Mu (i 2 +DKAKKG Yy

285 Fjim 9
Yad g?miKFNYFxYS
F o
2. Calculul la oboseala de contact a flancurilor :
é ijo +1 U Shii
SH = ZMZHZeé«FtLZKIKvKHb-LL:J £spp = —MKNZRZ,,
8 i1obod12 g SH

in care: Z. - factorul lungimii de contact, care la dantura inclinata este diferita de “b”.
3. Pentru dimensionare se determina distanta dintre axe, din conditia de re-
zistenta a flancurilor active la oboseala de contact,. Acest lucru se va obtine prin
adaptarea relatiei de la calculul danturii rotilor cilindrice cu dinti drepti, prin inter-
mediul rotji echivalente.
La dantura dreapta:

MoK KK Z0ZuSH ©
V2 i 257 S ZRZw

La dantura inclinata singura modificare care apare este introducerea factorului
lungimii de contact Ze:

Amin ~ (i12 +1)

MuKaKvKy 871 ZMmZeSH 92
2 i 28 EKiZRZw
Pentru predimensionare factorii:

Kv, Kb, Zy, Ze, Sh, Kuns Zr ST Zw

se considera ca au valoare unitard; ei se vor lua diferiti de 1 (unu) factorul de
material (sau factorul tensiunii hertziene) Zy si factorul sarcinii exterioare Ka.

Amin ~ (i12 +1) i

8.4. ANGRENAJE CONICE

8.4.1. Caracterizare

1. Angrenajele conice sunt realizate din doua roti generate din conuri Si
servesc pentru transmiterea miscarii si puterii intre doi arbori ale caror axe sunt
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concurente n plan. Tn acest caz suprafetele de rostogolire sunt doua conuri care au
varful comun in punctul de intersectie al celor doua axe de rotatie (fig. 8.45).

AXA INSTANTANEE O
ROTATIE ~

>

- 7
& Z
-

eoNuxx'y' OE ROSTDGOLIRE

Fig. 8.45

Angrenajul cu unghiul dintre axe d = 90° este cel mai frecvent utilizat in prac-
ticad si se numeste angrenaj concurent ortogonal.

Dantura rotilor conice poate fi: dreapta, inclinata sau curba (fig. 8.46). Rotile
conice cu danturd dreapta se executa mai usor si se monteaza mai simplu, dar nu
pot fi utilizate la viteze periferice mari (sub 5 m/s) deoarece produc zgomot si intro-
duc sarcini dinamice mari. Totodata, rotile conice cu dinti drepti sunt sensibile la
erori de montaj si deformatii sub sarcina, dar produc cele mai mici forte axiale.

Danturile inclinate si curbe elimina dezavantajele danturii drepte, dar se exe-
cutd mult mai greu si introduc forte axiale mai mari.

Dantura inclinata se obtine mai greu si are o capacitate portanta mai redusa
decat dantura curba, motiv pentru care se utilizeaza foarte rar.

Dantura curba asigura un grad de acoperire mai mare comparativ cu dantura
dreapta si poate fi:

a. dantura conica circulara (in arc de cerc — dantura Gleason);

b. dantura conica in arc de evolventa — paloida (dantura Klingelnberg);

c,d. dantura conica in arc de epiciclioda sau in arc de hipocicloida, denumite
si danturi eloide Oerlinkon

/o \\h | 4
72—
/ : K - l"

‘ § a. — d r
= = y AN TZIA e 4 .
danrvrs  sreEARTA DANTURA OURES DANT < Fig. 8.46

~ - e B
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Din punct de vedere al calculului geometric al danturilor conice curbe, acesta
este dependent de procedeul de executje.

Angrenajele conice se executd ca angrenaje zero sau zero deplasate. In ambe-
le cazuri conurile de rostogolire sunt si conuri de divizare.

2. Roata plana de referinta si roata plana generatoare. Geometria danturii
rotilor conice este definita de roata plana de referinta. Pentru danturile drepte si
incli-nate, forma si dimensiunile rotii plane de referinta sunt precizate in standarde.
Pen-tru danturile curbe nu exista inca standardizatda o roata plana de referinta,
fiecare fir-ma producatoare adoptand marimi diferite.

Negativul rotii plane de referinta, reprezinta roata plana generatoare, care defi-
neste geometria si dimensiunile sculei de prelucrare a danturii.

3. Deplasarea de profil. La dantura conica se realizeaza, de obicei, doua
tipuri de deplasari de profil:
- deplasarea de profil radiala (in Tnaltime) asemanatoare celei de la
dantura cilindrica si definita prin coeficientul deplasarii radiale X, ;
- deplasarea de profil tangentiala (laterald), definita prin coeficientul de-
plasarii tangentiale x; .
Deplasarea de profil tangentiala urmareste realizarea unei grosimi de dinte mai
mare decét valoarea normala la roata mai solicitata — de obicei roata mica — con-
comitent cu reducerea grosimii dintelui rotii conjugate.

4. Dantura conica evolventica si dantura octoida. in procesul de generare a
danturii conice are loc rostogolirea planului de divizare - rostogolire (de referinta) al
rotii plane generatoare pe conul de baza al rotii conice de executat, astfel incat
varful conului rAmane mereu in centrul rotii plane generatoare. In acest mod, un
punct A al rotii plane generatoare (deci al taisului sculei) va genera pe roata conica
flancuri ale dintilor cu profil de evolventa sferica, care au raza AO si se afla pe sfera
cu centrul in O.

Realizarea unui angrenaj conic cu profilul danturii de forma evolventa sferica
atrage dupa sine avantajele oferite de angrenajele cilindrice evolventice. Totusi, rea-
lizarea unei astfel de danturi prezinta avantajul ca necesita realizarea profilului dintj-
lor rotii plane de referinta si generatoare dupa o curba care prezinta un punct de in-
flexiune in polul angrenarii.

Pentru a se realiza mai simplu dantura, s-a adoptat roata plana cu flancurile
drepte care, la generare prin rostogolire pe conul de baza, va produce dantura tot pe
o sfera, dar linia de angrenare va fi o octoida, iar dantura se va numi octoidala. Doua
roti dintate conice cu dantura octoidala vor angrena corect daca liniile lor de angre-
nare (cele doua lemniscate sferice) se vor suprapune. Acest lucru se va intampla
daca conurile de rostogolire vor coincide cu cele de divizare.

5. Forma dintilor la rotile conice. In functie de tehnologia de executie a dan-
turii, dintii pot fi (fig. 8.47):
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h= const. h= variabil h = variabil
j=const. j= variabil j = const. Fig. 8.47
a. cu Tnaltime constanta, cand se folosesc in special la dantura paloida si

eloida, realizandu-se joc constant la capul dintilor;
b. cu Tnaltime descrescatoare si joc descrescator la capul dintilor;

c. cu inaltime descrescatoare si joc constant la capul dintilor.
8.4.2. Angrenajul conic cu dantura dreapta. Particularitati geometrice

La o roata conica, dimensiunile dintilor difera atat pe inaltime céat si pe latime

(fig. 8.48).
5 -

Fig. 8.48

Pe inaltimea 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 latimea rotii, dantura se defineste nu pe sfere ci pe conuri frontale tangente
la sfera respectiva si perpendiculare pe generatoarea conului de divizare-
rostogolire.

Dintre infinitatea de conuri frontale, intereseaza:

- conul frontal (suplimentar) exterior — indice “e” sau fara;
- conul frontal (suplimentar) median — indice “m”;
- conul frontal (suplimentar) interior — indice “i”.

Pe conul frontal exterior se reproduc elementele standardizate ale profilului de
referinta de la roata plana si modulul standardizat.

Fortele si calculul de rezistenta se efectueaza pe conul frontal (suplimentar)
median.

Elementele geometrice pentru angrenajul conic cu dantura dreapta,
nemodificat, vor fi:

hoa = hgam; hga =10 - Tnaltimea exterioara a capului dintelui;
hot = hgfm; h;f =125 - naltimea exterioara a piciorului dintelui;
ho =hga +hes = (hga + hgf )ym - indltimea exterioara a dintelui;

- diametrele de divizare pe conurile frontale exterioare:
di2=m Xz
- diametrele de divizare pe conurile frontale mediane:

dmly2 =MmZy2
Intre cele dou& diametre de divizare exista relatia:

R - - Y 2 b 0
= +2—sin = +——sin T= +—————sindy ,7=
G2 =0m,, +27 sindy > M G d1,2g Olmlzg 2RI, 5 dlzg
=thn,,(1+05Y rn;
b
Y -
Rm Rm
dm :L sau My - m
2 1+05YRnm (1+05YRm)
- diametrele de cap:
da ) :dl,z +2>hoaCOSdl,2

1
- diametrele de picior:
dfly2 =djp - 2> cosdy o
- lungimea exterioara a generatoarei de divizare:
dp 2
Rl,2 e
2xsin dl.2

- lungimea mediana a generatoarei de divizare:
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dml 2
2>sin dl,2

- lungimea interioara a generatoarei de divizare:
Ri, =R12-b12

Ry o =

- unghiul capului dintelui:

h
19da, , = Rloaz
- unghiul piciorului dintelui:
hot
9as,, = sz

- unghiul conului de cap:
daL2 =dp 2 t0a,,
- unghiul conului de picior:
dr, =di2- Qs
Raportul de transmitere a miscarii in cazul angrenajului conic se poate
exprima cu relatiile:
nq W1 d2 Zy _ 2R2 Sindz Sindz

ljp =—=—==—£=—£= = , Tncare Ry=R
12 n, w, d; z; 2Rgsind; sind; 17"

Tn cazul particular: d=d;+d,=90° rezulta:

. 1
i1 » =—— =tgd
1,2 gd gds

tgd;
In cazul angrenajului cu roata plana d, = 90°, rezulta:
- 1
1.2 " sing,

8.4.3. Angrenajul Tnlocuitor si aproximatia lui Tredgold

Deoarece studierea geometriei Si cinematicii rotilor dintate conice pe o supra-
fata sferica este dificila, Tredgold a introdus aproximarea ca suprafata sferei sa fie
inlocuita cu suprafata conurilor suplimentare tangente la sfera cu raza R (fig 8.49).
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Fig. 8.49

Prin desfasurarea acestor conuri suplimentare se obtin sectoare circulare
plane, pe periferia carora exista dantura dreapta, avand modulul egal cu modulul
danturii rotii conice.

Rotile cilindrice cu dantura dreapta avand razele de divizare generatoarele
co-nurilor frontale (suplimentare) si modulul rotilor conice se numesc roti de
Tnlocuire, iar angrenajul — angrenaj cilindric Tnlocuitor.

Razele rotilor de Tnlocuire vor fi:

N2 _di»
ry, B =——— sau v, = ——
12 cosd Y2 cosdj o
Numerele de dinti ale rotilor de Tnlocuire:
212
z, =—
Y2 cosdj o
Toate calculele referitoare la cinematica, la gradul de acoperire si la

rezistenta se pot desfasura, fara a comite o eroare prea mare, cu ajutorul
angrenajului Tnlocui-tor.

8.4.4. Fortele din angrenajul conic cu dantura dreapta

Angrenajul conic cu dantura dreapta se executa ca angrenaj zero sau zero
modificat, si ca urmare conurile de divizare si rostogolire coincid (fig. 8.50).
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Fig. 8.50
Fortele nominale se vor calcula in planul median al danturii, plan definit de

conul frontal (suplimentar) mediu (Fa1 © Fr2 Si Fr1 © Fa2):

2M;
R, =—2
dm,,
_ : _ 2Mtl2
Fr., =Fv,, cosdip =F tga,cosdy, = i tga, cosd;
12
2M

, . t _
FaLz = FI’VLZ Slndl.z = Ftlz tgag Smdl,Z = dm 12 tgag Slndlz
12

8.4.5. Calculul de rezistenta al angrenajului conic cu dantura dreapta

Calculul de rezistenta al danturii angrenajului conic cu dinti drepti se efec-
tueaza in planul median al danturii, adaptand relatiile de la angrenajul cilindric cu
dinti drepti prin intermediul angrenajului Tnlocuitor corespunzator planului median.

1. Calculul la solicitarea de Tncovoiere prin oboseala la piciorul dintelui
- relatia pentru verificare :
SFlim
— 12
=——< KenYrxYs

F
—_ 12
S = KaKyK,Y, £s
Fl brom AKVKaYE , £Spp, Se
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unde Y,:LZ— se determina in functie de numarul de dinti ai rotilor dintate cilindrice

Tnlocuitoare.
- relatia de dimensionare :
2M¢ dm 1
F. =——2; b=Yg Ry =Y L =Yg dm +fi2, +1;
t dm, Ro ™M ™ "Rm 2gind, 2 "m MV12
: tgd
sindy = S -1
th dl +1 le
m 3 4Mt1KAKVKaYF1 sindl _ 4Mt1KAKVKaYF1
N =
SEji SEJi
2 >Flim 2 [2 Flim
YRmdml £ KFNYFXYS YRmdml IlZ +1 e KFNYFXYS
2. Calculul la oboseala superficiala de contact
- relatia pentru verificare :
¢ /201/2
e F, (i2 +1)1 ’ SHIi
12 u _ °Hlim,
SH,, = ZMZHeb KKvKnp==——"—3 £Shp, —S—KHNZRZW
§ dm,, I1- 2 i H

unde Z, — factorul punctului de rostogolire; se calculeaza pentru angrenajul inlo-
cuitor.

3. Pentru dimensionarea angrenajului conic cu dantura dreapta din conditia
de rezistenta la presiunea hertziana de contact, se adapteaza relatia de la rotile
cilin-drice cu dinti drepti prin intermediul angrenajului inlocuitor:

§ relatia tensiunii hertziene pentru dantura rotilor cilindrice cu dinti drepti,

pentru pinion
a2
o i12+10
Shi~ KMKHg tlKAKVKbl = £Sup
bd li2 ¢

§ pentru angrenajul inlocuitor, la pinion, vom avea
2

. +10
OF?FQV KAKva(IlZ)V N
Cbchy (

) - ESum
l2)v g
Trecand la angrenajul conic real vom avea:

SH1:KMKH

Fo. =F () _Zoy _2Z>/cosd; _ chosdl cosdl i, cosdlzI 1o
v 1 W2h "7z, " Zicosdy Zicosd, sindy "2sind, "tgd, 2

12
10
Chy =di/cos d,=dy/ (1+tgzd1)uz = dllg["'izi = O/ (1+i%2)1/2
12 ¢
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Tnlocuind 1n relatia tensiunii hertziene, vom obtine:
- , W2 g
Fu (1+i ) X
SH1:KMKH97 _12 KaKvKbI £Spp
&bdm iz :

Pentru dimensionare, din relatie vom determina dmyi, dupa ce vom face
urmatoa-rele Tnlocuiri:

Ftl _ 2Mtl; b—y mRm
dml
2 i2
X : tgdy +1 (1/| +1)]/ 1 .
in care Ry, =dm1/(2sindy) =dpyg g2tgld =dm 1221 :—dml(lf2 +1)J/2
12
. 1 .
Deci b= Ey Rmdml(lf2 + 1)3/2

Inlocuind in relatia tensiunii hertziene pentru dantura rotji conice cu dinti drepti,
se determina diametrul mediu al pinionului cu relatia:

m’ | AZM.H KAKVKD(ZI\AZH)2
VSHP1|12 Y rm

Pentru predimensionare factorii: Ky, Kp, ZH, se vor adopta egali cu unu, mai

putin Ka si Zy (factorul global al presiunii hertziene de contact) se vor adopta functie
de situatia concreta.

d

8.5. ANGRENAJE MELCATE

8.5.1. Caracterizare, clasificare si domenii de utilizare

Angrenajul melcat este un angrenaj incrucisat, utilizat pentru transmiterea
miscarii si puterii intre doi arbori concurenti In spatiu, unghiul dintre acestia fiind de
90°.

Este alcatuit dintr-o roata dintata cilindrica cu un numar de dinti foarte mic
(z1=1...4) — melcul-roata conducatoare — si roata condusa care are dantura dispusa
pe o suprafata toroidala astfel incat aceasta infasoara melcul-roata melcata.

Angrenajul melcat are la origine angrenajul cilindric incrucisat, la care ambele
roti au forma cilindrica (fig. 8.51).
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Roata cilindrica

Melc cilindric
Fig. 8.51

Angrenajul cilindric Tncrucisat prezinta contactul punctiform dintre dintii conju-
gati in timpul angrenarii, motiv pentru care are o portanta scazuta.

Zmin =17cosbg [1+ O,884(cos2 by - D]

bo 45° 50° 75° 86°
Z, 7 6 4 1

Marirea portantei se poate obtine prin realizarea unui contact liniar in locul celui
punctiform, intre dinti, in timpul angrenarii. Pentru aceasta, s-a realizat roata conju-
gata melcului astfel incat sa-l infasoare, prin dispunerea dintilor acesteia pe 0 su-
prafata toroidala. S-a obtinut astfel angrenajul melcat cu melc cilindric — fig. 8.52.

Cresterea mai pronuntata a capacitatii portante se poate obtine prin marirea
gradului de acoperire a angrenajului. Aceasta se poate realiza prin modificarea mel-
cului, Tn sensul ca acesta sa infasoare roata melcata, respectiv dintii acestuia sa fie
dispusi pe o suprafata toroidala — melc globoidal. Angrenajul astfel obtinut se nu-

meste angrenaj melcat globoidal &angrenaj melcat cu melc globoidal) — fig. 8.53.
oata melcata (globoidala)

=4

7 Melc cilindric
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Fig. 8.52

Roata melcata (globoidala)

41— Melc cilindric

Fig. 8.53

Melcul este o roata dintata cilindrica cu un numar foarte mic de dinti. Redu-
cerea numarului de dinti (z; = 1...4) este posibila prin cresterea unghiului de
inclinare by, spre 90°% ca urmare are loc scaderea diametrului de divizare si a
pasului elicei, astfel ca se produce Tnfasurarea pasului elicei de mai multe ori pe
latimea rotii. Roa-ta dintata (melcul) ia aspectul unui surub, cu filet trapezoidal (fig.
.8.54), unde:

Fig. 8.54
b; — unghiul de inclinare al dintelui;
a — unghiul de infasurare al elicei;
a-= 900- b]_.
Numarul de dinti ai melcului se mai numeste si numarul de inceputuri.
Angrenajul melcat prezinta urmatoarele avantaje:
- rapoarte mari de transmitere ntr-o treapta de reducere: (6...10) la
reductoare, (6...15) la multiplicatoare, < 1000 la transmisii cinematice;
- portanta ridicata (angrenajul melcat globoidal);
- functionare silentioasa.
Concomitent apar si urmatoarele dezavantaje:
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- odata cu cresterea raportului de transmitere scade randamentul, deci
cresc pierderile de energie;

- viteze mari de alunecare pe lungimea dintelui si ca urmare pericol mare
de uzare si gripare;

- tehnologie de executie si montaj complicata.

Angrenajele melcate se pot utiliza:

- ca transmisii cinematice, n constructia masinilor-unelte;

- ca transmisii de forta (reductoare melcate) Tn domeniul masinilor de ridi-
cat, asigurand conditia de autofixare.

8.5.2. Angrenajul melcat cu melc cilindric

1. Melcul de referinta. Datorita formei toroidale a rotii melcate, geometria dan-
turarii angrenajului melcat va fi definita printr-un melc cilindric de referinta stan-
dardizat. Forma si dimensiunile melcului de referinta sunt definite Tn sectiune axiala
(fig. 8.55).

CoLINDRUL DE — CILINORY’ DE REFERINTR

AP N
\b‘r ‘ l < 0 e
- ' | {; «unjk{u-/e/cfu
erernbrul t
be Ppiciok , W & re}utmﬁ
0 .
E: B~ Mvcgluu/ Ae
tneldinare
divizare

- ‘\ [ 3 .
e

3
Fig. 8.55

Melcul generator, identic cu freza melc cu care se prelucreaza roata melcata,
are forma si dimensiunile identice cu ale melcului de referintd, cu exceptia diame-
trului de cap, dg, care este marit pentru a se crea jocul la capul dintilor in timpul
angrendrii. In timpul danturarii, roata nelcata trebuie sa fie adusa in angregare cu
melcul generator in aceleasi conditii cinematico — geometrice (raport de transmitere,
distanta dintre axe) ca si cele din angrenajul real.

Melcul de functionare (melcul real), cel care formeaza cu roata dintata
melcata angrenajul melcat, are forma si dimensiunile identice cu cele ale melcului de
referintd, cu exceptia grosimii dintelui, care este subtiata (micsorata) in scopul obti-
nerii jocului dintre flancuri Tn timpul angrenarii. Pentru a avea o angrenare corecta,
melcul de functionare trebuie adus in angrenare cu roata melcata la o distanta intre
axe identica cu aceea din timpul danturarii rotii melcate, deci diametrele de divizare,
dy o, ale melcului si rotii melcate coincid mereu cu diametrele de rostogolire din
functionare - dle .
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Deoarece melcul generator este identic cu cel de functionare, rezulta ca fie-
carei roti dintate melcate 1i corespunde un melc de functionare identic cu freza melc.
De aici rezulta necesitatea ca la proiectare sa se realizeze angrenajul melcat in
functie de frezele melc existente, altfel va fi necesar ca pe langa proiectarea si exe-
cutia angrenajului sa se proiecteze si sa se execute si freza cu care se va dantura
roata melcata.

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

- modulul axial: my — pentru dantura melcului;
- modulul normal: m, — pentru dantura melcului si a rotii;
- modulul frontal: m; — pentru dantura rotii melcate,

intre acestea existand relatiile: my =mg si mp =my,

Modulul standardizat este m=m, =my, .
Relatia dintre pasul normal si pasul axial va fi p, =py C0sgy;, relatie care,
impartita cu p, conduce la m, =my cosgy;

Prin desfasurarea unui dinte pe lungimea de un pas (fig. 8.56), rezulta:

| ‘\ /
b:\\. /g,,
e T
I
s
T['dol X;'
|
| o
| [
. B&% |

Fig. 8.56
d d d
ctggo; = tgboy = Pdor _ POo1 _ Jdo1
Px1Z1 PMy1Z7 My1Z3

din care rezulta:
do1 = My1 21 Ctg Qo1 =Myq Z11gbo1 =Myg g =mq
unde: q=2z,ctg gy = Z1tgb, - coeficient diametral, ale carui valori sunt standar-

dizate, realizdndu-se astfel o tipizare a angrenajelor melcate si, respectiv, a frezelor
melc.
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19901
tg (go1 +i )
Adoptarea unei anumite valori pentru q este o problema de optimizare pentru

anumite conditii cerute angrenajului melcat asa cum se indica in tabelul urmator
(unde sagetile Tn sus inseamna “ creste “, iar sagetile in jos semnifica “ scade “).

q\ Yo1f1’]/‘ d\ b\

mefc subtire|roata ingusta

q7 | Yo NN [,/ b/

Elementele geometrice ale dintelui:

Randamentul: h =

PR . .. L .
- inaltimea capului dintelui: hoa =hoa, m=m;

- Tnaltimea piciorului dintelui: hot = hgfX m=125xm; ;

- naltimea dintelui: hy = (hgax +het, ): 2,25Xm .

Elementele geometrice ale rotilor (fig. 8.57) :

Fig. 8.57

- diametrul de referinta al melcului:  dea=mq ;

- diametrul de cap al melcului:

- dg; =dgp +2xgy =mg+2xm=m(q+2);

- diametrul de picior al melcului:

- dfp=dgr- 2% =mg- 25xm=m(q- 25);

- diametrul de rostogolire-divizare al melcului:  d; =d; =dg; =mq
- lungimea melcului (L):
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L = (11 + 0,06 xz3) m daca z; =1 sau 2 inceputuri (dinti);
L =(12,5+0,09 xz) m  daca z; = 3 sau 4 inceputuri (dintj);
- diametrul de rostogolire, divizare si de referinta al rotii melcate:
doz = dwz2 = d2=m xz5;
- diametrul de cap al rotii melcate:
da2 =d02 +2>‘hoa =mz, + 2 xm =m(22 +2);
- diametrul de picior al rotii melcate:
dip =dg2 - 2% =mMz5 - 25XM =m(z5 - 2,5);
- diametrul exterior maxim al rotii melcate:
dap  £dgp +2>m dacaz;=1;
dap_ £dao +15>m daca z,= 2 sau 3;
dap  £dgp +m daca z, = 4;
- razade curbura a suprafetei de varf:  rg; = 0,5 Xdoy - m;
- latimea rotii melcate (b):
b£0,75xdy; pentru 2z,£3;
bE£0,67xd,; pentru z:=4;
b :
dy +05>m’
- unghiul de inclinare al danturii rotii melcate: bg; = g ;

- distanta dintre axe (de referintd):
_dy+dy _

- semiunghiul coroanei melcate: sinq =

ag O,5(q+22)m.

Elementele geometrice ale melcului de referinta sunt aceleasi indiferent de pro-
cedeul tehnologic de executie a melcului real. Diferd insa, in functie de tehnologia
de executie, forma flancurilor melcului de referintd. Standardele indica tipurile
principale de melci utilizati si caracteristicile acestora:

ZE — melcul In evolventa;

ZA — melcul archimedic;

ZN1 — melcul cu profil rectiliniu in plan normal pe dinte;
ZN2 — melcul cu profil rectiliniu Tn sectiunea normala pe gol;
ZK1 — melc generat cu freza disc dublu conica;

ZK2 — melc generat cu freza deget conica.

n afara tipurilor de melci neriglati standardizati se mai foloseste, in mod frec-
vent, melcul cu profil axial concav, iar la roata melcata corespunde profilul conjugat
convex — angrenajul CAVEX.

3. Deplasarea profilului danturii la angrenajul melcat cilindric.
Deplasarea profilului danturii la angrenajul melcat cilindric se realizeaza in aceleasi
scopuri ca si la angrenajele cilindrice. In acest caz deplasarea de profil se
realizeaza numai la roata melcata, melcul pastrandu-si aceleasi dimensiuni ca si in
cazul angrenajului nedeplasat (fig. 8.58).
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s

G =a=05Z%)

Fig. 8.58

a. Angrenaj zero :
do1=d1=dw1= mq ,;
do2=d2= dw2=mzy;

da1 = dog +2>m =m(q+2)
daz =dg2 +2>m =m(z; +2)
dfg =do1 - 255 =m(q- 2,5)
dip =dgo - 25N =m(z, - 2,5)
ag=a=0,5m(q+z,)

b. Angrenaj plus :
dor=mq; do=dw2=mz;;

dy1 =d1 =dg; +2mx =m(q+2x)
d02 = d2 +2mx :m(22 +2X)
da1 =dg1 +2>m=m(q+2)
dpo =dgp +2>Xm=dy +2mx+2m=m(z, +2x+2)
dfg =do1 - 25>m=m(q- 2,5)
thp =0y - 25°M=0bh - 25>XmM+2mx=m(z, - 25+2X)

a=a e _ oo ge2x)

c. Angrenaj minus :
du=mq; d;=dwe=mz;;
dyy =dg =dgg - 2mx =m(q- 2x)
dg2 =dy - 2mx =m(z5 - 2X)
dag = dog +2>m =m(q+2)
dyp =dgp +2Xn=m(z, - 2x+2)
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dfg =do1 - 255 =m(q- 2,5)
Gz =0z - 25°M=m(z; - 25- 2X)

a= dwg +dw2
2

Sunt posibile urmatoarele moduri de a se realiza deplasarea de profil:

a) mentinerea numarului de dinti pentru roata melcata si realizarea unei
distante dintre axe impusa sau standardizata.

La angrenajul deplasat se vor mentine dy; = d; si dy, = d, deoarece este nece-
sara mentinerea aceleiasi distante dintre axe in functionare ca si la prelucrare, pen-
tru a se realiza contactul liniar intre flancuri.

b) se mentine distanta dintre axe, dar se modifica z, in z', pentru imbunatati-

rea conditiilor de functionare.
Deplasarea de profil necesara in acest caz va fi:
aq=0,5m(q + z,) Si ag =O,5m(q+z'212x).
Punand conditia ca: as=a, rezultd x =+(z, - z')
Daca se admite z, - z'» =1 sau 2 se obtine x=%*1saux=%0,5.

=05xm(z, +q- 2x)

4. Pierderile de putere si randamentul reductorului cu melc cilindric.
Randamentul unui reductor cu melc cilindric se poate stabili cu relatia:
h =h4h,hh,
in care:
h, — randamentul angrenajului melcat;
h, — randamentul barbotarii uleiului si frecarii in etansari;
h, — randamentul lagarelor;
h, — randamentul ventilatorului.
Sunt recomandate urmatoarele valori pentru h,:
h=07, 0,75® z;=1;
h=0,75, 0,82® z,=2;
h=082, 0,92® z,=3; 4,
Corespunzator acestor randamente vor exista pierderile de putere:
Ppo=Pat+ Py+ P+ P,
n functie de care randamentul total se poate exprima cu relatia:

h:P_Z: P2 :Pl_Pp :1_P_p_
Pl P2 + Pl Pl Pl
Pierderile maxime au loc in angrenare si se datoreaza indeosebi alunecarii
relative a dintilor Tn contact pe lungimea lor. Prin asemanare cu transmisia surub-

piulitd, rezulta pentru cazul melcului motor:
h — tggOl
a -~ sy
t9(gor +1 )

, unde | '=arctgmy,

8.5.3. Fortele din angrenajul melcat cilindric
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Si in cazul angrenajului melcat cilindric apar, Tn timpul angrenarii, fortele Intal-
nite in cazul celorlalte tipuri de angrenaje (fig. 8.59):

Fig. 8.59
- fortele nominale, datorate momentului de torsiune transmis;
- forta dinamica exterioara, determinata de caracteristicile de lucru varia-
bile in timp ale masinilor motoare si de lucru;
- forta dinamica interioara, produsa de erorile de executie a danturii
rotilor si elasticitatea acesteia;
- forta de frecare, determinata de alunecarea relativa in lungul dintilor.
Totodata si aici are loc repartitia neuniforma a sarcinii, in timpul angrenarii, pe
l[atimea danturii.
Initial se pot preciza urmatoarele egalitati rezultate din pozitia relativa a axelor
de simetrie a melcului, respectiv rotii:
Fu= Fa; Fai = Fiz; Friu=Fp
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- forta tangentiala la melc:

2My
Fu = q., laz
ol
- forta tangentiala la roata melcata:
F F
Ft2 — a2 t1 =F

t9(0or +i7)  t9(gor *i )
- fortele radiale la melc, respectiv la roata melcata:

- F
Fy =Fp =Fptgag, =R, 0S| 'tgagn = ——22—cosj 'tgagn ;
r1 = Fr2 =M2t98aon 2 J 9aon SiN(Go1 +1 ) J 193a0n
L cosj 'tgagn .
F1=F2 =Fuec———;
Sin(Qo1 +j ')
2My | Fu .
Fu=Fag =—=  Fo=Fg=———7;
do1 t9(do1 +] ')
L cosj 'tga
F1=F2 =Fo———x
Sin(Qo1 +] ')
- fortele normale la melc, respectiv la roata melcata:
F=F,= Fri2 _ Fr2 _Rpcosj’ _ Fao COSJj '
n n sinag, COSagy, CO0Sag, Sin(gyy +j')cosagy

cosj '
sin(go1 *+j ')cosagn
Considerand: j ¢relativmic, cosj¢»1; sinj¢»1; tgj ¢»O0,rezulta
1 1

Frt = Fnp = Fr— =F :
N2 = Ginggcosag, 2 cOSagy COSgoy

Fra =Fn2 =Fg

8.5.4. Materiale, precizia de executie, moduri de deteriorare a
angrenajelor melcate

Datorita alunecarii mari dintre flancuri, la angrenajul melcat apare, mai pronun-
tat decét la celelalte angrenaje, pericolul de uzare si gripare, motiv pentru care mel-
cul si roata se vor confectiona din materiale care sa alcatuiasca cupluri antifrictiune.

n acest sens, melcul se poate confectiona din:

- oteluri aliate de cementare (HRC = 56 - 62); prelucrarea finala va fi recti-
ficarea si lustruirea;
- oteluri aliate de imbunatatire (HRC = 45 - 55), cu flancurile calite.
Roata melcata, frecvent numai coroana dintata, se va confectiona din:
- bronzul aliat cu staniu — pentru angrenaje foarte solicitate;
- aliaje de bronz cu aluminiu (atunci cand se urmareste economisirea sta-
niului);
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aliaje de aluminiu cu zinc;

fonte de antifrictiune; n aceste cazuri se recomanda ca
- fonte cenusii; melcul sa fie cementat si rectificat
materiale plastice

Atunci cand coroana dintata se executa din bronz iar corpul rotii din fonta sau
otel, iTmbinarea se poate realiza prin fretare sau cu suruburi pasuite; se poate adopta
si solutia turnarii coroanei direct pe corpul rotii, iar prin racire rezulta strangerea ne-
cesara pentru transmiterea momentului de torsiune prin frecare.

Precizia de executie a angrenajelor melcate este standardizata. Alegerea trep-
tei de precizie se efectueaza, in principal, Tn functie de viteza periferica a angrenaju-
lui si rolul functional (angrenaj de forta sau cinematic).

Modurile de deteriorare a danturii angrenajelor melcate sunt aceleasi ca la an-
grenajele cilindrice si conice: ruperea danturii, oboseala superficiala a flancurilor
(pitting sau ciupire), gripajul, uzarea adeziva si abraziva.

Se precizeaza insa ca datorita alunecarilor relative mari dintre flancuri, gripajul
si uzarea adeziva constituie principalele cauze de deteriorare a danturii.

8.5.5. Calculul de rezistenta al danturii angrenajului melcat cilindric

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

Pentru calcul se va utiliza relatia efortului hertzian normal maxim:

& _ Fo., E?
— nc2 -
sy =al175 xl— —

2] min n20

aplicata pentru roata melcata care se executa totdeauna dintr-un material mai slab.
Sectiunea in care se vor determina razele de curbura ale dintilor in contact
este aceea in care flancurile melcului sunt drepte (r 1:=¥):
1 1 _ 2coshy (in cazul melcului ZA, flancurile sunt
[ oy OyoSiNay drepte Tn secl;lune axiala, re_spgctlv, la
roata melcatda aceasta coincide cu
sectiunea frontald).

Forta normala de calcul va tine seama atat de sarcinile dinamice, cat si de
repartitia neuniforma pe lungimea dintelui:

Fio Fio
Froe =FroKaKKp = KaKKp = KKK
n2e = n2RATVIRD €0Sa g COS g1 ATVED coSsagp cosb, ATVED
Lungimea de lucru, desfasurata a dintelui va fi:
2 _pdwi 29
= r =
PwifTg0 =2 180

Lungimea minima de contact a dintilor, obtinuta prin Thsumarea liniilor de
contact efective:
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075
min cosby,

Daca in aceasta relatie se inlocuieste b si se adopta 29 =100° si e=2 se
obtine:

lmin » ———+
cosbyy
Tnlocuind 1n relatia efortului hertzian, se obtine:
p 1/2
e F cosb 2Ecosb, U
sy =175 t2 KK K b2 2
é cosa g, cosb, 13>dy1 dyo Sinay
Se noteaza:
Zw= (0,35 xE)** — factorul de material;
® cosh 1/2
Zy = b2 = - factorul punctului de rostogolire;
COSagp SiNa yt g
\1/2
ZMZHé—KK Kbu £spp2-
el Wld
Pentru dimensionare se va determina distanta dlntre axe:
2M dyq+d m 2a
Fp = =2, a=—WL_—WZ -2 (q+2,), m = :
dyo 2 2 q+z,
3
2 __.32 _ 8a 2
dyqd;,, =m~z5q = ——320
(a+z3)
. 1/3
L u
a=(z +Q)eﬁKAK Kp @ZmZn)? 3
§9,2>81p,250 u

b. Calculul la solicitarea de incovoiere prin oboseala la piciorul dintelui

Verificarea la Tncovoiere se va efectua numai pentru dantura rotii melcate
confectionata din material mai slab.
Asemanator cu angrenajul cilindric cu dintii inclinati se va utiliza relatia:

Fio
SF2 = KAK VKK Yeon £SEpa.

Pentru dimensionare se va determina modulul danturii, facand urmatoarele
Tnlocuiri:

2M

prin majorarea cu 50% se tine seama de rezistenta la uzare
w2

a danturii.

d 8
Pows oq—2-%  29=100°

b » 0,87 >d,y1; b= 3
W é 2 180°
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2

) _4da
dwldW2 =m°z,q=—-12,9
(a+z5)
Tnlocuind 1n relatia de verificare din care se va scoate modulul si se va obtine:
0,86 My, (q+2,)
Mpy 3 = (a+2,) KAKyKpKa YE, -
SEp2 XA azo

c. Calculul termic al reductorului melcat
Din ecuatia de bilant termic se va determina temperatura medie a uleiului:
10°P1(1- h) = K A (ty- to)
103P;(1- h
t, =t, +#£tua =(80...95)°C
KA,
n care:
K - coeficientul global de transfer termic prin carcasa;

A. - aria carcasei reductorului.
Daca relatia nu este satisfacuta, se vor lua masuri de racire ca: nervura car-
casei, utilizarea unui ventilator, racirea baii de ulei etc.
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LAGARE CU ELEMENTE DE
ROSTOGOLIRE (RULMENTI)

9.1. CARACTERIZARE. CRITERII DE CLASIFICARE

1. Lagarele cu elemente de rostogolire se deosebesc de lagarele cu alune-
care prin aceea ca frecarea de alunecare este Tnlocuitd cu frecarea de rostogolire;
constructiv, cuzinetul este Tnlocuit cu un organ complex, fabricat in serie si stan-
dardizat, numit rulment.

Deci rulmentul este un organ de masina complex care materializeaza o cupla
cinematica de rotatie, intre elementele sale existand o miscare de rostogolire (fig.
9.1):

f
et =Ff Py =—Fg =My

unde m - coeficient de frecare la rostogolire (m scade daca f scade, ceea ce im-
plica: duritate ridicata a cuplului de materiale; suprafete foarte netede; geometrie
precisa.

in realitate, Intre elementele rulmentului nu exista rostogolire purd deoarece si-
multan apare si alunecare (alunecare elastica, alunecare geometrica). Totodata se
precizeaza ca nu poate exista frecare uscata deoarece rulmentii se ung, iar in anu-
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mite conditii de netezime (rugozitate) a suprafetelor, viteza, incarcare si lubrifiant
(ulei) se poate realiza un regim de ungere elastohidrodinamica (EHD).
2. Elementele componente ale unui lagar cu rostogolire sunt (fig. 9.2):

!

7,8, 2
) 5
»*‘-—‘n‘ 74 / -
a — N \
R \N = P Q
no ol RO
oo R S p B - Led o Sl
d\,‘ ~ 77 1: ‘l>\ : \::0‘_ ¥
5 )
- (
X T" ,f& SRR l‘_
B(w) | "
i Tiny ‘
\\\‘\ . %
Fig. 9.2

a - inelul interior al rulmentului, montat pe fusul 1 al arborelui printr-un ajustaj
cu strangere sau intermediar, astfel Incat se roteste simultan cu acesta; totodata
inelul interior se va fixa axial pe arbore, intr-un singur sens sau in ambele sensuri:
KB /m; k;n; 5;6 sau PO/m; k; n; 5; 6;

b - inelul exterior al rulmentului, montat in caracasa 2,2’ a lagarului printr-un
ajustaj intermediar, astfel Incat, in functionare, el este stationar; totodata inelul exte-
rior se va fixa axial In carcasa, intr-un singur sens, in ambele sensuri, sau poate fi
liber-axial in ambele sensuri [H 7.8/ hB (H 7,8/p,) H6,7/hB].

Observatie: Sunt aplicatii Tn care inelul interior este fix in functionare, iar inelul
exterior este rotitor (de exemplu la osiile fixe).

c - corpurile de rostogolire, montate intre cele doua inele si care au
posibilitatea de rostogolire si alunecare pe caile de rulare ale acestora; caile de
rulare pot fi: toroi-dale, cilindrice, conice, sferice;

d - colivia (camasa) rulmentului care are rolul de a mentine echidistante cor-
purile de rostogolire;

3, 4 - piulita canelata, respectiv saiba de sigurantd; cu ajutorul acestora se
realizeaza fixarea axiala a inelului interior pe fusul arborelui;

5 - inel elastic pentru alezaj prin care se realizeaza fixarea axiala a inelului ex-
terior in carcasa;
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6 - capacul lagarului cu ajutorul caruia se realizeaza simultan fixarea axiala a
inelului exterior in carcasa si etansarea lagarului prin strangerea garniturii 9 cu
elementele filetate 7, 8 (suruburi, saibe de sigurantd).

3. Dimensiunile caracteristice pentru un rulment sunt:

d - diametrul interior a carui valoare nominala este identica cu cea a fusului
ar-borelui;

D - diametrul exterior — are valoarea nominala identica cu cea a alezajului din
carcasa;

B (H) - latimea rulmentului sau Tnaltimea (pentru rulmentii axiali sau axiali-ra-
diali);

r - razele de racordare ale inelelor rulmentului.

Rulmentii sunt standardizati sau indicati Tn cataloagele intreprinderilor produ-
catoare. In tara noastra rulmentii sunt fabricati n societati specializate din Brasov,
Barlad, Alexandria, Ploiesti, Vaslui.

Utilizarea lagarelor cu rostogolire prezinta, comparativ cu lagarele cu alune-

care, urmatoarele avantaje:

- pierderi prin frecare mai reduse, indeosebi la pornire si oprire;

- uzura relativ mica; inexistenta uzarii fusurilor pe care se monteaza;

- consum de lubrifiant cu ~ 30% mai mic;

- gabarit axial mai mic; capacitate portanta mare pe unitatea de latime;

- interschimbabilitatea este usor asigurata prin caracterul de masa al fabri-
catiei;

- materialele din care sunt confectionate elementele componente ale rulmen-
tului nu sunt deficitare;

- asigura rigiditate mare a reazemului (atunci cand este necesara).

Simultan, trebuie precizate insa si urmatoarele dezavantaje:

- functioneaza greu la incarcari si turatii mari; pentru precizarea mai exacta a
domeniului de utilizare prezinta interes diagrama din fig. 9.3;
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Fig. 9.3
- sensibilitate mare la sarcini dinamice (indeosebi cele prin soc);
- zgomot relativ ridicat.

Observatie: Aceste doua dezavantaje se datoreaza lipsei unei pelicule de lu-
brifiant cu rol amortizor.

- conditii severe de fabricatie si uneori si de montayj;
- gabarit radial mult mai mare;
- durata de functionare redusa in conditii de Tncarcare si turatie mare;

- imposibilitatea de montaj si demontaj atunci cand se impune un plan dia-
metral de separatie;

- sunt sensibili la medii cu grad ridicat de impuritati.

4. Clasificarea rulmentilor se pot clasifica dupa urmatoarele criterii:
a. Dupa directia de actionare a fortei principale preluate:
a.l. rulmenti radiali;
a.2. rulmenti axiali;
a.3. rulmenti combinati radial-axiali sau axial-radiali.
b. Dupa forma corpurilor de rostogolire (fig. 9.4):
b.1. rulmenti cu bile;
b.2. rulmenti cu role.
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|  SteraR

b1. Rulmenti cu bile

|
b2. Rulmenti cu role:ﬁ]nrw @ Cles
Ir
]

cilindrice tronco- buto- buto- ace
cilindrice 4 panda nice ias si- ias asi-
scurte: I/d. € 2,5 infisurata metric  metric
lungi: I, >2,5d,
Fig. 9.4

c) Dupa adancimea cailor de rulare:
c.1. cu cale de rulare normalg;
c.2. cu cale de rulare adanca;
d. dupa forma caii de rulare: d1. toroidala
d2. cilindrica
d3. conica
— d4. sferica
d) Dupa numarul randurilor de rostogolire:
e.l. cu un singur rand;
e.2. cu doua randuri;
e.3. cu patru randuri (rulmentii pentru material rulant).
f) Rulmenti cu destinatie speciala:
f.1. miniaturali — rulmenti pentru mecanica fina;
f.2. rulmenti pentru lagare de sprijin si rotire cu diametrul foarte
mare si care lucreaza la turatii scazute;
f.3. rulmenti cu plan de separatie diametral (din doua bucatj);
f.4. rulmenti pentru miscari de translatie (ghidaje).

5. Tipuri reprezentative de rulmenti — caracteristici functionale si indicatii
de utilizare. Date fiind conditiile de functionare foarte variate (incarcarea ca marime
si directie, turatia, temperatura, posibilitatea de ungere etc.), pentru a se acoperi
toata gama de necesitati au fost realizate destul de multe tipuri de rulmenti. Pentru
alegerea tipului optim de rulment, pentru conditii de lucru date, este necesara cu-
noasterea caracteristicilor functionale ale acestora.

A. Rulmentul radial cu bile pe un rand (fig. 9.5):
%

5T

d | 15
Fig. 9.5

- are cea mai larga utilizare deoarece constructia sa este simpla si pretul de
cost redus;
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- este un rulment nedemontabil si poate prelua sarcini radiale (F;) medii si

sarcini axiale (F3) mici si medii, in ambele sensuri;

- functioneaza bine la turatii mari si foarte mari;

- poate asigura compensarea abaterilor de ali-niament intre arbore si carcasa
ntre limitele de (2'...10%);

- asigura fixarea axiala a arborelui Tn ambele sensuri.

B. Rulment cu role cilindrice pe un rand (fig. 9.6):

W 7
k? \-\ \\ N &
NU NJ +HJ
4 ﬁ' NJ ‘ f.;_ ‘Fr
. , N 5.9 .
a) b) c)
Fig. 9.6

- sunt rulmenti demontabili, motiv pentru care se usureaza montarea, res-
pectiv demontarea, mai ales atunci cand datorita conditiilor de incarcare ambele ine-
le se monteaza cu strangere;

- functioneaza bine la turatii medii si mari;

- pot prelua sarcini radiale (F;) mari, iar tipurile NJ (fig. 9.6, b) si NJ + HJ
(fig. 9.6, c) pot prelua si sarcini axiale (F5) mici si medii, primul intr-un singur sens i

al doilea in ambele sensuri;
- tipul NU (fig. 9.6, a) permite o deplasare axiala a arborelui in ambele sen-

suri, in raport cu carcasa.
C. Rulment cu ace pe un singur rand (fig. 9.7):
- preia numai sarcini radiale (F;) mari si foarte mari;

E, E
F
s
Vs %ig L P ; S o N\ ,,X” 7
T e k= A\ -
-t ~ s N pd \ . JF 4 \/
70N B
‘6.¥ > 3 h
| W e | N <X— /—> ;
i
a F‘a fa ) fa ]
Fig. 9.7 Fig. 9.8 Fig. 9.9

- functioneaza bine la turatii medii si mari;
- asigura un gabarit radial redus;
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- permit deplasarea axiala a arborelui in raport cu carcasa.

D. Rulment radial — axial cu bile pe un singur rand (fig. 9.8):

- este un rulment demontabil;

- preia sarcini radiale (F,) medii si mari si sarcini axiale (F3) intr-un singur
sens;

- la Tncarcarea rulmentului cu o sarcina radiala apare o forta axiala care
trebuie compensata printr-o forta opusa; din acest motiv se monteaza pereche-opus,
in X" sau ,O” in acelasi lagar sau in lagare diferite;

- cand se doreste cresterea capacitatii lagarului se pot monta In tandem
(pereche in acelasi sens).

E. Rulment radial — axial cu role conice (fig. 9.9):

- preia sarcini axiale (F;) medii si mari intr-un singur sens si sarcini radiale
(Fy) mari;

- este demontabil;

- pentru montaj aceleasi precizari ca la D.

F. Rulment radial oscilant cu role butoias simetrice (fig. 9.10):
/

\
N
A
\-4 ‘g
fa 3
& -
Fig. 9.10

- calea de rulare din inelul exterior este sferica, avand centrul pe axa de
rota-tie a rulmentului;

- preia sarcini radiale (F;) mari si foarte mari, statice si dinamice si sarcini
axiale (Fg) mici in ambele sensuri;
- permite asezarea inclinata a arborelui fatd de carcasa (1°...2,5°).

G. Rulment axial cu bile, cu simplu efect (fig. 9.11):

: |°
{° t P
| 7 _
i N ) A \

T I
Fig. 9.11 Fig. 9.12
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- pentru a se evita miscarea de alunecare dintre corpurile de rostogolire si
inele, care apare datorita efectului giroscopic, asupra rulmentului trebuie sa actione-
ze 0 sarcina axiala (Fz) minima, chiar in stare de repaus;

- preia sarcini axiale mici si mijlocii, unidirectionale;

- suporta turatii mici si mijlocii;

- inelul cu alezajul mic se monteaza pe arbore, iar celalalt in carcasa.

H. Rulment axial — oscilant cu role butoias asimetrice (fig. 9.12):
- preiau sarcini axiale (Fz) mari si foarte mari unidirectionale; pot prelua si
sarcini radiale mici;
- permit inclinarea arborelui (2°...3°) fatad de carcasa;
- functioneaza bine la turatii medii si mari.
Se precizeaza ca au fost prezentate numai solutiile constructive de rulmentj
Tntalnite cel mai frecvent in aplicatiile practice.

9.2. TIPIZAREA $1 SIMBOLIZAREA RULENTILOR

1. Tipizarea dimensiunilor rulmentilor. Dupa cum s-a precizat, dimensiunile
principale ale unui rulment sunt:
d — diametrul interior
D — diametrul exterior
B — latimea
r — razele de racordare.

Din motive economice, numarul tipodimensiunilor de rulmenti este limitat la un
numar minim rational. Astfel, diametrele interioare d sunt standardizate si pentru
frecare diametru interior rulmentii se executa numai cu anumite diametre exterioare
D, aranjate intr-o serie de diametre: 8, 9, 0, 1, 2, 3, 4 — in ordinea cresterii dia-
metrului exterior. In cadrul fiecarei serii de diametre exista diferite serii de latimi: 0,
1,2, 3,4,5, 6 —1n ordinea cresterii latimii rulmentului (fig. 9.13).

Capacitatea portanta a aceluiasi tip de rulment, la acelasi diametru interior,
creste cu cresterea diametrului exterior si/sau a latimii.
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B-=o0 1 2 3

-
D 03 3 ( 23 L 33
Z s 2 22 77
11 02 31
17} m 7'13‘ an 30
<
Fig. 9.13

2. Clase de utilizare a rulmentilor. Tot din motive economice, dar si de tipi-
zare, rulmentii sunt incadrati in trei clase de utilizare:

- rulmentii din clasa 1 de utilizare - se executa in mod curent, motiv pen-
tru care se vor utiliza cu precadere deoarece se pot procura (apriviziona) usor;

- rulmentii din clasele 2 si 3 de utilizare se vor utiliza numai atunci cand
din motive bine justificate tehnic nu se pot utiliza cei din clasa 1; se aprovizioneaza
mai greu si pentru folosirea lor trebuie aprobari speciale.

In cataloagele de rulmenti se prevad clasele de utilizare pentru toate
tipodimensiunile de rulmenti (1 -0, o —2; 3 - e).
3. Simbolizarea rulmentilor. Conform standardelor, simbolul unui rulment se
compune din doua parti fig. 9.14) :

- simbolul de baza, care cuprinde simbolul seriei, format la randul sau din
simbolul tipului de rulment, simbolul seriei de dimensiuni (B si D) si simbolul ale-
zajului rulmentului (pentru 20 £ d £ 490 mm, acesta se exprima printr-un numar egal
cu 1/5 din valoarea diametrului);

- simboluri suplimentare, precizate prin cifre sau litere, scrise Tnaintea
(prefixe) sau dupa simbolul de baza (sufixe), se refera la: particularitati constructive
ale rulmentului, la modul de etansare a lui, la precizia de executie, la temperatura de
utilizare, la nivelul de vibratii, la jocul radial etc.

Exemple :

NU2 3 1 2

rulment radial cu role cilindrice
pe un singur rand
simbolul alezajului (12 x 5 = 60 mm = d)

simbolul seriei de diametre exterioare (D)
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simbolul seriei de latimi (B)
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Fig. 9.14
simbolul seriei simbolul alezajului
| \
6 3 0 7

rulment radial cu bile
seria de diametre exterioare si latim
07x5=35mm=d

simbolul seriei simbolul alezajului
S S

32 305

rulment radial-axial cu role conice

05x5=25mm=d
simbolul seriei de diametre exterioare (D)
simbolul seriei de latimi (B)

4. Precizia de executie a rulmentilor. Precizia de rotire a arborelui este de-
terminata tn primul rand de precizia rulmentilor. Frecvent, in constructia de masini se
utilizeaza rulmentii de precizie normala — simbol PO. Pentru cerinte de precizie mai
mare sunt prevazute clasele de precizie P6, P5, P4, P2 (cea mai precisa) care se
indica Tn simbolul rulmentului. Cand se utilizeaza astfel de rulmenti este necesar ca
arbo-rele si carcasa sa se execute cu precizia corespunzatoare si sa fie rigide.

9.3. MATERIALE $I TEHNOLOGIA DE EXECUTIE A
RULMENTILOR. ASPECTE DE DETERIORARE A
RULMENTILOR

1. Solicitarile mari la care sunt supuse corpurile de rostogolire si cdile de rulare
in timpul functionarii (contacte punctiforme sau liniare) au impus elaborarea unor
oteluri speciale pentru constructia rulmentilor. La noi in tara, inelele si corpurile de
rostogolire ale rulmentilor se executa din otel aliat cu crom: RUL 1 pentru rulmentji
mici si RUL 2 pentru rulmentii de dimensiuni mari (standardizate). Diferenta dintre
cele doua marci de otel o constituie continutul de mangan si siliciu.

Rulmentii speciali pentru conditii grele de utilizare se realizeaza din otelurile
RUL 1V si RUL 2V (standardizate).
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Inelele rulmentului se executa Tn urmatoarea succesiune de faze: forjare (libe-
ra sau in matritd — functie de dimensiuni) ® tratament termic de recoacere de glo-
bulizare ® sablare pentru inlaturarea tunderului ® strunjire ® tratament termic de
calire si revenire ® tratament termic de imbatranire pentru imbunatatirea stabilitatii
dimensionale ® rectificare ® superfinisarea cailor de rulare ® spalare ® dema-
gnetizare.

Corpurile de rostogolire executa conform urmatorului ciclu de fabricatie: debi-
tare ® presare pe prese speciale ® rectificare brutd ® calire ® rectificare finala ®
superfinisare ® sortare dimensionala.

Coliviile se executa din: tabla din OL 34 sau 37 (standardizate), prin ambu-
tisare, alama - prin turnare centrifugala urmata de prelucrare prin aschiere, materiale
plastice - prin injectare in matrita (sunt usoare, ieftine, coeficient de frecare redus
etc.).

2. Aparitia, tipul si evolutia aspectelor de deteriorare a rulmentilor sunt
determinate de urmatoarele grupe de factori: factorii de material (compozitie,
structura, omogenitate), factorii constructivi (geometrie, dimensiuni), factori
tehnologici (operatii si regimuri tehnologice), factori de montaj (ajustaje, metode de
montaj), factorii de exploatare (incarcare, turatie, ungere etc.).

In conditii normale, adica pentru un otel cu o structurd consideratd omogena,
geometrie si dimensiuni uzuale, tehnologie de executie si montaj corespunzatoare,
exploatare corecta, deteriorarea rulmentului se produce prin oboseala de contact
(ciupire sau pitting).

In afara oboselii de contact, mai pot apirea si alte moduri de deteriorare Si
anume:

- uzarea abraziva — atunci cand lagarul nu este bine etansat;

- uzarea adeziva — atunci cand se distruge pelicula de lubrifiant de natura
elastohidrodinamica sau straturile de lubrifiant adsobit sau chiemisorbit si are loc
contactul metalic direct (in cazul extrem apare griparea rulmentului);

- uzarea de fretare la contactul inel interior - fus sau inel exterior - carcasa
(sau tribocoroziunea) — frettingul;

- brinelarea — deformatii plastice in regim static datorate incarcarilor
extreme;

- ruperea sau spargerea elementelor rulmentului (lndeosebi colivia).

9.4. SOLICITARILE ELEMENTELOR RULMENTILOR

Contactul dintre corpurile de rostogolire si caile de rulare, atunci cand
rulmentul este neincarcat, poate fi punctiform sau liniar dupa cum corpurile de
rostogolire sunt bile sau role. Atunci cand rulmentul este incarcat cu sarcina
exterioara, in zona de contact se produc deformatii elastice ale elementelor n
contact, ceea ce determina o pata de contact de forma elipsoidala (in cazul
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rulmentului cu bile) sau de forma aproximativ dreptunghiulara (in cazul rulmentului
cu role) — fig. 9.15.

Repartitia sarcinii exterioare pe corpurile de rostogolire se poate considera
aproximativ cosinusoidala, rezultdnd sarcina maxima suportatda de un corp de
rostogolire:

Frax = 4,37L - pentru rulmentii cu bile, radiali
z cosa
Frax = 4,08L - pentru rulmentii cu role, radiali
z cosa
F =437 Fa - pentru rulmentii axiali
max— """ 7 sina ’

relatii in care a este unghiul de contact sub sarcina.
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Fig. 9.16

Tensiunile care apar la contactul dintre corpurile de rostogolire si inele se pot
calcula cu relatiile din teoria elasticitatii. Pentru contacte liniare (rulmenti cu role)
relatiile pentru tensiunile normale sunt:

Se observa ca solicitarea maxima apare la contactul corpurilor de rostogolire
cu inelul interior.

TinAnd seama si de faptul ca cel mai frecvent inelul interior se roteste sub
sarcina Tn timpul functionarii, rezulta ca are loc o solicitare variabila a acestuia (fig.
9.16).

O influenta deosebita asupra solicitarii la oboseala superficiala a elementelor
rulmentului o are si tensiunea tangentiala, a carei valoare maxima se situeaza la o
anumita adancime de la suprafata de contact.

9.5. CALCULUL LAGARELOR CU ROSTOGOLIRE

Dupa alegerea tipului optim de rulment (in functie de marimea si directia sar-
cinilor ce urmeaza a fi preluate, turatie, temperatura, ansamblul din care face parte)
se trece la determinarea marimii de rulment care asigura, pentru conditiile reale de
functionare, durata de functionare (durabilitatea) ceruta. Altfel spus, se efectueaza
calculul de dimensionare sau verificare a lagarului cu rostogolire.

Dintre aspectele de deteriorare, anterior precizate, calculul se efectueaza
pentru:

a) oboseala superficiala de contact — In cazul rulmentilor care functioneaza
la o turatie mai mare de 10 rot/min;

b) deformarea plastica statica (brinelare) — in cazul rulmentilor care functio-
neaza la turatii mai mici de 10 rot/min.
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Observatie. Calculele moderne de organe de masini adopta din ce Tn ce mai
mult o curba Wohler fara palier, trecAndu-se astfel de la un calcul de rezistenta la un
calcul de durabilitate cu considerarea aspectului statistic al oboselii pieselor. Pentru
prima data aceste aspecte au fost utilizate la calculul rulmentilor.

1. Calculul la durabilitate (oboseald) al rulmentilor rotitori (n > 10 rot/min)

Calculul de verificare al rulmentilor rotitori consta in determinarea durabilitatii
acestora in conditiile reale de functionare.

Durabilitatea reprezintd numarul de ore de functionare (L) sau numarul de
milioane de rotatii (L) pe care rulmentul le poate efectua in conditiile reale de func-
tionare pana la aparitia primelor semne de uzare prin oboseala de contact.

Pentru o tipodimensiune de rulmenti se defineste durabilitatea de baza, care
reprezinta numarul de ore sau de rotatii efectuate sub sarcina constanta, la o
anumita turatie, de cel putin 90% din lotul de rulmenti incercat, Tnainte de aparitia
pri-melor semne de oboseala superficiala.

Experimental, s-a constatat ca intre durabilitate, incarcare si tipul de rulment
incercat exista relatia:

FLYP =FL,YP =KF L, YP = constant = C
.p
sau: L:gé_:g [mil.rot],
eFo
relatie in care:

C semnifica capacitatea dinamica de incarcare si reprezintd sarcina pur
radiala (pentru rulmentii radiali) sau pur axiala (pentru rulmentii axiali), de valoare si
directie constanta, pentru care cel putin 90% din lotul de rulmenti incercati, avand
inelul interior rotitor si inelul exterior fix, atinge o durabilitate de 10 ° rotatii (conform
standardelor — fig. 9.17).

3

10° L
Fig. 9.17

Capacitatea dinamica se indica, pentru fiecare tipodimensiune de rulment, in
catalogul de rulmenti. Valoarea acesteia a fost determinata experimental si este va-
labila pentru lagare cu un singur rulment, duritatea materialului din care sunt con-
fectionate inelele si corpurile de rostogolire cea prescrisa si temperatura de lucru a
rulmentului maxim 120°C.

Daca intr-un lagar se monteaza doi sau trei rulmenti identici, atunci valoarea
din catalog se Tnmulteste cu factorul numarului de rulmenti: K (K > 1).
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Pentru rulmentii care vor functiona la o temperaturd mai mare de 120° C, ca-
pacitatea dinamica din catalog se Tnmulteste cu factorul de temperatura f; (fi < 1),
care va tine cont de scaderea rezistentei la oboseala a elementelor rulmentului, ca
urmare a modificarilor structurale produse de temperatura. Atunci cand rulmentul a
fost supus unui tratament termic de stabilizare (iTmbatranire): f, = 1. Daca rulmentului
fi lipseste unul din inele (interior sau exterior), se modifica duritatea, respectiv rezis-
tenta la oboseala de contact, motiv pentru care capacitatea dinamica din catalog va
fi afectata si de factorul de duritate f 4 (f 1 < 1). Ca urmare, in calcul se va considera:

C =fifyK " Ceatalog ® capacitatea dinamica de Tncarcare a lagarului n

cazul general
- p — factor care tine seama de felul contactului dintre corpurile de rostogolire si
inele: p=3-rulmenti cu bile si p=10/3 - pentru rulmenti cu role;
F — sarcina dinamica echivalenta; este o forta pur radiala (pentru rulmenti
radiali) sau pur axiala (pentru rulmenti axiali), de marime si directie constanta
care, pentru cazul cand se roteste inelul interior si cel exterior este fix,
determina pentru rulment aceeasi durabilitate ca incarcarea reala.
Durabilitatea exprimata in ore se calculeaza cu relatja:
_10%ad
" T 60nEF g
si se va compara cu durabilitatea necesara, L, nc care se adopta tinandu-se cont
de: siguranta in exploatare, durata de functionare a rulmentului raportata la cea a
ansamblului din care face parte, usurinta de inlocuire, cheltuielile de reparatie etc.
Daca se doreste efectuarea unui calcul de dimensionare, atunci din relatia
anterioara se determina capacitatea dinamica de baza necesara, adoptand pentru
durabilitate valoarea necesara:

hnec

D 60n I—hnec

10°
Se calculeaza capacitatea dinamica necesara din catalog si se va stabili cu
relatia:

C
K >y xfy
In functie de aceasta valoare se alege din catalog rulmentul a carei capacitate
dinamica de baza este cel putin egala cu cea calculata.

(Ccatalog)nec 3

2. Calculul sarcinii dinamice echivalente
A. Rulmenti Tncarcati cu o sarcina de directie oarecare

Majoritatea rulmentilor pot prelua forte care actioneaza dupa o directie oare-
care, adica atat forte radiale cat si forte axiale. In acest caz, avand in vedere modul
cum s-a definit capacitatea dinamica de baza, este necesar pentru calculul dura-
bilitatii L, sa se determine forta dinamica echivalenta F. Forta dinamica echivalenta
F este o forta pur radiala, pentru rulmentii radiali sau pur axiala, pentru rulmentii
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axiali, constanta ca marime si directie, care asigura pentru rulment aceeasi dura-
bilitate ca si in cazul real de incarcare si functionare a rulmentului.

Pentru a lamuri notiunea de forta dinamica echivalenta, se va considera cazul
unui rulment radial-axial cu bile, incarcat cu o forta de directie oarecare. Aceasta
forta determina pentru rulment o Incarcare simultana atat pe directie radiala F, , cat
si pe directie axiala F, .

Daca se pune conditia ca durabilitatea pentru rulment sa fie aceeasi, indiferent
de directia dupa care actioneaza forta exterioara, atunci marimea acesteia va
descrie locul geometric reprezentat de curba (a) — fig. 9.18.

Pentru obtinerea unor relatii simple intre forta dinamica echivalenta F si com-
ponentele F, si F, ale fortei de directie oarecare Fgr, se inlocuieste curba (a) cu
dreptele (1) si (2) care se intersecteaza in punctul A definit de unghiul b;, a
carei valoare depinde de constructia rulmentului si este indicata in cataloagele de
rulmenti sub forma:

tgby =e
In functie de directia b a fortei exterioare Fg, se pot distinge urmétoarele
doua cazuri:

a) tgbZII::—aEtgblze F=F
r

F
b) tgb:F—a>tgbl=e F=VXF+YF;
r
in care X (coeficientul fortei radiale) si Y (coeficientul fortei axiale) sunt indicati in
cataloagele de rulmenti pentru fiecare tip de rulment in parte, iar V tine seama de
inelul rotitor sub sarcina: V =1, pentru cazul in care se roteste inelul interior Si
V =1, 2, pentru cazul in care se roteste inelul exterior.
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Fig. 9.18
B. Rulmenti incarcati cu forte variabile

Fortele care incarca rulmentii in timpul exploatarii sunt, in cele mai multe ca-
zuri, variabile. Daca se considera ca asupra rulmentului actioneaza succesiv fortele
Fi, F»... Fy, fiecare dintre acestea fiind constanta pe parcursul a Ni, N ... N, rotatii
(fig. 9.19), efectul lor asupra rulmentului va fi acelasi cu cel al unei forte medii Fn,
determinate cu relatia:

.1/p
aen (0]
gé NiFP =
Fm :QIZln T
¢ 2 -
c aNi -
e i=1 7]

- . : N S 10
in care exponentul p ia valorile: p =3 pentru rulmentii cu bile si p = 3 pentru

rulmentii cu role.

In cazul in care forta variaza continuu intre doua valori extreme Fpin , respectiv
Fmax (fig. 9.20), efectul acestei Incarcari va fi echivalent cu cel al unei forte de
valoare medie determinata cu relatia:
— Fmin +2Fmax

Fmn 3
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F| | Fo, -
F
2 !
i N
N . e . Fnax
L n=const
— _—N T 1
——
Fig. 9.19 Fig. 9.20

Daca nu este cunoscut modul de variatie a fortei care incarca rulmentul n tim-
pul exploatarii, atunci forta dinamica echivalenta se va amplifica cu o serie de coe-
ficienti determinati experimental, in functie de conditiile concrete de functionare a
rul-mentului.

C. Rulmenti radiali - axiali

Asa cum s-a precizat, la incarcarea unui rulment radial-axial cu o forta radiala
va aparea o forta axiala proprie, motiv pentru care, in scopul determinarii fortei dina-
mice echivalente, este necesara stabilirea fortei axiale care va incarca fiecare rul-
ment, considerand si forta axiala exterioara.

Rulmentii radial-axiali se vor monta totdeauna pereche-opus, in ,X* sau ,0”,
functie de distanta dintre punctele de rezemare (fig. 9.21).

Fig. 9.21
Fortele axiale proprii se vor calcula cu relatiile:
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FlA = 0,5i §| FllA = 0,5ﬂ

Y] Yii
in care Y, sunt coeficientii fortei axiale adoptati din catalog, in functie de tipo-
dimensiunea rulmentului.

Considerand actiunea simultana a fortelor axiale proprii si a fortei axiale Fa in-
trodusa pe arbore de piesele pe care acesta le sustine, se determina rezultanta
axia-la si totodatd rulmentul care se va opune deplasarii axiale a arborelui (in
sensul re-zultantei axiale).

Punand conditia ca rezultanta fortelor axiale jjreluate de fiecare rulment sa fie

egala cu forta axiala de pe arbore (FaI +Ea” =Fp, ) , valorile acestora se vor calcula
dupa cum urmeaza:

Cazul 1:
Fa tFa, <Fa, - rezultanta fortelor axiale are sensul de la rulmentul | spre

rulmentul 1l si ca urmare rulmentul Il se va opune deplasarii axiale a arborelui;

Fa, =Fa, - Fa - forta axiala preluata de rulmentul II;
Fa, =Fa, - forta axiala preluata de rulmentul |
Cazul 2:
Fa tFa, >Fa, - rezultanta fortelor axiale are sensul de la rulmentul II
spre rulmentul | si ca urmare rulmentul | se va opune deplasarii axiale a arborelui;
Fo, =Fa +Fa, - fortaaxiala preluata de rulmentul I;
Fa, =Fa, - forta axiala preluata de rulmentul II.

Similar se va trata problema si atunci cand forta axiala de pe arbore F, are
sensul invers decat cel considerat (fig. 9.22):

IS TN N

I IIO” [
- —ly QV
TN N} -
FrI FI'II :
= =[05
0.5 e Fia Fa _ \ Fira |
Fr
1 7
R ! 1 {
. R
Fig. 9.22
Cazul 1: Fa *Fa, >Fa, Cazul 2: Fa tFa, <Fa,
Fal = FA +FA|| Fau = FAI B FA

Fau = FAu Fal = FAI
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3. Calculul rulmentilor la solicitare statica (n £ 10 rot/min)

Tn cazul rulmentilor care lucreaza la turatii mai mici de 10 rot/min sau executa
oscilatii lente, incarcarea nu este limitata de oboseala de contact a materialului, ci
de deformatiile plastice la contactul corpurilor de rostogolire cu caile de rulare.
Prezenta acestor deformatii micsoreaza precizia de functionare a lagarului.

Determinarea marimii rulmentului necesar in aceste situatii se va face pe baza
capacitatii statice de incarcare C,. Capacitatea de Incarcare statica de baza se defi-
neste ca forta statica pur radiala (pentru rulmentii radiali si radial-axiali) sau pur
axia-la (pentru rulmentii axiali si axial-radiali) care produce o deformare plastica de
10 din diametrul corpurilor de rostogolire, pe directia de actionare.

Marimea necesara de rulment se determina cu relatia:

F
C =f 2 £ (C ,
( O)nec S fOH KO fot ( o)catalog
in care:
fou — factorul static de duritate £ 1;
fo — factorul static de temperatura £ 1,
fs — factorul de siguranta statica, adoptat functie de conditiile de exploatare:
fs = 1,2...2,5 pentru conditii severe de exploatare, f; = 0,8...1,2 pentru
conditii normale si fs = 0,5...0,8 pentru conditii de exploatare nepre-
tentioase;
K, — factorul numarului de rulmenti montati in acelasi lagar;
F, — sarcina statica echivalenta.

Forta statica echivalenta reprezinta o forta pur radiala (pentru rulmentii radiali)
sau pur axiala (pentru rulmentii axiali) care produce aceeasi deformatie permanenta
in zona de incarcare maxima a rulmentului ca si incarcarea realda. Ea se determina
cu relatia:

Fo =XoF +YoFa .
in care coeficientii fortei radiale X, si ai celei axiale Y, depind de tipul rulmentului
si se determina din catalog.

9.6. MONTAJUL SI UNGEREA LAGARELOR CU
ROSTOGOLIRE

Dupa ce a fost ales tipul optim de rulment si s-a determinat prin calcul
marimea lui, a treia problema importantd si totodatd decisiva pentru realizarea
sigurantei Tn functionare si durabilitatii lagarului o constituie proiectarea constructiva
(montajul) acestuia. Prin aceasta trebuie sa se realizeze:

- asigurarea fixarii radiale si axiale a arborelui fata de carcasg;

- asigurarea posibilitati de deformare libera a arborelui atat in directie
longitudinala (de regula deformatii termice) cat si radiala (deformatia flexionala
unghiulara din punctul de reazem);

- asigurarea posibilitatii de montaj si demontaj a rulmentului;

- ungerea corespunzatoare a rulmentului.
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In acest scop, se vor avea in vedere urmétoarele principii generale:

a) La asamblarea inelului interior (superior) pe fusul arborelui si a celui exterior
(inferior) Tn carcasa, se vor utiliza ajustaje intermediare sau cu strangere:

- pentru fus-inel interior (superior) : KB /g 5,6; h5,6; j5,6; k5,6; m5,6;
n 5,6;
- pentru carcasa — inel exterior (inferior) : H 6,7,8; J6,7; K 6,7, M6,7;

N 6,7 / hb

Alegerea tipului de ajustaj se va face in functie de: directia fortei preluate (fixa
sau rotitoare), temperatura de functionare, marimea si tipul rulmentului, ansamblul
din care face parte etc.

Asigurarea preciziei si sigurantei de montaj este influentata de rugozitatea
suprafetelor fusului, respectiv carcasei:

R.=(0,8...1,6) mm pentru fus
Ra=(1,6...3,2) nm pentru carcasa

b) Montajul rulmentului pe arbore, respectiv in carcasa, se va face astfel Incat
sa se excluda posibilitatea atingerii elementelor fixe de cele rotative ; exceptie vor
face numai elementele de etansare cu contact direct pe arbore.

c) Se recomanda rezemarea arborelui pe rulmenti de aceeasi marime, egala cu
cel mai mare, deoarece n acest fel se simplifica prelucrarea carcasei, se asigura o
precizie de montaj sporita, se simplifica aprovizionarea.

d) Fixarea axiala a rulmentilor pe arbore si In carcasa se poate realiza prin:
umeri (diferente de dimensiuni) realizati prin prelucrare, inele elastice standardizate,
piulite canelate si saibe de sigurantd, bucse conice elastice, capace de fixare etc.

9.6.1. Scheme de montaj a lagarelor cu rostogolire

Dupa modul cum realizeaza fixarea axiala a arborelui, lagarele pot fi:

a) Lagare fixe — asigura fixarea axiala a arborelui in ambele sensuri, avand
ambele inele fixate axial Tn cele doua sensuri: poate prelua forte axiale in cele doua
directii axiale. Lagarele fixe se pot realiza cu: rulmenti radiali cu bile, rulmenti radial-
axiali montati in tandem — opus, rulmenti oscilanti cu doua randuri de bile sau cu
doua randuri de role butoias simetrice.

b) Lagare libere — nu asigura fixarea arborelui Tn nici una din directiile axiale si
deci nu pot prelua forte axiale. Daca rulmentul utilizat este nedemontabil se va fixa
axial numai inelul interior, iar inelul exterior se va lasa liber axial in ambele sensuri
(rulment cu bile, rulment oscilant cu 2 randuri de bile sau de role butoias). Daca insa
se va utiliza un rulment demontabil (rulment cu role cilindrice NU, rulment cu ace),
atunci se vor fixa axial ambele inele, in ambele sensuri axiale.

Se precizeaza ca atat lagarul fix cat si lagarul liber se pot realiza numai cu
rulmenti radiali, si anume primul cu rulmenti nedemontabili si al doilea cu rulmenti
nedemontabili, cat si demontabili.
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c) Lagare de sprijin — asigura fixarea axiala a arborelui numai intr-un singur
sens. Aceste lagare se pot realiza cu rulmenti radial-axiali montati pereche in ,X”
sau ,0” si cu rulmenti radiali nedemontabili.

Pentru lagaruirea arborilor exista urmatoarele doua scheme de montaj:

NN SN
LAGAR F/;ﬁ

\\\\\

a.lne/ @ ,éen/ru efansan’ b P/acaﬁ ole /ey/ay a/aca/al axsral

Fig. 9.23
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1. Lagar fix — lagar liber (mobil) — fig. 9.23.

Prima schema de montaj este exemplificata cu doi rulmenti radiali cu bile, iar
cea de-a doua cu doi rulmenti radial-axiali cu bile montati opus, care formeaza
lagarul fix si un rulment radial cu role cilindrice, NU care constituie lagarul mobil,
desi este fixat in patru puncte. Varianta a doua se va utiliza atunci cand fortele
preluate vor fi mai mari.

Solutia B prezinta avantajul unei rigiditati si precizii mai mari fata de solutia A
; mareste Tnsa gabaritul axial al lagarului.

2. Lagar de sprijin — lagar de sprijin (fig. 9.24).
Schema lagar fix — lagar mobil este cel mai frecvent utilizata (cea mai

generald) si, intrucat permite dilatarea termica a arborelui, se recomanda a se utiliza
pentru arbori lungi.



54 LAGARE CU ROSTOGOLIRE (RULMENTI)

\
/

/
/

/1 a- joc pentru \“//

.7 ’

.~ )preluarea de- — %
' "~ formatiilor termice

7/

Fig. 9.24

Cea de-a doua schema de montaj, lagar de sprijin — lagar de sprijin, a fost
exemplificatd cu rulmenti radiali cu bile si cu rulmenti radial-axiali cu bile. Tn primul
caz, daca este posibila dilatarea arborelui, atunci la unul din lagare se va lasa jocul
axial ,a” la inelul exterior pentru a putea fi permisa. Cand se utilizeaza rulmenti
radial-axiali, nu mai este posibila lasarea jocului si ca urmare aceasta schema de
montaj nu poate prelua dilatari termice decéat de ordinul jocului axial din rulmenti,
reglat la montaj. Dezavantajul schemei de montaj ,lagar de sprijin - lagar de sprijin”
este acela ca nu poate prelua dilatari sau deformatii axiale mari, motiv pentru care
se recomanda pentru distante intre reazeme mici. Este Tnsa singura schema posibila
pentru rulmenti radial-axiali.
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9.6.2. Ungerea lagarelor cu rostogolire

Ungerea lagarelor cu rostogolire se realizeaza in urmatoarele scopuri:

- reducerea frecarilor dintre elementele rulmentului;

- usurarea deplasarile axiale la montaj sau in functionare atunci cand este
necesar (lagar liber);

- asigurarea uniformizarii repartizarii si cedarii caldurii produsa Tin
functionare;

- atenuarea intr-o anumita masura a zgomotului;

- evitarea patrunderii prafului, umezelii etc. In lagar.

Lubrifiantii utilizati in mod uzual sunt unsorile consistente si uleiurile minerale
si, Tn anumite cazuri, lubrifiantii solizi sub forma de aditivi.

Alegerea materialului si a metodei de ungere se face in functie de incarcare,
viteza medie periferica a corpurilor de rostogolire, temperatura mediului ambiant,
gabaritul lagarului (rulmentului), ansamblul din care face parte lagarul. Frecvent,
alegerea materialului de ungere se realizeaza functie de produsul (dn " n), in care
dm=(D +d)/ 2, iar n reprezinta turatia fusului:

< é rot u 0 -
- daca(dm ><n)£ 25x10° gmm x—H se va utliza, in general, unsoarea
min
consistenta;
< é rot u o S .
- daca (dm m) >2,5x10° gnm X—H se vor utiliza numai uleiurile minerale.
min

Pentru temperaturi ridicate (peste 80 ° C) sau coborate (sub 0 °C) se vor utiliza
numai uleiurile minerale cu viscozitate corespunzatoare.

Ungerea cu unsoare consistenta se poate realiza prin introducerea acesteia la
montaj in spatiul dintre capac, carcasa si rulment, urmand a se realiza completarea
sau reungerea odata cu efectuarea reparatiilor planificate. Daca intervalul de ungere
de completare este mai scurt decét intervalul pana la reparatia planificata, lagarul va
fi prevazut cu un dispozitiv de ungere. Este bine de retinut ca excesul de unsoare
consistenta este daunator, pe masura ce produsul (dn "n) creste.

Ungerea cu ulei mineral se poate realiza:

- prin cufundare in baie de ulei — la turatii mici si Tncarcari mari;

- prin stropire sau pulverizare (ceata de ulei);

- Cu circuit exterior si racirea fortata a uleiului — atunci cand se cere racirea
intensa a lagarului.

9.7. ETANSAREA LAGARELOR

Etansarile sunt organe de masini care au rolul de a obtura interstitiul dintre
doua piese, fixe sau mobile, prin care se separa doua spatii in care se afla medii si
presiuni diferite. In cazul lagarelor, elementele de etansare au rolul de a Tmpiedica
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scurgerea lubrifiantului, cat si patrunderea in lagar a particulelor dure, apei, acizilor
etc.

Elementele de etansare trebuie sa findeplineasca urmatoarele conditii:
eficacita-te cat mai buna (pierderile de lubrifiant prin etansare cat mai mici),
fiabilitate ridicata, rezistentd mecanica (indeosebi la uzura abraziva si adeziva),
rezistenta termica, rezistenta chimica, o buna conductibilitate termica pentru
conducerea si evacuarea caldurii rezultate Tn urma frecarii, pierderi prin frecare
minime, pret de cost scazut, intretinere simpla.

Gama de materiale din care se confectioneaza elementele de etansare este
foarte variata, datorita conditiilor de lucru (presiune, temperatura, mediu etc.) foarte
diferite. Astfel, se utilizeaza: etansari standadrizate din piele, pasla, hartie, carton,
prespan, respectiv din pluta, cauciuc vulcanizat, grafit, metale si aliaje moi (fier teh-
nic pur - VIT, ARMCO), cupru, alama, carburi metalice.

Conform standardelor, etansarile se pot clasifica dupa urmatoarele criterii:

a) felul contactului dintre suprafetele care se etanseaza

a.l. cu contact direct (numai in cazul suprafetelor stationare);

a.2. cu contact cu element intermediar;

a.3. fara contact.
b) dupa caracterul miscarii relative dintre suprafetele pieselor

b.1. etansari fixe (cele doua suprafete sunt stationare);

b.2. etansari mobile — cel putin una din suprafete se afla in miscare de rotatie
sau translatie.

Specifice pentru etansarea lagarelor sunt:

1. Etansari de contact cu element intermediar

Etansarea se realizeaza prin contactul elastic al elementelor de etansare cu
suprafetele pieselor intre care exista interstitiul de etansat (arbore, carcasa lagar
sau capac). Frecvent pentru lagare sunt utilizate:

1.1. Etansarea cu inele din pasla (standardizata) — fig. 9.25:

W 2
A / , RECTIFICAT.
(- A E

i y
7 0,8, Forma inelului din pasla

fnainte de montaj in canalul

\/ﬁ din carcasa

ulei

| -
Fig. 9.25
- forma si dimensiunile inelului si canalului din carcasa sunt standardizate Tn
functie de diametrul arborelui (d) Tn portiunea pe care se monteaza;
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- prin introducerea inelului cu sectiunea transversala dreptunghiulara in ca-
nalul de forma trapezoidala se realizeaza o presiune de contact intre inel si arbore

care asigura etanseitatea;
- pentru asigurarea unei durabilitati corespunzatoare a elementului de

etansare, arborele se rectifica pe tronsonul unde se monteaza acesta;
- se utilizeaza pentru etansari mai putin importante, pentru viteze periferice
ale arborelui sub 5 m/s ( la viteze mai mari scade eficacitatea).

1.2. Etansarea cu manseta de rotatie cu buza de etansare (standardizata)-
fig. 9.26.

C - = B "/////// ¥ o ,,\_
(o] o iy,r ”/ u’( 7 A “ ’ ’
rectificat |, = ] __ 3 j‘ ﬁREgE@"‘T o
08/ | Jioe I 3 7 08y
v == = ulei ' \ ulel
( s ‘ W ( — ‘ )
a —, = \ \ =
< =1 X
© \'; &r _B, | ) )
: J
Fig. 9.26

Mansetele de rotatie se folosesc atunci cand intre cele doua spatii separate
exista o mica diferenta de presiune. Se compune din: corpul si buza mansetei — 1,
inel metalic care asigura rezistenta mecanica — 2, arcul elicoidal — toroidal — 3, care
realizeaza presiunea de contact pe arbore necesara asigurarii etanseitatii.

Dimensiunile mansetei si canalului din carcasa sunt standardizate in functie de
diametrul arborelui.

Mansetele de rotatie cu buza de etansare se folosesc pentru viteze periferice
ale arborelui de pana la 25 m/s.

Durabilitatea este asigurata numai daca suprafata arborelui se rectifica.
Aceasta creste daca intre buza de etansare si arbore sunt asigurate conditiile for-
makrii unei pelicule de lubrifiant.

1.3. Etansarea cu inele O (standardizata) — fig. 9.27:

rectificat

) Q{%au?ﬁ‘x :

d(h11)

Fig. 9.27
- dimensiunile inelului si cele ale canalului sunt standardizate in functie de

diametrul arborelui;
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- arborele se rectifica daca exista miscare relativa intre acesta si carcasa
(de obicei de translatie);

- sunt utilizate pentru viteze de translatie mici sau ca etansatri fixe;

- etanseitatea se asigura prin presiunea de contact dintre inele — carcasa,
inele — arbore realizata ca urmare a diametrului sectiunii inelului mai mare decat
latura sectiunii patrate a canalului din carcasa.

Etansarile cu contact prin element intermediar prezinta avantajul unei con-
structii simple, Tnsa datorita frecarii determina pierderi de energie, incalzire si uzare.

2. Etansatri fara contact cu arborele

Elimina dezavantajele datorate frecarii ca urmare a contactului direct, insa sunt
mult mai complexe din punct de vedere constructiv. Deoarece nu exista frecare se
pot utiliza cu succes la turatii mari.

Formele constructive de etansari fara contact sunt standardizate.

2.1. Etansari prin interstitiu (prin reducerea energiei cinetice) — fig. 9.28, rea-
lizate Tn trei modalitati: cu fanta simpla, cu canale circulare si cu labirint.

T

2.1.1. Etangare cu fanta simpla

¢dA11
¢dh10

Turbionarea lubrifiantului cu
efect de diminuare a energiei
cinetice a acestuia

2.1.2. Etangare cu canale circulare

2 1.3. Etansare cu labirint (orizontal, vertical).
Labirintul constituie o rezistentd hidraulica ri-
dicata, determinand astfel reducerea energiei

< cinetice a lubrifiantului.

.{
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Fig. 9.28
2.2. Etansare prin efectul fortei centrifuge (fig. 9.29).

£

Fig. 9.29
2.3. Etansare cu obturare prin fluid — inchid drumul lubrifiantului spre exterior
printr-un efect de transport in sens invers (fig. 9.30).

o Ol
\\T\‘ (K\ p
VA \\\\\
VA )
\\\\\\\\\ \\\\\ <
\ \\\\\\\\\
\\\\\\\\\\\ AR
y A\ \

Fig. 9.30

Toate solutiile constructive de etansari fara contact cu arborele permit mici sca-

pari de fluid, patrunderea impuritatilor din exterior si nu etanseaza in repaus. Aceste

dezavantaje se pot elimina prin adoptarea unor solutii constructive de etansari mixte.

Atunci cand nu este posibila ungerea (masini electrice, masini din industria ali-

mentara, farmaceutica etc.) sau atunci cand lagarul lucreaza in mediu cu un grad ri-

dicat de impuritati sau in medii care, In contact cu lubrifiantul, sunt periculoase, se

vor utiliza rulmenti cu autoetansare, pe o singura parte sau pe ambele parti (fig.
9.31).
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Fig. 9.31
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ORGANE DE LEGATURA (CUPLAJE)

Cuplajele sunt organe de masini complexe care realizeaza legatura intre doua
elemente consecutive ale unui lant cinematic (obisnuit intre capetele a doi arbori) cu
scopul transmiterii miscarii si puterii (momentul de torsiune), fara modificarea canti-
tativa si calitativa a acestora (fig. 10.1).

am. C ac.

M.M. M.L.

n15n2 )

Fig. 10.1
Pe langa functia principala de transmitere a momentului de torsiune, cuplajele
mai pot indeplini urmatoarele functiuni:

- cuplarea si decuplarea transmiterii miscarii: cuplaje intermitente sau am-
breiaje;

- compensarea erorilor de executie sau montaj, de aliniere a masinilor, pre-
cum si compensarea pozitiei relative a capetelor arborilor cuplati in timpul func-
tionarii: cuplaje compensatoare © cuplaje mobile;

- amortizarea socurilor si vibratiilor la porniri — opriri sau in functionare: cu-
plaje elastice;

- limitarea unor parametri functionali (sensul de rotatie, momentul de tor-
siune, viteza de rotatie): cuplaje limitatoare;

- modificarea frecventei torsionale proprii a lantului cinematic din care fac

—

parte.

Conform standardelor se poate realiza o clasificare tipologica a cuplajelor. Ast-
fel, in functie de modul in care se realizeaza transmiterea momentului de torsiune,
cuplajele pot fi:

- mecanice (transmiterea M, se realizeaza prin contact sau prin frecare);

- hidraulice (transmiterea M, se realizeaza prin intermediul unui lichid — de
obicei ulei);

- electromagnetice (transmiterea M; se realizeaza printr-un camp
magnetic).
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Dupa natura legaturii realizate intre cei doi arbori, cuplajele pot fi permanente
sau intermitente, la ultimele legatura putand fi stabilitd sau intreruptd in timpul
functionarii. In functie de posibilitatea compensarii abaterilor de la coaxialitate a
celor doi arbori cuplati, cuplajele permanente pot fi fixe sau mobile. La randul lor,
cuplajele permanente mobile pot fi rigide sau elastice in functie de capacitatea de
amortizare a socurilor si vibratiilor torsionale. Cuplajele intermitente (ambreiajele) se
impart, dupa modul in care se realizeaza cuplarea, respectiv decuplarea, n
comandate si automate (fig. 10.2).

fixe
— permanente [ ) rigide )
mobile cu elemente nemetalice

elastice [ ]
— mecanice T - cu elemente metalice
Aa- AriEe “Rags
" mecanic prin forma
— hidrostatic (Eiraratie)
— comandate| pneumatic J prin frecare
CUPLAJE L electromagnetic] (@sincrone)
— intermitente I — [centrifugale
L automate '~ —unisens
- moment (de siguranta)
hidrostatice o ) , .
L hidraulice [ — propriu zise (centrifugale/inertiale)
hidrodinamice
L cu frecare vascoasa
cu inductie
— electromagnetice[
cu pulbere
Fig. 10.2

10.1. CUPLAJE PERMANENTE

10.1.1. Alegerea cuplajelor permanente

Cuplajele permanente se aleg din standarde sau cataloagele societatilor
produ-catoare in functie de: caracterul legaturii ce trebuie realizata (rigida sau
elastica, fixa sau mobilda), valoarea momentului de torsiune ce trebuie transmis,
conditiile de func-tionare, importanta lor in cadrul ansamblului din care fac parte,
marimea diametrelor capetelor de arbori cuplati. Practic, alegerea se realizeaza in
functie de diametrul ca-petelor de arbori cuplati si de valoarea momentului de
torsiune de lucru, stabilit cu relatia:

Mu =csM; £ My
n care:
My - momentul de torsiune de lucru, fara socuri;
M; - momentul de torsiune rezultat din puterea si turatia transmise;



32 CUPLAJE

Cs - coeficient de serviciu, dependent de tipul masinii antrenate;

M, - momentul de torsiune nominal, posibil a fi preluat si transmis de cuplaj in
conditii de functionare stationara (fara socuri si suprasarcini); valoarea acestuia este
indicata Tn standard sau catalog pentru fiecare tipodimensiune de cuplaj.

Uzual, proiectarea consta din alegerea cuplajului adecvat si din verificarea ele-
mentelor cele mai solicitate in timpul transmiterii momentului de torsiune (acestea
sunt elementele de legatura a celor doua semicuple).

10.1.2. Cuplaje permanente, fixe, rigide

1. Cuplaje manson dintr-o bucata (manson monobloc) — fig. 10.3. Este al-
catuit dintr-o bucsa montata pe capetele arborilor cuplati ce transmite momentul de
torsiune prin intermediul elementelor de asamblare care pot fi: stifturi transversale,
pene paralele, caneluri etc. Aceasta forma constructiva este nestandardizata.

fl_‘ ——— + 9 S S B
TR T .
1 # N\ e N KRN i e vy ‘\'\—\*\\ AN B N KON RN
N \\\ ‘ \\\\ N + e \\\ \ \ \ =Y \ \ 5" NN ) P
\ e % % N N \ N N\ V/ | N R K N \
| A VA a <.
| \\ / /, ll ,/ E o) ‘ v \ ' ”
VA N | / 2. o
) B ‘77/ N | R R ) >
/ BN | A
\V//,/ -qui //j/? : i - /1
// ) ) | /’% ‘ V' / ‘/A
,,a ! S, O\ e LS ;\\ % N N D . N . \\ N A

Fig. 10.3

Calculul cuplajului cu manson monobloc consta in verificarea bucsei la torsiune
si verificarea elementelor de asamblare, asa cum s-a prezentat in volumul I:

D3 316—M4t ,  Incare k=g=(0,6K0,8)-
p(1- k)t P

2. Cuplajul manson din doua bucati (fig. 10.4) se compune din doua
semicuple asamblate cu suruburi pe capetele arborilor cuplati. Prin strangerea
suruburilor se asigura transmiterea momentului de torsiune prin frecare, insa pentru
siguranta sunt prevazute si pene paralele. Formele constructive de cuplaje manson
din doua bucati sunt standardizate, pentru arbori verticali si pentru arbori orizontali,
ambele cu sau fara aparatoare.

Pentru calculul cuplajului se scriu urmatoarele relatii:
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Fig. 10.4
Conditia de functionare:
2P g L.d L oF oL
Mt =csMy, = (fiFs > = omp Cda=C=Lmpd2==Pmn=2=
0 2 0 2 22 2 2 2 dL 2
pnd

, F _4csM;

si pentru un surub = —= L

Is  pmdig

2
Cu ajutorul fortei F; se pot dimensiona sau verifica suruburile

dg = /4&3':1 - dimensionare
PS at

2 3 Sech :,/stz +4st2 £Sgt - verificare
pds
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Utilizarea cuplajelor manson este indicata in cazul transmisiilor cu turatie varia-
bila sau in regim de cuplari repetate, deoarece au un moment de inertie relativ mic,
dar nu sunt recomandate in cazul transmiterii momentelor cu soc.

3. Cuplaje cu flanse (standardizate — fig. 10.5). Se pot utiliza pentru cuplarea
capetelor de arbori cu diametrul cuprins intre (18...250 mm) si se executa Tn doua
variante constructive: tipul CFO pentru cuplarea arborilor orizontali si CFV pentru
cuplarea arborilor verticali.

T VN
L L 3 2
‘ / / a.c.
/

A
A
| |

T /

SRR

Fig. 10.5

In fig. 10.5 s-au notat: 1 si 2 — semicuple; 3 — pene paralele; 4,5,6 — surub de
pasuire, piulita, saiba elastica.

Cele doua semicuple se asambleaza cu un numar is de suruburi montate fara
joc, dispuse pe circumferinta cercului cu diametrul D, .

Momentul de torsiune se transmite de la semicupla 1 la semicupla 2 prin cor-
pul suruburilor, acestea fiind solicitate la forfecare si presiune de contact :

2cM
F :_S_>Dt1 - forta preluata de un surub, in ipoteza repartizarii uniforme pe nu-
Is V1
marul de suruburi;
F 8c. M .
ty = 12 = 23 4 Etgs :(0,2K0,4)sC - tensiunea de forfecare
pds pdsisDy
4
F 2cg M :
Sg = L - st £s 45 =08s - tensiunea de contact

dSIC _iSDSdeIC

10.1.3. Cuplaje permanente mobile, rigide
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Acest tip de cuplaje asigura transmiterea miscarii de rotatie si a puterii Intre
arbori a caror coaxialitate nu poate fi respectatd, atat datoritd conditiilor initiale de
montaj, cat si datorita modificarilor pozitiei relative a arborilor in timpul functionarii.

1. Cuplajul cu gheare (fig. 10.6). Se executa cu un numar de 3...6
ghiare pentru diametre de arbori cuprinse intre (30...140 mm). Cuplajul cu gheare se
poate utiliza pentru transmiterea de momente de torsiune mari.

Acest cuplaj asigura transmiterea momentului de torsiune intre arbori cu
lungime variabila, determinata Tndeosebi de deformatii termice (in fig. 10.6 s-au no-
tat: 1 si 2 — semicuple; 3 — pene paralele; 4 —bucsa de centrare).

4\ P A-A .
ol /T T |
N\ . o 1S
; ol
L] ) | i

\\/ N

Fig. 10.6

Ghearele cuplajului se verifica la presiune de contact si la Tncovoiere:

De +D;
unde D, =—%—
Dy, x 2

1= = o
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SS _i: 2CS Mtl _ 4CS Mtl £Sas
ab Dmxsze—Di Dy <@ (De - Dj)
A& +0a? 12cM; & +Da?

o _ el a_ 'e2 Bpr
Sj = > = > £ Sy
bh bh“D,z

6

incare h=pDy,/2z, z— numarul de gheare.

Valorile tensiunilor admisibile se aleg Tn functie de materialul din care se exe-
cuta semicuplele, care poate fi: F., OL sau OT.

Cuplajul cu gheare este un cuplaj de tip axial care permite compensarea aba-
terilor axiale (Da) de la pozitia relativa a celor doi arbori cuplati.

2. Cuplajul Oldham este un cuplaj de tip transversal, deoarece poate com-
pensa abateri radiale (DR) de la pozitia coaxiala a celor doi arbori cuplati.

Acest cuplaj este alcatuit in principal din doud semicuple montate pe capetele
celor doi arbori cuplati Intre care se monteaza un element intermediar, prin care se
realizeaza transmiterea momentului de torsiune intre acestea. In functie de forma
elementului intermediar exista mai multe variante constructive.

a. Cuplajul Oldham cu craboti (cu element intermediar cilindric) — fig. 10.7
are in componenta sa:.
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Fig. 10.7

1 si 2 sunt semicuple montate pe capetele arborilor — motor (a.m.) si condus
(a.c.) prin intermediul penelor paralele 4;

3 este piesa intermediara cilindrica prevazuta pe cele doua fete cu nervuri
dispuse la 90° care la montaj sunt introduse in canalele corespunzatoare existente
in cele doua semicuple.

Proiectarea acestui cuplaj consta in alegerea constructiva a dimensiunilor, in
functie de diametrul capetelor arborilor cuplati si verificarea elementelor componente
la presiune de contact:

De=(2,5..3)d; h=(0,3...0,45)d - (1...2,5) mm; D;=(1,1...1,2) d.
Utilizand notatiile din fig. 10.7, se poate scrie expresia:
2D, +Dj-e 1 e -Dj 0, 2Dg +Dj-e
e ~-1 = __Ssmaxg#_ e+)¢]x¥

3 2 e 2 @

din care rezulta efortul de strivire maxim:

Mtl = CSMtl =F
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12csMy,

h(De - D; - 2e)2D, +D; - e

care sunt confectionate elementele cuplajului.

In timpul functionrii, datoritd deplasarii relative dintre piesa intermediara si
cele doua semicuple apare frecarea pe suprafetele de contact, ceea ce face ca la
acest cuplaj sa existe o putere consumata prin frecare, respectiv cuplajul sa prezinte
un randament:

Ssmax = )£ S as - adoptat in functie de materialul din

1 (De - D; - 2e)
o L e SMoPmach T, e
L 2pM 1 D.-D;i-2e 2D.+D;-e
(o PV ZpEpmax’h e 2I % e 2 i
h=1-12 °

b. Cuplajul Oldham cu element intermediar prismatic (fig- 10.8) are in
componenta sa:

1 si 2 - semicuple montate pe capetele arborilor motor (a.m.), respectiv condus
(a.c.);

3 - piesa intermediara prismatica, confectionata frecvent din material nemetalic

(textolit, poliamida etc.);

4 - pene paralele pentru asamblarea semicuplelor pe capetele celor doi arbori.

Proiectarea cuplajului consta n alegerea constructiva a dimensiunilor acestuia,
dupa care se verifica piesa intermediara la presiune de contact.
2b+e_1S vb—2e>(hv2b+e
3 2 Mo 3

12M¢ c

Sas

(b- 2e)(2b+e)h

My =cMy, =F

Ssmax =

Randamentul cuplajului se poate determina cu relatia:
4>lessmax hxb_j&a

_q s o 2 2 _q. 12
h=l-r-=1 1 b-2e 2bve  p b+

AN
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Fig. 10.8

3. Cuplajul cardanic (sau articulatia Hooke). Se utilizeaza pentru cuplarea a
doi arbori concurenti, unghiul de concurentd a < 45° (frecvent 20° sau 25°).

Cuplajul cardanic se utilizeaza Tn constructia autovehiculelor, a vehiculelor de
cale ferata, a masinilor unelte, a masinilor agricole, actionarea cilindrilor de la masini
de valtuit, a cilindrilor de la calandre etc.

Utilizarea unui cuplaj cardanic simplu prezinta dezavantajul ca viteza
unghiulara la arborele condus, w, , este variabila chiar daca viteza arborelui motor
w; este constanta (fig. 10.9).

In aceasta figurd s-au notat: 1 si 2 - furci cardanice montate, de obicei prin
caneluri cu profil triunghiular, pe capetele arborilor motor (a.m.), respectiv condus
(a.c.); 3 - cruce cardanica. Relatiile de calcul pentru vitezele unghiulare si raportul
de transmitere sunt urmatoarele:
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W2 min =WpC0Sa imax = ! = ! (flg 10.9, a)
Womin COSsa

i} Imin =M - cosa (fig. 10.9, b).
cosa W2 max

Q.n) i
/ ] -
b) —m‘i//%_’—-\
Y 8

s
1’

W2 max

Ay

Fig. 10.9

Amplitudinea de variatie a vitezei unghiulare la arborele condus creste
proportional cu cresterea unghiului a sub care se intersecteaza cei doi arbori.

Pentru Tnlaturarea acestui dezavantaj se foloseste solutia cu doua cuplaje car-
danice (bicardanicad) si arbore intermediar, obtinAndu-se astfel o transmitere sin-
crona a miscarii, cu obligatia respectarii urmatoarelor doua conditii: arborele motor i
arborele condus sa formeze acelasi unghi a cu arborele intermediar si furcile car-
danice ale arborelui intermediar sa fie coplanare (fig. 10.10).

a)
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Calculul cuplajului cardanic consta in determinarea fortelor maxime care soli-
cita elementele cuplajului (furcile cardanice si crucea cardanica) si verificarea aces-
tora dupa ce dimensiunile au fost adoptate constructiv (fig. 10.11, a — unghiul de
rotire al arborelui motor j = 0° fig. 10.11, b — unghiul de rotire al arborelui motor

j =90°).
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Fig. 10.11
Daca arborele motor transmite la arborele condus prin intermediul cuplajului
momentul de torsiune M =csM¢ , atunci fusurile furcii cardanice montata pe ar-

borele motor vor fi incarcate cu sarcinile:
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— CSMtl
= —L
1 DC
Si Fa, =0 pentru j =0
Fa, =F,tga  pentru | =90°

Daca se considera randamentul cuplajului egal cu 1, pe baza egalitatii puterii
transmise, se poate scrie:
CsMy, Wi =My, XWomin

din care:

1
t2ma>< _CSMtl _CSMtl
W2 min cosa

Fortele care incarca fusurile furcii montata pe arborele condus vor fi:

My w M

L Zgx—ix L = x 1 pentru  j =0
2max Dc Womin D. cosa

Fa, =0 pentru j =90°

Fa, =Fiomax @02 pentru j =0°

Fusurile furcii cardanice se pot rezema pe lagare cu alunecare sau pe rulmenti
Cu ace.

Fortele axiale se vor considera si la calculul arborilor, acestea dand solicitari
de incovoiere.

Randamentul cuplajului cardanic se poate calcula cu relatia:

L 4>Q>¢rF19>a>Q
h=1-—f =1- 2 =1- 4md>a /(D¢ )
Lc 2pF D¢

4. Cuplajul dintat. Reprezinta un cuplaj mobil, rigid, care poate prelua simultan
abateri axiale, radiale si unghiulare [fig. 10.12, unde: 1 si 2 - butuci cu dantura ex-
terioara montati pe capetele arborilor cuplati prin pene paralele; 3 si 4 - mansoane
cu dantura interioara asamblate prin suruburi montate fara joc ; 5 - inel de centrare;
6 - elemente de etansare (inele ,0") ].

La noi in tara standardele precizeaza prescriptile de proiectare pentru
cuplajele CD (cuplaj dintat simplu) si CDD (cuplaj dintat dublu), CDDA (cuplaj
dublu dintat cu arbore intermediar) si CDDT (cuplaj dublu cu tronson intermediar),
pentru diametre de arbore avand valorile d = (30...560) mm (fig. 10.13).

Tipuri de variante de executie:

Tipuri :  CD — cuplaj dintat simplu
CDD - cuplaj dintat dublu
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Variante: CD ® numai varianta S (CDS)
CDDN - varianta normala
CDD | CDDT - varianta cu tronson intermediar
CDDA — varianta cu arbore intermediar
Fiecare varianta se executa pentru pozitile de functionare orizontala (H) si
verticald (V). In fig. 10.11 s-au folosit urmatoarele notatii:
1. butuci danturati (alezaj: P, C, Kj)
2. mansoane danturate
3. semicuple (alezaj: P, P;, C, Ci, K
Pentru a putea compensa abaterile unghiulare, axiale si radiale ale arborilor
cu-plati, dantura butucilor se executa curbata in plan axial atat la exterior si interior,
cat si pe flancuri. Aceasta solutie este cea mai economica deoarece permite abateri
un-ghiulare mari, face posibila centrarea mansonului pe butuc prin intermediul
danturii, iar bombarea determina o repartitie favorabila a tensiunilor de contact.
Dantura este evolventica, iar angrenarea se realizeaza cu joc marit intre

flancuri (fig. 10.14).

— i
{ '

Fig. 10.14

Butucii si mansoanele se executa din otel carbon de calitate sau din otel aliat.
Dantura se trateaza termic pentru a avea o duritate (35...40) HRC, iar la danturi
nitrurate se poate atinge (48...53) HRC.

Cuplajele dintate se aleg din stas in functie de momentul de lucru:
Mtl = CSMt £ Mtn

10.1.4. Cuplaje permanente mobile (compensatoare) elastice

A. Caracterizare

Din punct de vedere constructiv, cuplajele permanente mobile, elastice au o
ca-racteristicd comuna si anume existenta unui element elastic, metalic sau
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nemetalic, care participa direct la transmiterea momentului de torsiune intre arborii
cuplati. Prezenta elementului elastic atribuie cuplajului urmatoarele functiuni,
simultan cu functia principala de transmitere a momentului de torsiune:

a) atenuarea socurilor de torsiune care apar in lantul cinematic atat datorita
masinii de lucru, cat si masinii motoare; energia de soc se transforma partial in cal-
durd, ca urmare a frecarilor interioare sau exterioare aferente elementelor elastice,
si partial in energie potentiala, prin deformarea elementelor elastice, redata apoi sis-
temului mecanic prin revenirea treptata a acestora la forma si pozitia initiala,;

b) compensarea erorilor de la coaxialitate ale celor doi arbori cuplati prin
deformarea elementelor elastice;

c) modificarea frecventelor proprii ale lantului cinematic din care fac parte,
astfel incat sa se evite functionarea in zona de rezonanta.

Proprietatile ce caracterizeaza cuplajele elastice sunt:

- Rigiditatea torsionala k definita ca raport intre variatia elementara a mo-
mentului transmis si variatia deformatiei unghiulare j , respectiv rotirea relativa a
ce-lor doua semicuple:

k(j ):dM—tO) - pentru cuplaje cu rigiditate variabila

dj
M . - “
k=— - pentru cuplaje cu rigiditate constanta
J
Dependenta Mt = f (j ) reprezinta caracteristica cuplajului (fig. 10.15) unde : a —
caracteristica liniard, b — caracteristicA crescatoare, ¢ - caracteristica
descrescatoare.
’ b
/ a

Fig. 10.15

- . / % N A, A
ZRergics ae SOC /oriealia b5
3 ¢

4 / C ~/ / ~
i / FTRNEIrInQreR (r) J/ XS

ENCryrcy e soc REUMUATR T
(o ]
S energE /6( Jen i v

Vo) sASTepnsed’ ppecd s

Fig. 10.16
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In cazul cand elementul elastic este caracterizat prin frecare intre
componentele sale, sau prin frecare interna (element din cauciuc), caracteristica
arcului prezinta histerezis (curba de incarcare diferita de cea de descarcare) — fig.
10.16.

- Capacitatea de amortizare a socurilor prin consumarea unei parti din
energia de soc pentru Tnvingerea frecarilor, respectiv prin transformarea in caldura.
Este specifica cuplajelor care prezinta caracteristica cu histerezis. Ea se poate
exprima prin amortizarea relativa:

_ L _ lucrulmecanic de amortizare  (Spagco )

L  lucrulmecanic de deformatie (SOABDO)

Analiza dinamica a sistemului mecanic care contine un cuplaj elastic se
efectueaza pe un model matematic simplificat, de forma indicata in fig. 10.17:

F 7 "‘Egl‘(' I"“v 5
h}m i -+ 1 yJ | M,\

Jal bl w0 O

Fig. 10.17
n care:
Ji si J; - momentele de inertie mecanice reduse ale portiunilor din lantul
cinematic pana la si respectiv dupa cuplaj;
y si k() - schematizarea comportarii vascoelastice a cuplajului
(amortizarea, respectiv elasticitatea);
M, M, - momentul de torsiune motor, respectiv rezistent.

Utilizadnd acest model matematic se pot stabili diagramele spectrale, respectiv
dependenta amplitudinii oscilatiei, de pulsatie (fi. 10.18).
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B. Cuplaje mobile cu elemente elastice metalice

1. Cuplajul cu arc serpuit (cuplajul Bibby) — fig. 10.19. Este alcatuit din semi-
cuplajele 1 si 2 montate pe capetele arborilor cuplati prin penele paralele 3. Pe
exteriorul celor doua semicuplaje sunt executati dinti de forma speciald, intre care
este introdus arcul din banda de otel 4, avand forma serpuita. Partea activa a cupla-
jului este protejata de carcasa 5, In care se introduce unsoare consistenta pentru a
evita zgomotul in timpul functionarii si pentru a reduce uzarea. Etansarea carcasei

se realizeaza prin elementele de etansare cu contact 6.

Cuplajul cu arc serpuit permite simultan deplasari axiale, radiale si unghiulare,
cat si rotirea relativa a semicuplajelor. Amortizarea relativa a cuplajului atinge valori

de (0,5...0,6).
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Calculul de rezistenta al cuplajului se refera in principal la calculul arcului si al
danturii celor doua semicuple.

Pentru calculul arcului se observa ca portiunile liniare ale arcului lucreaza ca
grinzi Tncastrate la capete, momentul in Tncastrare fiind M; (fig. 10.20). Deoarece la
mijlocul lamelei momentul Tncovoietor este zero, aceasta se poate asimila cu doua

arcuri lamelare de Tncovoiere avand lungimea /2, incastrate la un capat si incarcate
in capatul liber cu forta F.
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Profilul danturii este un arc de cerc, motiv pentru care se poate scrie:
El
M; =— = constant
r

Tn care:

3
I :% - momentul de inertie al lamelei

r — raza profilului danturii.

Avand in vedere cele trei situatii posibile de functionare a cuplajului, se poate
scrie:

1 1 1
M; :EFI :EFmaxxlmin :EFs’a

Cunoscand valoarea momentului de torsiune transmis de cuplaj, se pot calcula
fortele F:

2M . 2M
_2My, Frgy = —alMax g F = Is

Dxz’ Dxz Dxz
in care z reprezinta numarul de dinti al semicuplajului.

F
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Cu ajutorul fortelor astfel determinate se poate realiza calculul (dimensionare
sau verificare) arcului lamelar incastrat [( a se vedea cap. 12 - Organele de asam-
blare elastica (Arcuri)].

Dantura semicuplajelor se va calcula la incovoiere:

2 3.
BZxH _ BS
Mig =Fl; = S = XS
id 1 6 i 6 i
de unde: B3 3’6F—|1
] Sai

Tn care:
B, H — dimensiunile sectiunii dintelui
£; — Tndltimea dintelui

] =ﬂ»3,5
B

Raza de curbura a flancului: r:E :—I sau rzlixh.

Mi 1 2 84
2

2. Cuplajul cu arcuri elicoidale (Cardeflex) — fig. 10.21. Este alcatuit din semi-
cuplajele 1 si 2 montate pe capetele arborilor cuplati prin penele paralele 6. Bolfu-
rile 3 sunt fixate alternativ In cele doua semicuple prin strangere pe con. Pe tija cilin-
drica a fiecarui bolt sunt montati segmentii 4 care pot oscila si deplasa axial. Intre
segmenti se monteaza pretensionat arcurile elicoidale 5, prin intermediul carora 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 pozitia celor doi arbori
cuplati: axiale (5% din diametrul exterior), radiale (1% din diametrul exterior),
unghiulare (max. 9 °). Unghiul de rotatie relativa a semicuplajelor max. 5 °.

Expresia momentului de torsiune :

D
M, g = z7b(Fa12 Cos aj - Fy cos al)

unde:
z — numarul bolturilor de pe un semicuplaj

Fa12 = fl2 Cy

f1» — sagetile a doua arcuri succesive
C, — rigiditatea arcurilor.
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C. Cuplaje mobile cu elemente elastice nemetalice

Elementul elastic intermediar este executat, Tn general, din cauciuc si confera
cuplajului elasticitate si capacitate mare de amortizare a socurilor, precum si 0 con-
structie simpla. La sarcini mari nu sunt economice deoarece le scade durabilitatea.
Elementul elastic poate fi solicitat la compresiune sau forfecare si incovoiere.

a. Cuplaje la care elementul elastic este solicitat la compresiune:

1. Cuplajul elastic cu bolturi (standardizat) — fig. 10.22, se compune din
semicuplele 1 si 2, bolturile 3 si mansoanele din cauciuc 4 montate alternativ intr-
un semicuplaj sau altul.

Relatiile de calcul:
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2cM
= S—tl - forta preluata de un bolt
Ip *Dp

Flb

<

Fig. 10.22
L
Lo o
Sj, = 32 £ s4, - tensiunea de incovoiere a boltului
pdy,
32
Fy
ss =—=2—£s, -tensiunea de strivire a mansonului din cauciuc.
m db2 XI b m

Cuplajul elastic cu bolturi permite compensari reduse ale abaterilor arborilor
cuplati de la coaxialitate: (0,3...0,6) mm pe directie radiald si sub 1° abatere
unghiulara si se realizeaza in urmatoarele variante:

P — pregaurit; cele doua semicuple se executa cu alezajele sub diametrul la
care pot fi utilizate, iar beneficiarul poate obtine prin stunjire diametrul necesar in
functie de diametrul capetelor de arbori cuplati; se precizeaza ca se pot obtine semi-
cuple numai pentru cuplarea capetelor cilindrice de arbori;

Ci— pentru cuplarea arborilor cu capete cilindrice;

K — pentru cuplarea arborilor cu capete conice.

2. Cuplajul elastic cu rozeta (standardizat), se executa in urmatoarele va-
riante:
- varianta normala — N
-cu flansa - F
- cu doua flanse si arbore intermediar — DF.
Cuplajul elastic cu rozeta in varianta normala (fig. 10.23) este alcatuit din
semicuplajele 1 si 2 montate pe capetele arborelui motor (a.m.), respectiv condus
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(a.c.), prin intermediul penelor paralele 4. Semicuplajele sunt prevazute cu ghiare
frontale profilate, intre care se introduce rozeta 3 realizata din cauciuc.

Momentul de torsiune se va transmite prin contactul dintre ghearele semi-
cuplajelor prin intermediul rozetei.

4

/‘__* 1 v
I’:j ' ‘
S, . ~ \
o /' j
e R “f" ‘
by b
4 i

Fig. 10.23

b. Cuplaje la care elementul elastic este solicitat la forfecare si incovoiere.

Cuplaje cu manson elastic (periflex) — fig. 10.24, este alcatuit din semicuplaje-
le 1 si 2 asamblate pe capetele arborilor cuplati prin penele paralele 4. Cele doua
semicuple sunt asamblate prin mansonul (bandajul) 3 realizat din cauciuc cu
insertii textile (bumbac, matase) si fixat prin discurile 5.
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Acest tip de cuplaj asigura o buna amortizare si compenseaza abateri (axiale,
radiale si unghiulare) importante de la coaxialitatea celor doi arbori cuplati. Unghiul
de rotire relativd al semicuplajelor atinge valori de 6...28°. Cuplajul se alege din
catalog n functie de valoarea momentului de torsiune ce urmeaza a fi transmis :

D
CsMy, =R >
2cM
= s forta tangentiala care foarfeca mansonul.
D

Verificarea mansonului la forfecare:
pD>D>S pDZS

ts of = (01K 02)N/mm?

Dimensionarea suruburilor:

_2cMy, D . _ 89cs My
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10.2. CUPLAJE INTERMITENTE (AMBREIAJE)

Sunt utilizate atunci cand este necesara intreruperea si restabilirea frecventa a
legaturii dintre arborii cuplati, fara a fi necesara oprirea arborelui motor. Simultan,
pot indeplini si functiuni de limitare a vitezei, a momentului de torsiune sau a
sensului de rotatie.

10.2.1. Cuplajul intermitent (ambreiajul) cu frictiune

Ambreiajele cu frictiune realizeaza cuplarea si decuplarea fara socuri,
indiferent de valoarea vitezei relative. Ofera posibilitatea limitarii valorii momentului
de torsiune la o marime dorita si permit controlul asupra acceleratiei imprimate
arborelui condus. Forma suprafetei de frecare poate fi: plana (cu doua discuri sau
cu discuri multiple), conica, cilindrica sau combinatii ale acestora. Forta de frecare
se realizeaza ca urmare a apasarii normale obtinuta cu ajutorul unor dispozitive de
actionare meca-nice, electromagnetice, hidraulice sau pneumatice.

Schema ambreajului cu frictiune este redata in fig. 10.25 in care s-au notat:

1 - semicuplajul montat pe arborele motor, prevazut cu caneluri interioare;

2 - semicuplajul montat pe arborele condus, prevazut cu caneluri la exterior;

3 - discuri de frictiune prevazute cu caneluri la exterior montate pe semi-
cuplajul 1;

4 - discuri de frictiune prevazute cu caneluri la interior, montate pe semi-
cuplajul 2;

5 - dispozitiv hidraulic pentru realizarea fortei de apasare F, pe suprafetele
de contact ale discurilor de frictiune.
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Fig. 10.25



Capitolul 10 57

Transmiterea momentului de torsiune se realizeaza prin frecarea dintre discuri
Fr.

1. Bazele teoretice ale procesului de ambreiere. Analiza comportarii dinamice a
sistemului mecanic (masina motoare, ambreiaj, masina de lucru) se realizeaza folo-
sind model matematic simplificat din fig. 10.26.

Fig. 10.26

a. Analiza dinamica si energeticd a procesului de ambreiere. Procesul de
ambreiere cuprinde urmatoarele 3 faze (fig. 10.27):

- Perioada de cuplare — t; — in care momentul rezistent aplicat (existent) la
semicuplajul de pe arborele condus este mai mare decat momentul de frecare.

- Perioada de patinare — t, — in care se realizeaza accelerarea semi-
cuplajului condus de la viteza unghiulara initiala Q, pana la atingerea vitezei semi-
cuplajului motor (w. = wy). In aceasta perioada cele doua discuri in contact avand vi-
teze unghiulare diferite, transferul de energie (transmiterea momentului de torsiune)
se realizeaza cu patinare (frecare), ceea ce determina incalzirea si uzarea supra-
fetelor de frecare. Momentul transmis de cuplaj este mai mare decat momentul rezis-
tent: M > My, respectiv. Mf= My + My, Tn care Mg, — momentul necesar pentru
accelerarea arborelui condus.

- Perioada de demaraj — t, — in care are loc cresterea vitezei unghiulare a
sistemului pana la valoarea vitezei arborelui motor: w, =w; = Q; .

e

\ >
) LV’

+ #

+, Y {7 —

Fig. 10.27



58 CUPLAJE

Admitand ipotezele: forta de apasare F, se aplica instantaneu, iar coeficientul
de frecare este constant (nu depinde de vitezad), respectiv momentul de frecare este
constant, rezulta ca t; <<t, si t, <<t, . Ca urmare, perioada de ambreiere este
aproximativ egala cu timpul de patinare, T = t,, iar diagramele simplificate vor capata
forma din fig. 10.28.

s

Fig. 10.28
Admitand ipotezele anterioare si utilizand modelul matematic propus, se pot
scrie ecuatiile diferentiale de echilibru dinamic sub forma:

2; 2.
Jld—JZl—Mm+Mf:O Jld121+Mf:Mm
dt dt
sau
2: 2:
J2d122+|v|r-|v|f:o 320'122+|\/|r:|\/|f
dt dt
Prin integrarea celor doua ecuatji se obtin vitezele unghiulare w; Si w;:
djq t djo t
wilt)=——==M, - M¢ | —+W,;; Wolt)=—==M¢ - M, |—+W. ®
1) =k = O - M)+ 2 (0= 552 = 00 - )
t=T; Wo :Wl—Wl
Wl(t):Wl:Ct

Se poate admite:
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In aceste conditii se poate obtine foarte simplu valoarea perioadei de am-

breiere:
Widp  _Widp _png Jp

M¢- M, My, 30 My,
Lucrul mecanic consumat prin frecare in perioada de ambreiere se va

determina cu relatia:

T T
Lf = (‘j\/lf(wl— Wz)dt =Mf£dnl— nz)dtzianlT [N"m]
0 30 0 60

Puterea consumata prin frecare in timp de o ora, in care se realizeaza z

ambreieri, va fi:
_Lix

p; =— —
" 73600
2. Calculul ambreiajului de frictiune cu suprafete plane de frecare.

W]

A. Determinarea fortei de apasare Fn pentru transmiterea momentului de torsiune M;
dat

Dupa cum s-a precizat transmiterea momentului de torsiune se realizeaza prin

frecare. Functionarea ambreiajului implica:
Mf 3 My, respectiv. Mg =cgMg,

Momentul de frecare, realizat ca urmare a apasarii normale cu forta F, , se

poate calcula cu relatia (fig. 10.29):

De De
3 3
M :i‘er rx :2‘ 2pr >dr X i :ﬂrrp (D3—D.3)i :lrrF—De_Di i
f C nl As [?Tpm s =1,"Pme i/ls =3 nDZ—D.Z s>
i i € |
2 2
Fn

incare: pmy =

Ploz-o7)
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Fig. 10.29

Mai simplu, momentul de frecare se poate calcula cu relatia:
Dm ..
Mf = I’T'Fn —mn Ag
2

Rezulta ca forta de apasare normald, necesara pentru transmiterea unui mo-
ment de torsiune dat, va fi:

_3csMy (Dg —\Diz) 20y,
" mp2-D3)y  MDpi

in care: is este numarul suprafetelor de frecare.

Deoarece se urmareste ca pentru o valoare data a momentului de torsiune ce
trebuie transmis de ambreiaj, forta de apasare F, sa fie cat mai mica, suprafetele in
contact se vor realiza din materiale diferite care alcatuiesc un cuplu de frictiune.

Simultan cu coeficientul de frecare ridicat, cuplul de materiale utilizat trebuie sa
prezinte si urmatoarele calitati: rezistenta la uzare cat mai mare (se asigura astfel
durabilitatea ambreiajului), rezistenta termica, conductibilitate termica, rezistenta chi-
mica, Tndeosebi la actiunea lubrifiantului la ambreiajele unisens, cost scazut.

Sunt utilizate urmatoarele cupluri de materiale:

- OL / material nemetalic numit ferodou [azbest + liant (bachelita sau cau-
ciuc) + armatura pentru marirea conductibilitatii], cu functionare in regim de frecare
uscata:

m=0,3...0,4 (0,6)
P.=(0,2...0,3) N/ mm’
ta=250°C
- OL calit / OL calit, cu functionare n regim de frecare fluida:
m= 0,06...0,1 (0,6)
p.=(0,6...0,8) N/ mm’
ta=80°C
- OL / bronz sinterizat, cu functionare in regim de frecare mixt sau fluid;
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- OL calit / carburi metalice sinterizate, cu functionare in regim de frecare
us-cata sau mixta.

B. Calculul la presiunea de constact a suprafetei confectionata din materialul mai
slab din punctul de vedere al rezistentai mecanice

B1. Verificarea la presiunea de contact :
F, o - 2csMy,
Plbz.p2)  PPmbis  prDfbs

Is

Pm = £p,

4

B2. Dimensionarea ambreiajului

Pentru dimensionare este necesar sa se aleaga:

- fie raportul Di_ 05KO08 =k,
De

- fie raportul —— = 015K 035 = k,.
Dm
Totodata este necesar sa se stabileasca numarul de suprafete de frecare,
pentru care se recomanda: imax = (15...30) suprafete. Relatiile de dimensionare vor
fi:

12c M 2c M;
De = f 3’- sau Dmp=3——
mig (1— kl)pa pmis ko Py

C. Verificarea ambreiajului la Tncalzire

Majoritatea distrugerilor premature la ambreiajele cu frictiune se datoreaza
cresterii excesive a temperaturii a suprafetelor de frecare. La ambreiajele cu ambele
suprafete de frecare metalice, temperatura ridicata poate determina fenomentul de
gripare, iar daca una din suprafete este un material nemetalic, se poate produce dis-
trugerea acestuia, sau chiar desprinderea de pe placa din otel. Alte efecte negative
ale incalzirii excesive sunt: modificarea formei suprafetelor in contact, fisurarea, in-
deosebi a suprafetelor metalice, variatia coeficientului de frecare, oxidarea lubri-
fiantului Tn cazul ambreiajelor unse.

Calculul la incalzire consta in determinarea temperaturii medii la care func-
tioneaza ambreiajul, din ecuatia de bilant termic:

Ps :KAc(tm - to)
Ps

+
KA.

tm = to £t,

Tn care:
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K — coeficientul global de transfer termic prin carcasa ambreiajului;
Ac — aria exterioara a carcasei ambreiajului;
Ps — puterea pierduta prin frecare.
Daca relatia de verificare nu va fi satisfacuta se vor lua masuri pentru racirea
ambreiajului: marirea suprafetei exterioare a carcasei prin nervurare, racirea fortata
a baii de ulei in care functioneaza ambreiajul etc.

D. Calculul la durabilitate

Consta n determinarea numarului de ore de functionare a ambreiajului (Ly).
Atunci cand una din suprafete este realizata dintr-un material nemetalic, acesta se
monteaza pe suportul metalic fie prin nituire, fie prin incleiere cu rasini sintetice ter-
morezistente. Durata de functionare a ambreiajului este determinata de adancimea
de uzura a suprafetei nemetalice pana la nivelul niturilor, sau de grosimea suprafetei
nemetalice in cazul cand aceasta se fixeaza prin incleiere (fig. 10.30):

Fig. 10.30

_ volumul total de material posibil de uzat _ pDyb >s (is)
volumul de material uzat intr - o ora Ps xq
in care g [m*W ord] — coeficient specific de uzare, determinat experimental.

[ore]

10.2.2. Ambreiaje automate

Cuplajele intermitente automate (ambreiajele automate) realizeaza cuplarea
sau decuplarea automata a elementului condus in functie de valoarea unui par-
ametru din lantul cinematic: sensul de rotatie, valoarea vitezei unghiulare, valoarea
momentului de torsiune transmis.

1. Cuplajul unisens (de cursa liberd). Permite transmiterea momentului de tor-
siune ntr-un singur sens de miscare (fig. 10.31). Este alcatuit din semicuplele 1 si
2 (inel exterior, respectiv interior), Intre care se realizeaza un spatiu sub forma de
pana in care intra elementele 3 (de obicei role cilindrice) care, In functie de sensul
de rotatie a inelului conducator, pot permite sau pot bloca deplasarea libera a ine-
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lului. Pentru realizarea unei cuplari fara socuri, elementele de blocare 3 trebuie sa
faca contact permanent cu ambele semicuple, scop in care se folosesc sisteme de
tensionare — bolturile 4 si arcurile 5.

6- /60'5%/0” C'ﬂl?/éc‘,/{b/;a'/:'{
3 Dvr ofed Airr:
7. - porner’ /oozv/e/a‘:

Fig. 10.31

2. Cuplajul centrifugal. Realizeaza cuplarea sau decuplarea arborilor la o anu-
mita turatie, evitandu-se astfel cuplarea in sarcina inainte ca arborele motor sa fi in-
magazinat o energie cinetica suficienta.

Cuplajele centrifugale cu saboti se pot realiza in doua variante constructive:
a) normal decuplat — semicuplajul montat pe arborele motor, impreuna cu
sabotii, este montat la interiorul semicuplajului montat pe arborele condus.
b) normal cuplat — montajul se realizeaza invers.
Componenta cuplajului centrifugal cu saboti (fig. 10.32):

§
5 4 J /’L <
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Fig. 10.32

1 - semicuplaj montat pe capatul arborelui motor (a.m.)

2 - semicuplaj montat pe capatul arborelui condus;

3 - saboti placati la exterior cu material de frictiune;

4 - arcuri elicoidale cilindrice montate prestrans cu o fortda F, prin inter-
mediul suruburilor 5.

Cuplajul este normal decuplat; cat timp forta centrifuga este mai mica decéat
forta de prestrangere a arcului, Fc < F,, jocul dintre saboti si semicupla 2 se mentine
egal cu d.

In momentul cand forta centrifuga egaleaza forta de prestrangere a arcului,
jocul dintre saboti si semicupla 2 se micsoreaza la valoarea:

j=d-fo,
n care:
_8F,D3,n
Gd*
D — diametrul mediu de infasurare a arcului;
d - diametrul sarmei din care este confectionat arcul.

Cresterea vitezei unghiulare a arborelui motor peste o valoare limita — valoarea
pentru care se anuleaza jocul dintre saboti si semicuplajul 2 — determina intrarea in
functiune a cuplajului, respectiv se va transmite momentul de torsiune de la arborele
motor la arborele condus prin frecarea dintre saboti si semicuplajul 2 :

fo - sageata de deformare a arcului la montaj

M; =m=r,z9=rn(FC - Fa)Ez
2 2
n care:
x 440
Fe=mRgW,” i Fa:9F0+Gd3dT
& 8Dmng

m - masa unui sabot;
z - numarul de sabotj;
Rg - raza de pozitie a centrului de greutate al sabotului.

Conditia de functionare a cuplajului: M¢ 3 M.
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TRANSMISII PRIN CURELE

Transmisiile prin curele sunt utilizate atunci cand este necesara transmiterea
momentului de torsiune intre doi sau mai multi arbori necoaxiali, situati la o distanta
mai mare decat la transmisiile prin roti dintate sau prin roti cu frictiune (fig. 11.1).

Aceasta transmisie are cel putin doua roti de curea,l si 2 , montate pe arborele
motor (a.m.), respectiv condus (a.c.), pe care se infasoara 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 si roti, motiv pentru care cu-
reaua se va monta cu pretensionare.

a.m A’AMU;A AcTvA \ - el 2
A

- — —_———

Fig. 11.1

Utilizarea transmisiilor prin curele asigura urmatoarele avantaje:

- constructie si Intretinere simpla;

- posibilitatea transmiterii miscarii si puterii intre doi arbori, cu pozitie
oare-care n spatiu, aflati la o distanta relativ mare unul de altul;

- antrenarea arborelui condus fara socuri si vibratii torsionale, acestea
fiind atenuate de prezenta curelei ca element elastic;

- poate constitui un element de siguranta in lantul cinematic din care fac
parte, prin posibilitatea patinarii curelei pe roti;
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- randament relativ ridicat (0,92...0,96).

Simultan, apar si urmatoarele dezavantaje:

- nu asigura un raport de transmitere constant in timp, din cauza alune-
carii elastice a curelei pe rotj;

- dimensiuni relativ mari ale rotilor pentru curea;

- introduc forte relativ mari pe arborii antrenati datorita pretensionarii;

- necesitatea tensionarii periodice a curelei, datorita slabirii acesteia prin
deformare plastica sau uzare;

- sensibilitate la caldura, umiditate etc., Tn sensul modificarii (scaderii)
coe-ficientului de frecare.

Transmisiile prin curele sunt utilizate frecvent in constructia masinilor unelte, a
masinilor agricole si textile, a autovehiculelor, precum si pentru antrenarea
pompelor, ventilatoarelor, compresoarelor etc.

Domeniul de rapoarte de transmitere (i), puteri (P), viteze (v) si distante intre
axe (A), In care se pot folosi transmisiile prin curele, este limitat superior la:

i £ 8 (E 20) — comparabil cu al altor transmisii intr-o treapta (angrenaje
cilindrice, conice);

P £ 2000 kW

v £90 m/s curele late

A<12m

P £ 1200 kW
v £ 40 m/s curele trapezoidale
AE£3m

Transmisiile prin curele se pot clasifica dupa urmatoarele criterii:
a. dupa forma sectiunii transversale
a.l. curele late
a.2. curele trapezoidale
a.3. curele rotunde
b. dupa materialul din care sunt confectionate
b.1. nemetalice
b.2. metalice
c. dupa pozitia relativa a arborilor intre care se realizeaza transmiterea
momentului de torsiune
c.1. transmisii prin curele cu arbori paraleli
c.2. transmisii prin curele cu arbori incrucisatj.

11.1. TRANSMISII PRIN CURELE LATE

11.1.1. Materiale utilizate pentru constructia curelelor late

Curelele late se pot executa din materiale omogene (acelasi material): piele,
otel de Tnalta rezistenta sub forma de banda, bumbac, celofibra, matase sintetica
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etc. sau din mai multe materiale — curele compound — la care se Tmbina calitatile de
rezistenta ale fibrei confectionata din material plastic (poliamida, poliester) cu cele
de frecare si de rezistenta la uzare ale stratului din piele aplicat pe fata cu care vin
in contact cu rotile. Cu exceptia curelelor din piele si banda din otel, sectiunea
curelelor late este alcatuita dintr-o insertie de rezistenta — textila, fibra sintetica, fibra
de sticla, sarma de otel — Inglobata intr-un material compact — cauciuc vulcanizat,
material plastic — eventual protejat pe suprafata activa cu un strat de tesatura
cauciucata sau material plastic cu proprietati de frecare superioare.

Capetele curelelor late se imbina prin lipire, vulcanizare (fig. 11.2) si mai rar
prin coasere.

_G-eh
MBINARE -
/ PRIN ; ? } A__
LIPIRE 3 -
2|
IMEINARE "
PA)/A/, 4 e T ot - \ %5 i
VULEHN I ZARE §. o R
iz - = - -
= ’('f‘ Dl =7 -‘\.f‘\c..w’“\__f—-j
Fig. 11.2 Fig. 11.3

Curelele late de tip compound, din materiale plastice si curelele late dintate
(fig. 11.3) se confectioneaza fara zone de imbinare.

11.1.2. Elemente gemetrice Si cinematice

Considerand transmisia prin curea lata intre arbori paraleli, cu Infasurarea sim-
pla (dreaptd) la care cureaua este perfect intinsa, respectiv nu are loc alunecarea
curelei pe roti, se poate scrie:

_PDing _ . _PD2Ny
60 2 60
. . ng _ wp _ D2 .
din care se obtine: —=—==—== i1- 2
ng wy D
Tindnd seama de alunecarea elastica a curelei pe roti, raportul real de trans-
mitere a miscarii se va calcula cu relatia:
__Dp
D4 (1- x)
in care x =(0,01K0,02) reprezinta coeficientul de alunecare elastica.
Elementele geometrice caracteristice sunt:
- diametrul rotjii mici pentru curea :

- curele late compound: Dy = (360...480) 3Py kW |/ w[rad/sec] [mm]

- curele late simple: D1 = (390...545) 3Py [kW |/ w[rad/ sec| [mm]
- diametrul rotii mari pentru curea: Dj = Dl(l— x) N1 o
- unghiurile de infasurare a curelei pe cele doua roti :

i1- 2
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bi=p-2g si by, =p+2g; g= arcsin% P unghiul dintre ramurile

curelei.
De reguld, valorile unghiului b; trebuie sa fie mai mari decat 150° pentru a
limita alunecarea curelei, in cazul absentei rolelor de intindere.
- lungimea curelei :

L= 2Acosg+%D1(p- 29)+%D2(p+29)

- distanta dintre axe :
Anmin 2 (15 KZ)(Dl +D2) - pentru curele late obisnuite

075 (D, +D,)EA£2(D; +D,) - pentru curele compound.

11.1.3. Fortele si tensiunile din cureaua lata

Pentru asigurarea transmiterii momentului de torsiune, cureaua este ntinsa ini-
tial astfel incat, in repaus, in fiecare din ramurile acesteia exista forta F, . In timpul
functionarii ramura activa a curelei este tensionata suplimentar péana la forta F,, iar
ramura pasiva este partial descarcata, pana la forta F, (fig.11.4).

Fig. 11.4

Pentru stabilirea relatiei dintre aceste forte se considera urmatoarele ipoteze
simplificatoare: intindere constanta, curea subtire si flexibila si coeficientul de

. D - A
frecare constant. Pentru elementul de curea de lungime ?lda si aria sectiunii Ac,

echilibrul de forte pe directie radiala si tangentiala conduce la relatiile:
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JdF; +dF, = (F+ dF)sind7a + Fsind7a

i
?
L(F+ dF)cosd—a - Fcos32. mdF, =0
1 2 2
Admitand:
. da da : da
Sin— » — sicos— » 1
2 2 2
rezulta
LdF, +dF, =293 4 gr 92
I 2 2
{dF = mdF,
- . ;.- dao .. - A .
in care se poate neglija cdF x7— fiind mult mai mic decéat ceilalti termeni.
€ [
Din combinarea celor doua relatii rezulta:
dF, =Fda - dF,
dr, = 2dF
m
respectiv: dF = n{Fda - dF;).

Efectele fortei centrifuge in timpul functionarii apar prin:

D D
dF, :rxwfdm=—l>W2Ac x —Lda =rv2A.da =F. xda
2 2

1 c c
Inlocuind forta centrifuga in relatia anterioara, se obtine:
dF:m(F— Fc)da sau dF =nda
F-F
Prin integrare intre limitele: F:F, si F
aa 0 si b
se obtine:

F-F=(F-F)e™

2M; ¢
la care se adauga: F-F, =F, = S , vor rezulta cele doua forte din ramurile
curelei In timpul functionarii:
_ e”bl . _ 1
F=Fy o +Fe Sl Fo =Fy o +Fe
e -1 e t-1

Tensiunile Tn cele doua ramuri ale curelei vor fi:
rTbl

F e
Stl :_Al :Stu v +Stc
c e 1-1
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s, =2-g 1 g
b TaL T Stom, g ke
- R . F
in care: St, :A—” si sy, :A—C:rvzzgv2
c c g

In portiunile de curea infasurati pe cele doua roti intervine in mod suplimentar
o solicitare de Tncovoiere care, in ipoteza ca materialul curelei respecta legea lui
Hooke, se poate calcula cu relatia:

oL adD;Z+hgda- a@;Z+2%da
—eF = - 2 2
S TR T ho =
£+E9da
2 25
Dda h h
= 5 2+h E » 5 Ex0,7 » 0,7—D E
%da 12 12

in care coeficientul 0,7 tine seama de reducerea modulului de elasticitate al curelei
n timp.
Tensiunile totale din ramurile curelei se vor calcula cu relatiile:
- in ramura activa

nb
e ! h
StOt =S¢ —+I’V2+O,7—E
1 u b, D
e -1 1
- in ramura pasiva
h
StOtz =S +I’V2 +O,7—E

t
“eMi.g Dy
iar repartitia acestora de-a lungul curelei se va prezenta ca in fig. 11.5:
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MaAX
Fig. 11.5
e™1
Smax =Stot; = St, — 1+StC +sj £sqy
e -

Din relatia tensiunii maxime se poate determina efortul unitar datorat fortei utile
transmisa de curea:

St, =[Sat - St, - Si,

Tn care:

S, — rezistenta de rupere a materialului curelei
¢, — coeficientul de siguranta; ¢, =6,5...13.
Forta F, de pretensionare a curelei se poate determina cu relatia:

1€ génbl +19 u

Fo :1(':1"":2 +2Fc):_g:u o S+ 2F U sau
2 28 ge™ 15
rrbl rrbl
F, =F,—¢ nb+l +F, :lpuerrb_’LlH:C
2(e™1 .1 2 "M g

Forta utila transmisa de curea se poate calcula cu relatia:
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nb
e 1-1
Fu =F1- Fp =2(Fo - Fe) ——
e 1+1

11.1.4. Alunecarea curelei pe roti

Fenomenul de alunecare a curelei pe roti poate fi de natura elastica sau poate
fi de patinare.
Forta de intindere din curea variaza de-a lungul curelei de la valoarea minima
F, — In ramura pasiva — la valoarea maxima F; — In ramura activa. Ca urmare vor
aparea deformatii elastice diferite in cele doua ramuri, iar pe cele doua roti, datorita
variatiei fortei de intindere vor aparea diferente de deformare elastica (scurtarea
treptatd, respectiv lungirea treptata a curelei), se va produce o alunecare intre roata
si curea. Fenomenul de alunecare elastica influenteaza negativ raportul de trans-
mitere a miscarii, Tn sensul ca acesta nu va fi constant in timp. Alunecarea elastica
se poate exprima prin coeficientul de alunecare:
x=Yi-Vi_Va
Vi Vi
in care:
vi - viteza curelei la inceputul infasurarii pe roata motoare;
V’; — viteza curelei Tn momentul ,ruperii” contactului cu roata motoare;
V, — Viteza de alunecare (roata motoare in raport cu cureaua).
x=0,01 - pentru curele late din textile cauciucate;
x =0,015 — pentru curele late din piele si curele compaund,;
x=0,02 - pentru curele din material plastic.
Pentru asigurarea raportului de transmitere constant, diametrul rotii conduse se
va calcula cu relatia:
D, =(1- x)ig. D1
Daca forta utila de transmis va depasi valoarea data de relatia:

2(F, - F.)le™: - 4
"™ +1)
alunecarea elastica va fi insotjta si de fenomenul de patinare, care va determina in-

calziri locale si uzari accentuate.

Aparitia fenomenului de patinare (depasirea capacitatii de transmitere a mo-
mentului de torsiune) poate fi pusa in evidenta prin coeficientul de tractiune (in-
tindere):

Fo =

Fy e™i.q

2(Fo } Fc) e™: 41
care poate fi studiat pe cale experimentala in corelatie cu alunecarea relativa si cu
randamentul transmisiei (fig. 11.6)

j =
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Fig. 11.6

Valoarea optima a coeficientului de tractiune j optim pentru care, la limita, se evita
patinarea si randamentul h are o valoare maxima este dependenta de materialul de
contact al curelei cu roata.

11.1.5. Calculul transmisiei prin curea lata

Date initial cunoscute:
- puterea transmisa de la roata motoare (arborele motor) la roata condusa
(arbore condus): P; [kW];
- turatia rotii motoare (a arborelui motor): n; [rot/min];
- raportul de transmitere a miscarii: i, .
Elemente calculate :
- momentul de torsiune transmis:

Py [kw]

, [N ><mm]
njrot/min

My, =955x10°
- diametrul rotii mici pentru curea D; se va determina cu una din relatiile
prezentate anterior functie de materialul curelei;
- viteza de translatie a curelei

Vv :%[m/s]Eva - viteza admisibila se adopta in functie de materialul

curelei;
. h 1 1 : . . .
- alegerea raportului o = %K— si stabilirea grosimii curelei:
1
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h= aeh %Dl;
D1 g
- diametrul rotii mari pentru curea: D, = (1- x)il_ oDy, Incare x se alege
n functie de materialul curelei, aflat in contact cu roata;
- distanta dintre axe (atunci cand nu este impusa)

A3 (15 K2)><(Dl +D2) - pentru curele late obisnuite
0,75 (Dl +D, ) £EAE 2(D1 + D2) - pentru curele late compound,;
. L . . D,-D; . -
- unghiul de inclinare a curelei smg:T, in care A poate fi impus

sau ales;
- unghiurile de infasurare a curelei pe cele doua roti:

by =p- 2g>150° Si b, =p+2g

- lungimea curelei: L:2Acosg+%bl +%b2, incare b; si b, suntin

radiani;
- verificarea curelei la oboseala prin determinarea frecventei indoirilor
VNr - « . - . :
f :T , In care Nr — numarul de roti; f £ f,ax - adoptat in functie de materialul
curelei;

Mt,

- forta utila transmisa: R, = =Py/vq [N]

- tensiunea datorata fortei utile transmise:

2 Oy _

sy =r- 9 ghosze o1
cr ¢ D 5 e™

Daca se face apel la factorul de intindere optim, se obtine:

2] opti 2 0

_ J.optlm g%_r_ gv© ELOJj

“ 1+ optim&Cr 9 D1

- tensiunea utila admisibila: sy, =S K¢ XKy XK Ky /Ky

St

unde:

K - coeficient dependent de frecventa indoirilor curelei;

K, - coeficient dependent de pozitia transmisiei (orizontala, inclinata,
verti-cald);

K: - coeficient dependent de modul de intindere (tensionare) a curelei;

Ky - coeficient dependent de unghiul de infasurare a curelei;

Kq - coeficient dinamic de suprasarcini;
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" . R
- latimea curelei: b3 —14 [mm]
Sat
- forta de Intindere initiala a curelei:
e™: 41

Fo =Fy
Zte”bl - 1)
- forta de apasare a curelei pe cei doi arbori:

Fp = ‘/Ff +FZ - 2F|F, cos2g .

+Fe :%(Fl”:z +2Ftc)

11.2. TRANSMISII PRIN CURELE TRAPEZOIDALE

11.2.1. Caracterizare

Transmisiile prin curele trapezoidale asigura transmiterea momentului de tor-
siune intre doi arbori aflati la distanta mai mica, comparativ cu curelele late si cu un
raport de transmitere mai mare. La transmisiile prin curele trapezoidale, fetele de lu-
cru ale curelei sunt flancurile laterale ale sectiunii curelei, motiv pentru care mo-
mentul de torsiune transmis este mai mare, la aceeasi forta de apasare pe arbori
(efectul de impanare a curelei in canalul din roata determina cresterea coeficientului
de frecare) — fig. 11.7:

b Fig. 11.7
1 .a . a
Fh, =2=F',sin—=F"', sin—
-T2 " T
F
Fy=F =2xinF =nF' =m—0 _=F - mF
2 sina/2 . a
SInE

unde: m >m - deci la aceeasi forta de apasare normala, forta utila este mai mare.
Simultan cu avantajele precizate, la transmisiile prin curele trapezoidale apar Si
urmatoarele dezavantaje: durabilitate mai scazuta deoarece raportul h / D;, este
mult mai mare, pret de cost mai ridicat deoarece se folosesc in paralel mai multe cu-
rele, iar pe periferia rotilor este necesara prelucrarea canalelor corespunzatoare.
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Frecvent, transmisiile prin curele trapezoidale sunt utilizate pentru transmiterea
miscarii si puterii intre arbori paraleli.

Cureaua trapezoidala cuprinde in sectiune (fig. 11.8): straturi din tesatura de
bumbac (1) sau snururi din fire de cord (2), acestea constituind elementele de
rezistenta — invelite Intr-o masa din cauciuc sintetic (3) — asigura elasticitatea curelei

— iar la exterior o tesatura cauciucata (4) cu rol de rezistenta la uzare si de protectie.
/7 e 1 )

&Y

Fig. 11.8
Sectiunile curelelor trapezoidale sunt standardizate : curele trapezoidale nor-
male (clasice) Y, Z, A, B, C, D, E, F; curele trapezoidale inguste : SPZ, 16x15, SPA,
SPB, SPC.
Dimensiunea caracteristica a curelei trapezoidale este latimea £, masurata in
sectiunea fibrelor nedeformate in timpul Tnfasurarii pe cele doua roti.
Pentru a se evita blocarea curelei in canalul din roata se recomanda
a 3 349, frecvent a =40°.
Pentru calculul elementelor geometrice si cinematice se utilizeaza relatiile de la
transmisia prin curea lata, cu precizarea ca cele doua diametre ale rotilor se
definesc nu la exterior ci in dreptul fibrelor nedeformate ale sectiunii curelei - Dy, ,

respectiv Dy, -

11.2.2. Fortele din cureaua trapezoidala

Deoarece coeficientul de frecare creste datoritd efectului de Tmpanare,

expresia e atinge valori mari, astfel ca (e”bl - 1)/erTbl » 1.

Particularizand relatiile de la transmisia prin curea lata, rezulta:
- forta din ramura activa: F; = F,
- forta din ramura pasiva: F, » 01F,
- coeficientul de tractiune: j =1
- forta de intindere initiala: F, » 0,6 F,
- apasarea curelei pe arbori: F, » (15K 2)F,.

11.2.3. Calculul transmisiei prin curea trapezoidala
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Transmisiile prin curele trapezoidale se calculeaza pe baza prescriptiilor date
in STAS, in urmatoarea succesiune de etape:
Elemente initial cunoscute :
- puterea de transmis (la arborele motor): P; [kKW];
- turatia arborelui motor: n; [rot/min];
- turatia arborelui condus: n; [rot/min] sau raportul de transmitere;
- ansamblul din care face parte transmisia (masina motoare — transmisia —
masina de lucru).
Elemente alese sau calculate :
- alegerea profilului curelei din nomogramele prezentate in STAS in functie
de puterea si turatia de la arborele motor;
- alegerea diametrului rotii mici Dp; pentru curea, conform STAS;

. e n L
- raportul de transmitere a migcarii: i;. o =—1 | sau este cunoscut initial;
no

- diametrul rotii mari pentru curea: Dp, =iy » XDp,
- alegerea distantei dintre axe: O,7(Dpl +Dp, )£ AE Z(DF,l +Dp2)

. o .. _Dp,-Dp,
- unghiul de inclinare al curelelor: smg:T

- unghiurile de infasurare a curelei pe cele doua roti: by =p- 2g, respectiv
b, =p+2g
. . D, Dy . - o
- lungimea curelei: L, =2A cosg+7bl +7b2, b; si bz inradiani.
Se alege din stas lungimea cu valoarea cea mai apropiatd. In functie de lun-
gimea efectiva a curelei se recalculeaza distanta dintre axe.

Dp,n
- viteza periferica a curelei: v :% [m/s]

- numarul necesar de curele:  z, :ﬂc—d; z=20¢12 curele,
Po CLCp Cz
unde:
P, - puterea transmisa de o curea, indicata in standard;
cq - coeficient dinamic dependent de caracterul masinilor motoare si de
lucru;
c. - coeficient dependent de lungimea curelei;
Cc, - coeficient dependent de unghiul de infasurare al curelei pe roata
mica de curea;
c, - coeficient dependent de numarul de curele.

Nr>v £ 40 [indoiri/sec]

- frecventa indoirilor: f =
p
- forta de Tntindere initiala a curelei: F, © 0,6F,

- forta de apasare a curelei pe arbori: F, » (1,5K2)R,.
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Elementele constructive ale rotilor pentru curea se vor alege conform STAS.
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ORGANELE DE ASAMBLARE
ELASTICA (ARCURILE)

12.1. CARACTERIZARE

12.1.1. Domenii de utilizare

Arcurile sunt organe de masini care, datorita formei constructive si calitatii de
elasticitate ridicata a materialelor din care sunt confectionate, au proprietatea de a
se deforma elastic, relativ mult, sub actiunea sarcinilor exterioare si de a reveni la
forma initiala dupa Tndepartarea acestora. Simultan cu deformarea elastica, arcul In-
magazineaza lucrul mecanic efectuat de sarcina exterioara, pe care 1l poate reda in-
tegral sau partial in perioada de revenire, in functie de existenta fortelor de frecare
intre elementele componente ale arcului sau in materialul din care acesta este rea-
lizat.

Arcul realizeaza o legatura elastica intre doua piese sau subansamble, simul-
tan putand indeplini unul din urmatoarele roluri functionale:

- amortizeaza energia de soc si vibratiile (suspensiile de la autovehicule,
fundatii);

- acumularea energiei si redarea acesteia treptat sau intr-un timp foarte
scurt (mecanismele aparatelor de masura, arcurile de la supape);

- exercitarea unor forte elastice permanente (arcurile de la ambreiaje,
supape de sigurantd);

- masurarea sarcinilor prin utilizarea dependentei dintre marimea acestora i
marimea deformatjilor suferite de arc (dinamometre, chei dinamometrice);

- modificarea frecventei proprii a ansamblului sau subansamblului in care
sunt montate.

12.1.2. Clasificarea arcurilor

Criteriul de baza dupa care se pot clasifica arcurile este solicitarea principala a
materialului (a sectiunii de rezistenta) a arcului.
a) arcuri solicitate la incovoiere
a.l. arc lamelar simplu (fig. 12.1) F Tncastrat
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simplu rezemat

Fig. 12.1

Dupa modul de variatie a latimii b sau a grosimilor h a lamelei, arcurile lame-
lare pot fi: dreptunghiulare, trapezoidale si si elipsoidale. Se folosesc ca arcuri de
apasare elastica continua, cu forte relativ mici, la mecanismele cu clichet, la me-
canismele de blocare (zavoare), 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 realizeaza prin suprapunerea mai multor lamele de lungimi diferite prinse
prin intermediul unei bride (legatura de arc), obtinandu-se astfel participarea simul-
tana a fiecarei lamele componente la preluarea sarcinii exterioare. Capetele lamelei
cu lungimea maxima, foaia principalda, formeaza ochiurile de fixare a arcului.

Sunt utilizate, in principal, ca arcuri de suspensie la autovehicule si material ru-
lant, amortizarea socului obtinAndu-se datorita frecarii dintre lamele.

a.3. arcul elicoidal flexional (de incovoiere) — fig. 12.3.

Se obtine prin infasurarea unei sarme cu sectiune circulara sau
dreptunghiulara pe un cilindru; arcul obtinut are capetele astfel fixate incat sa poata
primi un moment de rasucire n jurul axei de simetrie longitudinald. In acest mod
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spirele au tendinta de a-si micsora diametrul de infasurare D, rezultdnd solicitarea
de incovoiere a aces-tora.

v P 2
B . A "*// D X
% /151 \
. 3 : N
I'4 {/ \\\\
e / )
‘| | 1 "; i\ i \\}
AR \ o
AU RS
i\ : Ii .l\ 7 ”t \\\\ \ ;,_}-r'
—a) - \ 157
= e
o N O/

Fig. 12.3

Sunt folosite in scopul Tnmagazinarii si Tnapoierii lucrului mecanic acumulat sub
actiunea cuplului de rasucire (mecanisme de zavorare, cuplaje speciale etc.).
a.4. arcul disc (fig. 12.4).

o

= - -1 F -aﬂ/ﬁm« reparkzal foc
;‘ } Coriker
=
& =2 S
f}" 1 y
, S
~ Fzal foe COrEr
Fig. 12.4

Arcul disc este realizat din unul sau mai multe discuri elastice tronconice.

Dimensiunile discurilor sunt standardizate, fiind prevazute in functie de rigidi-
tate, doua tipuri:

- tipul A — discuri rigide
- tipul B — discuri moi.
Pentru formarea arcului, discurile se pot monta:
- In pachete de discuri suprapuseig acelasi sens (fig. 12.5);

S TR e

Fig. 12.5

- in coloana prin asezarea alternanta a discurilor (fig. 12.6);
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Fig. 12.6

=

- in coloana de pachete.

Arcurile disc prezinta urmatoarele avantaje: ocupa spatiu redus, pot prelua
sarcini mari la sageti relativ mici, prezinta siguranta in exploatare, deteriorarea unui
disc nu determina scoaterea din uz a arcului.

Se folosesc pentru preluarea socurilor rare (stante, matrite, dispozitive de re-
glare a preselor hidraulice), la sustinerea si ancorarea elastica a unor constructii
spe-ciale (furnale, cuptoare), unde arcurile preiau deformatiile termice pentru
realizarea unor forte de apasare mari.

Calculul arcurilor disc este standardizat.
a.5. arcul spiral plan (fig. 12.7).

Fig. 12.7

Se realizeaza din banda cu sectiune dreptunghiulara, uneori din sarma, infa-
surata dupa o spirala Archimede.

Prin aplicarea cuplului de rasucire M; se micsoreaza raza de infasurare, re-
zultand astfel o solicitare de incovoiere.

Se folosesc ca elemente motoare sau de comanda la aparate de masura deoa-
rece pot acumula energie relativ mare, la un gabarit redus, cu posibilitatea de redare
treptata.

b) arcuri solicitate la rasucire
b.1. arcul bara de torsiune (fig. 12.8).
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Fig. 12.8

Asemenea arcuri sunt realizate din bare drepte avand, cel mai frecvent,
sectiunea circulara plina deoarece poseda capacitatea cea mai mare de acumulare
a energiei. Se pot utiliza cu un capat incastrat si cu celalalt liber, la care se mon-
teaza o manivela prin care se aplica excentric sarcina de lucru F, sau cu ambele ca-
pete libere la care sunt prevazute manivelele. In ultimul caz bara se va rezema pe
doua lagare.

Se utilizeaza la suspensia autovehiculelor, la aparate de masura, la constructia
cuplajelor etc.

b.2. arcul elicoidal | cilindric de tractiune
de compresiune
conic
paraboloidal

Se formeaza prin infasurarea unei sarme sau bare, avand sectiunea circulara
sau dreptunghiulara, pe o suprafata directoare care poate fi cilindrica, conica, para-
boloidala etc.

In constructia de masini si utilaje se intalnesc cel mai frecvent cele cilindrice
(fig. 12.9) si conice si sunt utilizate Tn toate scopurile precizate anterior.
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Fig. 12.9

La arcul elicoidal de intindere, in stare libera, spirele sunt in contact, respectiv
pasul de infasurare este aproximativ egal cu d, spre deosebire de cel de comprimare
lacare t=d +e.

Pentru arcul elicoidal de intindere, capetele sarmei sau barei trebuie astfel rea-
lizate Tncat sa poata fi efectuata prinderea arcului.

La arcul elicoidal de compresiune (fig. 12.10), primele spire de la ambele
capete sunt in contact, iar ultima spira este incompleta pentru a se realiza suprafata
plana de asezare a arcului, care asigura incarcarea centrica a acestuia. Aceste
spire se numesc spire de reazem.

c) arcuri solicitate la intindere — comprimare
c.1. arcuri inelare

b 1 | ’,/ K

Fig. 12.10

Se compun dintr-o serie de inele exterioare si interioare, suprapuse axial al-
ternant prin suprafete de contact dublu tronconice, astfel incat forta axiala exterioara
F da nastere la componente radiale care solicita inelele exterioare la intindere, iar
inelele interioare la comprimare (fig.12.11).
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Energia de soc primita din exterior este transformata pe doua cai: prin defor-
marea elastica a inelelor si prin frecarea dintre ele.

Sunt utilizate atunci cand se cere preluata o cantitate mare de energie la un
ga-barit redus: tampoanele vehiculelor de cale ferata, amortizoare tampon la
macarale, amortizoarele de vibratii la ciocanele puenmatice etc.

d) arcurile din cauciuc

Arcurile din cauciuc au o capacitate foarte mare de deformare elastica, motiv
pentru care ele lucreaza la deformatii la care legile liniare folosite pentru dimen-
sionarea pieselor din metal isi pierd valabilitatea.

Au o foarte buna capacitate de amortizare a socurilor si vibratiilor datorata fre-
carilor interne din material. Urmarea acestor frecari interne este incalzirea arcului,
cu atat mai intensa cu cat conductibilitaea termica a cauciucului este mai scazuta.
Efec-tul Tncalzirii 7l constituie Tmbatranirea materialului care implica scoaterea din
func-tionare a arcului.

Arcurile din cauciuc Tsi gasesc utilizarea la amortizarea socurilor si vibratiilor, la
schimbarea pulsatiei proprii a ansamblului Tn care sunt incluse, la compensarea
erorilor unor lanturi de dimensiuni etc (fig. 12.12).
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Fig. 12.12
12.1.3. Materiale si tehnologie

Conditiile generale cerute arcurilor, respectiv materialului pentru arcuri, sunt:
rezistenta de rupere ridicata, limita de elasticitate ridicata (s / s, cat mai apropiat de
1); rezistenta mare la oboseald; rezistenta termica; rezistenta chimica; amagnetism;
izolator sau bun conducator de curent electric; dilatare termica redusa;
independenta comportarii elastice de temperatura etc.

Utilizarea materialelor cu rezistenta mecanica cat mai mare este legata nu
numai de marimea sarcinilor preluate, ci si de economie de material simultan cu un

gabarit cat mai redus (lucrul mecanic Tnmagazinat sub forma de energie potentiala
s? t2
EW sau EXV sa fie cat mai mare la un volum de material cat mai mic).

In functie de rolul functional, de tipul arcului si de dimensiuni, pentru realizarea
arcurilor se folosesc semifabricate laminate sau forjate In forma de bare, table,
banda sau sarma.

Materialele utilizate pentru constructia arcurilor sunt:

- oteluri carbon de calitate speciale pentru constructia arcurilor: OLC 55A;
OLC 65A; OLC 75A; OLC 85A — STAS 795-80;

- oteluri aliate speciale pentru constructia arcurilor: 56 Si 17A; 60 si 15A;
51 VCr 11A — STAS 795-80;

- oteluri 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 conditii de temperatura ridicate,
medii puternic corozive, conditii cind se cer proprietati de amagnetism;

- materiale nemetalice — cauciuc, pluta, materiale plastice.

In functie de forma constructiva si de dimensiuni, arcurile se obtin pornind de la
semifabricatele amintite, care apoi se prelucreaza prin aschiere mecanica. Calitatea
arcului, indeosebi a celui confectionat din otel, este dependenta de tratamentul ter-
mic adecvat, efectuat anterior constructiei arcului (la cele de dimensiuni mici) sau
dupa realizare (la cele de dimensiuni mari).
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Rezistenta la oboseala a arcului este mult imbunatatita de rectificarea finala
Tnainte de calire si de protectia impotriva coroziunii.

8.2. CARACTERISTICILE ARCURILOR

8.2.1. Dependenta sarcini - deformatii

Reprezentarea grafica a acestor dependente — F = g(f) sau M; = h(q) — poate
fi: liniara cu sau fara sarcina initiald, sau neliniara (progresiva sau regresiva) cu sau
fara sarcina initiala (fig. 12.13).
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Fig.12.13

Daca nu exista frecari intre elementele arcului sau frecari interioare in mate-
rialul arcului (arcul lamelar simplu, arcul bara de torsiune, arcul elicoidal flexional,
arcul elicoidal de tractiune sau comprimare, arcul spiral plan etc.), caracteristicile ar-
cului la incarcare si descarcare coincid.

Panta dependentei sarcina-deformatie defineste rigiditatea arcului:
_dF . dM,
sau c'=——

C__
df dq
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In cazul arcurilor cu dependenta sarcind-deformatie liniara (cele fara frecari,
executate din materiale care se supun legii lui Hooke), rigiditatea este constanta:

R —
c=tga =T sau c'=tga=—

La arcurile compuse din elemente suprapuse (arcurile cu foi multiple, arcurile
inelare, arcurile disc asezate In pachete sau coloana de pachete) si la arcurile con-
fectionate din materiale la care apar frecari interioare, curba de incarcare nu
coincide cu cea de descarcare (caracteristica cu histerezis) — fig. 12.14.

—T

Fig. 12.14
8.2.2. Lucrul mecanic (energia) acumulat de arc

Lucrul mecanic (energia) acumulat de arc in procesul de deformare elastica
este dat de relatiile:

f q
L=W = Fxdf sau L=W=¢ M;xdq
@ @,
Pentru arcurile cu dependenta sarcina-deformatie liniara (fig. 12.15):
Fl
F
Fo =
//
-
f, o —f

Fig. 12.15

L:W:%(F+FO)(f-fo) sau L:W=%(Mt+|\/|to)(q—%)
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L:W:%FXf sau L:W:%Mpq (Fo si My, =0)

In cazul arcurilor la care curba de descarcare nu coincide cu cea de incarcare
se poate vorbi de un randament al arcului:

Lucrul mecanic cedat de arc in procesul de

h. = revenire
a Lucrul mecanic finmagazinat de arc la
incarcare
S , S
ha——OCD , respectiv ha:—OCBD.

SoaBD SoaBD
La procesele vibratorii si de amortizare se considera coeficientul de amortizare:
Lucrul mecanic consumat pentru invingerea frecarilor

d= — - =
Lucrul mecanic inmagazinat de arc la incarcare
S ) S
d==0ABCO " regpectiv d = 29ABCO
SoABD SoABD

Pentru toate arcurile prezintd importanta deosebita gradul de utilizare a
materialului:

Lucrul mecanic efectiv acumulat de arc
kv = Lucrul mecanic maxim (teoretic) pe care |-ar putea
acumula volumul de material al arcului
L L
- = = t2—
2—x/ 2—x/
E G

Valoarea coeficientului ky (subunitara) reprezinta indicele de apreciere a efi-
cientei utilizarii materialului.

8.3. ELEMENTE DE CALCUL

Calculul arcurilor urmareste stabilirea urmatoarelor dependente :
a) solicitarea arcului functie de incarcare sau deformatie, pe baza careia se
efectueaza verificarea sau dimensionarea arcului;
b) deformatia arcului functie de incarcare, necesara pentru stabilirea gabari-
tului locasului n care va functiona arcul;
¢) lucrul mecanic inmagazinat de arc Tn functie de incarcare si de deformatie
sau de solicitare si deformatie, pe baza careia se pot trage concluzii cu privire la efi-
cienta utilizarii materialului sau cu privire la eficienta sub aspectul amortizarii reali-
zata de arc.
1. Arcul lamelar, simplu, incastrat (fig. 12.16):
a) Tensiunea la incovoiere :
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In cazul lamelei cu sectiune constanti apare evidenta utilizarea nerationala a
materialului deoarece efortul unitar variind de la valoarea zero (pentru x = £) la una
maxima (pentru x = 0).

Pentru dimensionare, se aleg sau sunt impuse :

h_ 1 1

k =— =—K — - valori frecvent utilizate
b 10 20

£ - se adopti avand in vedere rolul functional a arcului si domeniul de utili-
zare, dupa care se determina cele doua dimensiuni ale sectiunii lamelei :

, respectiv h=kb.
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Forta maxima ce poate fi suportata de arcul cu o sectiune data si pentru o limi-
ta de rezistenta stabilita va fi:
2 s
bh< S
F=Fmax = max
6 I
b) Deformatia arcului se va determina prin dubla integrare a ecuatiei:

d’f _ M, _ F(I-x)

dx? El, ) El,
2 3¢
fooe X X720 rc,
El;& 2 6 5
df

Conditiile la limita impun:  x =0; d—x =0b C;=0
X

x=0; fy,=0pP C, =0

3 . . FI3
Sageata maxima a arcului va avea loc pentru x=£: f= E]
z
F &3 186 12r 218 F I8
S 6 mn® 6 Ebnd
£ & 5 Ebh bh
12
bh?s, 1 _2si.. 12
sau : f=4 TR X = —— B X—

6E1  ph3 "3 E h
¢) Lucrul mecanic Tnmagazinat de arc in perioada de incarcare cu sarcina F:

2 s, S 2 S-2
L:lFxf:lvbh 'maxxg Imax XI—ZEJC Imaxx\/
2 2 6 E 3 E h 9 2E
Pentru arcul lamelar cu sectiunea constanta (lamela dreptunghiulard) rezulta :
Ky = 1/9.
Concluzii

- arcul lamelar dreptunghiular cu sectiune constanta are cel mai slab coe-
ficient de utilizare volumetrica, dar se executa usor, motiv pentru care se utilizeaza
frecvent ;

- arcul lamelar dreptunghiular cu grosime hy variabila (parabolicd) are un
coeficient de utilizare volumetrica foarte bun, dar se executa mult mai greu, motiv
pentru care se foloseste mai rar;

- arcul lamelar triunghiular are un coeficient de utilizare volumetrica foarte
bun, dar nu se poate utiliza cu varful ascutit deoarece nu se poate aplica sarcina ex-
terioara pe varful ascutit al lamelei, motiv pentru care se floseste frecvent forma tra-

pezoidala pentru ky, »%, in functie de raportul b,/b,.
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2. Arcul elicoidal cilindric, cu sectiunea sarmei (barei) circulara plina (fig.
12.17). Arcul elicoidal cilindric, cu sectiunea sarmei (barei) circulara plina este
standardizat.

a) Solicitarile sarmei (barei) arcului sub actiunea sarcinii exterioare
Deoarece unghiul de inclinare a spirei este relativ mic (6°...9°), solicitérile de
Tncovoiere si tractiune sunt mici si se pot neglija (sina » 0 si cos a » 1).
D,

[h | Peaioin D ..
— rpY M = F =2 sinot
S\ Lf’sinafc‘ 5

‘*'/:’//' {-;:Fsl'h o

e e
i

Fig. 12.17

Tensiunea de forfecare este mult mai mica in comparatie cu cea de torsiune,
motiv pentru care sSi acesta se poate neglija, rezultand astfel ca solicitarea principala
a sarmei (barei) este cea de torsiune:

F x m
ttmax :ktt:k g :8F*5m£tat
pd pd
16

N 16 - : , o . .

in care k =1+= coeficient prin care se tine seama ca tensiunea de torsiune are o
[

distributie neuniforma pe periferie datorita curburii spirei; ea este dependenta de

i .. D L I .

indicele arcului i :Tm - pentru care stas-ul indica valorile: i=4...16 pentru arcurile

realizate la rece si i =4...10 pentru arcurile realizate la cald.
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Relatia de dimensionare a sarmei (barei) din care se va realiza arcul va fi:

d= /SFkI, respectiv. Dy, =id.
Plat

Forta maxima de care este capabil arcul avand diametrul sarmei (barei) si dia-
metrul de infasurare date si pentru o valoare maxima a tensiunii de torsiune stabilita,
va fi:

3
=F= % xd—t t
Dm
b) Deformatia arcului rezultd ca urmare a comprimarii acestuia sub actiunea
sarcinii exterioare. Sageata totala va fi:

Fm ax max

Dm
1 1 Md; 1 F 5 PPm 8FD3 n,
f:nflanqu:EDm Gi n:EDrn 2 a= 2
p G p?fiz Gd

in care ny reprezintd numarul de spire active ale arcului.
Relatia sagetii arcului In functie de solicitare va fi:

3 2
pd3 t Dmna :Ettmax Dm

f=8 t

a

8kD,, ™ g4 k G d
c) Lucrul mecanic acumulat de arc sub actiunea sarcinii exterioare:
2
Lleﬁzlxﬁd_tt XB U max m a — 1 vtmaxv : kV:
2 2 8Dy, ™ k G d k2 2G 2k2

8.4. ELEMENTE CONSTRUCTIVE

8.4.1. Elemente constructive pentru arcurile elicoidale de compresiune
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n
5

Fig. 12.18

Numarul total al spirelor arcului : ny =n4 +n;
unde: ny — numarul de spire active si n, — numarul de spire de reazem.
ng£€7 b n =15
ng>7bkb n,=15K3,5

Conform schemei din fig. 12.18 :
t31,5d
I:)—m+0,2£t£gDm
4 3
Ho =n><t+(nr - O,5)d
H=Hg - f=(n- 1) ey +(n, - 05)d+nd

Hb :ntd
3
h=f-f = 8Dmn(F— F) - cursa arcului
Gd*
L—E(F +F)h
2 |

I » pDy,n¢ /cosa - lungimea sarmei (barei) din care se confectioneaza arcul.

8.4.2. Elemente constructive pentru arcurile elicoidale cilindrice de
tractiune
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Folosind schema din fig. 12.19:

ARCURI
/{’)1!(
- -
/ )
1‘\:‘ Y ‘m & J ;\v‘ \'/_\\ Y‘—\-—s AT S R L
]\ \ A l\ \ \‘\. \ -
S e | SR F L AL
5 e g IR 65 o\ } ) /
7 N \ \, £y B e \ AV
\ \ \ \ !l 1‘[ \ R B T
Yok & B | 6 v AL B S f
bx \\ ) O&i‘nv" }
:‘v, “Logs H( A
a - =
H(_ uflo ey ,f/tA ; !
" - 5 17 |
= — —- =y :
Ho 5t
oy
n -
~
Hn
ey

Fig. 12.19

t =1,25d - pentru arcuri montate fara pretensionare
t = d — pentru arcuri montate tensionat

Fi — forta initiala de pretensionare

Ho = 2H +(n+1)d

H=Hg +fmin
Hn =Ho +fmax

D3n
h =fmax - fmin =8

Gd4 (Fmax - I:min)
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TRANSMISII MECANICE PRIN ROTI
DE FRICTIUNE

13.1. TRANSMISII CU RAPORT DE TRANSMITERE
CONSTANT

13.1.1. Caracterizare. Domenii de utilizare. Criterii de clasificare

Rotile cu frictiune sunt organe de masini simple utilizate pentru transmiterea
miscarii si puterii intre doi arbori, prin frecarea generata la contactul direct, sub sar-
cina al acestora. Pentru realizarea fortei de apasare normald, frecvent arborele rotji
mici se reazema pe lagare deplasabile pe directia radiala a rotilor.

Prin comparatie cu celelalte tipuri de transmisii mecanice, transmisiile prin roti
cu frictiune prezinta urmatoarele avantaje: constructie si intretinere relativ simpla;
functionare silentioasa; element de siguranta in lantul cinematic din care fac parte
prin posibilitatea patinarii la aparitia suprasarcinilor; asigura transmiterea miscarii Si
puterii fara socuri. Simultan, utilizarea transmisiilor prin roti cu frictiune presupune
acceptarea urmatoarelor dezavantaje: raport de transmitere a miscarii variabil Tn
timp datorita patinarii; Tncarcari suplimentare a arborilor si lagarelor acestora ca ur-
mare a fortei de apasare normald necesara pentru generarea frecarii; coeficientul de
frecare este influentat de conditiile de mediu (umiditate, prezenta unor urme de ma-
teriale lubrifiante etc.); randament relativ scazut (h=0,85...0,90); uzura pronuntata a
suprafetelor In contact (oboseala superficiala, uzura adeziva, uzura abraziva).

Datorita acestor dezavantaje domeniul de utilizare a transmisiilor prin roti cu
frictiune este mult restrans (max. 20 kW - la transmisiile de fortda, 600 rot/min — la
transmisiile cinematice, i;, < 8).

Sunt folosite, n principal, ca: transmisii cu rol cinematic la care nu se impune
asigurarea preciziei transmiterii miscarii; transmisii de putere mica care lucreaza la
turatii foarte mari sau la care se impune un nivel scazut de zgomot si vibratii.

Principalele forme de deteriorare a transmisiilor prin roti cu frictiune sunt:

- oboseala de contact (pitting sau ciupire) apare ca urmare a solicitarii
varia-bile (dupa un ciclu pulsator) a straturilor sperficiale de pe suprafetele active ale
ele-mentelor n contact; este caracteristica transmisiilor prin frictiune lubrifiate;
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- uzura abraziva este principala forma de deteriorare a transmisiilor prin rofi
cu frictiune care functioneaza fara ungere; este puternic influentata de prezenta alu-
necarilor geometrice si a patinarilor;

- griparea este caracteristica atat pentru transmisiile prin roti cu frictiune fara
ungere cat si la cele cu ungere, Tn conditiile strapungerii peliculei de lubrifiant dintre
suprafetele in contact.

Transmisiile prin roti cu frictiune se pot clasifica dupa urmatoarele criterii:
a. dupa pozitia arborilor intre care se realizeaza transmiterea miscarii Si
puterii:
a.l. transmisii prin roti cu frictiune cilindrice, utilizate pentru transmiterea
momentului de torsiune intre arbori paraleli;
a.2. transmisii prin roti cu frictiune conice, utilizate pentru transmiterea
miscarii si puterii intre arbori concurenti in plan.
b. dupa forma suprafetelor active ale rotilor
b.1. transmisii cu roti cu frictiune cu periferia neteda;
b.2. transmisii cu roti cu frictiune cu periferia canelata.
c. dupa natura materialelor suprafetelor active
c.1. transmisii prin roti cu frictiune cu suprafete metalice;
c.2. transmisii prin roti cu frictiune cu suprafete nemetalice.

13.1.2. Materiale utilizate pentru constructia rotilor transmisiilor prin
frictiune

Principalele conditii pe care trebuie sa le indeplineasca materialele pentru con-
structia suprafetelor active ale rotilor transmisiilor prin frictiune sunt: rezistenta mare
la solicitarea de contact (numai in cazul transmisiilor de fortd); rezistenta ridicata la
uzurad; coeficient de frecare cat mai mare — pentru a evita necesitatea unor forte de
apasare mari — Si constant in timp. Tn acest sens sunt utilizate urméatoarele cupluri
de materiale:

- otel calit/otel calit — pentru transmisiile puternic incarcate si la care se cere
o durabilitate ridicata; functionarea acestui cuplu poate fi cu sau fara ungere;
asigura gabarit redus si randament ridicat; necesita precizie ridicata de executie si
montaj;

- fontd/otel calit — pentru transmisiile care functioneaza cu sau fara ungere,
prezentand avantajul unei rezistente sporite la gripare;

- fonta/fonta — pentru transmisiile care functioneaza fara ungere;

- materiale nemetalice (textolit, cauciuc, piele, ferodou etc)/otel sau fonta —
pentru transmisii cinematice, putin Tncarcate, care functioneaza fara ungere, carac-
terizandu-se prin coeficienti de frecare mari (forte de apasare mai reduse), elas-
ticitate sporita (permite reducerea preciziei de montaj si executie), rezistenta la pre-
siune de contact mica; dimensiuni de gabarit mai mari si randament mai scazut; ma-
terialele nemetalice se folosesc sub forma de captuseli sau bandaje aplicate, de re-
gula, pe roata motoare pentru asigurarea unei uzuri uniforme.

13.1.3. Transmisii cu roti de frictiune cilindrice
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1. Caracterizare si forme constructive. Sunt utilizate pentru transmiterea
miscarii si puterii intre doi arbori paraleli. Transmiterea momentului de torsiune se
realizeaza prin frecarea generata in zona de contact a celor doua roti ca urmare a
tensionarii (apasarii) la monta;.

Sunt utilizate pentru transmiterea miscarii si puterii intre doi arbori paraleli.
Transmiterea momentului de torsiune se realizeaza prin frecarea generata in zona
de contact a celor doua roti ca urmare a tensionarii (apasarii) la monta;.

In functie de pozitia relativd a celor doua roti, transmisiile prin roti cu frictiune
pot fi (fig. 13.1):

a. cu contact exterior;

b. cu contact interior.

—

®

Fig. 13.1

Din punctul de vedere al suprafetelor active ale celor doua roti, transmisiile prin
roti cu frictiune cilndrice pot fi:
c. cu periferia neteda (solutiile constructive din fig. 10.1);
d. cu periferia canelata (fig. 13.2).
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Fig. 13.2
2. Elemente de calcul

a. Forta de apasare normala (F,), necesara transmiterii momentului de torsiune

Pentru transmisiile la care periferia rotilor este neteda, forta de apasare nor-
mala necesara transmiterii prin frecare a momentului de torsiune, se va determina
din conditia:

Mi1 £ Me sau Ms= b>My
unde b = 1,25...2,5 — coeficient de siguranta la patinare (valori mai mici pentru
trans-misiile de putere, valori mai mari pentru transmisiile cinematice)

D D
M; =b XMy = Ff == = mo, ==
2 2
. 2>0M o o . .
din care F, :Ttl - forta de apasare normala functie de momentul de transmis.
1

In cazul solutiei constructive prezentate a) (v. fig. 13.1), aceasta fortd se rea-
lizeaza cu ajutorul unui sistem de apasare cu arcuri, unul din arbori fiind montat pe
lagare deplasabile in directie radiala.

In cazul transmisiilor la care periferia rotilor este canelata (fig. 13.3), impunand
conditia de transmitere a momentului de torsiune prin frecare, rezulta forta normala,

Fr'1 , dintre suprafetele in contact:
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D ‘D
Mg :b>4v|t1:z>4:f—;‘1 :z>m><Fn—g‘l

E = 20 XMy
= ——
z XD
in care z reprezinta numarul canelurilor cu profil trapezoidal executate la periferia ro-

tilor.
Forta de apasare a rotilor necesara pentru realizarea fortei normale la supra-
fetele in contact va fi:
ree. a ao 2pMy . a ao
Fn =F,¢Sin—+mcos—+z = ———=¢Sin— + mcos—+z
e 2 2g zmDy1e 2 29

e .0
SInc—+] +
_2>b>Mtl gZ JQ 2>b>4\/|tl _2>*b>4\/|tl

- sau F, =
mD,;  COSj m MDpm

Fn

Drm1

. ada ao

sing_ +mcos _+

e2 2y

in care m coeficient de frecare aparent a carei valoare este mai mare fata de m lucru

care constituie principalul avantaj al acestei solutii constructive. In acelasi timp se

poate arata ca momentul capabil al acestei solutii constructive este mai mare la
aceiasi forta de apasare normala:

\,D ml I:n
2

M . =mxE, VDmlxz:m :rﬂan
cl 2 2

.a a
sin—+ ITCOSE

Pe Tnaltimea de contact h, vitezele periferice ale celor doua roti sunt egale
numai pe cercurile cu diametrele medii (Dmi1, respectiv D), pe celelalte diametre
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avand loc alunecari care determina uzura flancurilor, motiv pentru care se reco-
manda ca inaltimea h a canelurilor sa fie mica.

. . - S
Pentru evitarea fenomenului de autoblocare este necesar ca unghiul > sa fie
. R . a
mai mare decat unghiul de frecare (frecvent > =6°...9°.

b. Verificarea si dimensionarea rotilor la tensiunile de contact

Un calcul simplificat de verificare a rotilor la tensiunile de contact se poate
efec-tua prin determinarea presiunii de contact considerata uniform distribuita pe
lun-gimea (latimea) de contact liniar:

Fn _20"My éN U
q:_n:—u_, £qa

in care g, se va adopta in functie de calitatile de rezistenta ale materialului mai slab.
In aceasta situatie determinarea latimii de contact necesara se va determina cu

relatia:

20 My

mD 7,

Pentru transmisiile prin frictiune la care rotile au periferia canelata, relatiile de
mai sus se vor scrie sub forma urmatoare:

B3

Verificare:
a
o= F 2sbMy 2"*3)4\/%1)@035 £q
b zxmDyd  zxwDyh a
Dimensionare:
a
2 X XM xcos —
250 M t1
3 & sau h 3 2
ZXmDm Mg ZxmD1 >qg

In cazul transmisiilor prin roti cu frictiune care functioneaza lubrifiate, forma
principala de deteriorare este oboseala de contact, pentru evitarea acesteia fiind ne-
cesar un calcul complet la solicitarea de contact.

Tensiunea maxima de contact se va calcula, echivaland cele doua suprafete
prin doi cilindrii, de raze r, si r, aflati in contact dupa generatoarea comuna, sub
actiunea fortei normale (F,, respectiv F,), pe baza relatiei lui Hertz si a ipotezelor fo-

losite la stabilirea acesteia:
- pentru transmisiile prin roti cu periferia neteda:

_ R 1 1 _ Fnl
SH= BT > T e
r @-nl 1- n3 9 Br

p $o 2

B B2
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n care n; »n, » 0,3 coeficientii Poisson;

E1, E; — modulele de elasticitate longitudinale ale materialelor celor doua rotj,
daca ambele sunt confectionate din otel E; = E, = E, atunci factorul Zg va avea va-
loarea:

Zg =0,4184E
F
SH:O,418 —nE
rB
- 1 1. 1 2 2
incare —=—+—="4+_°
rrpy ro D1 Dy
& 0
1.2¢g, 1+ 23, 10 2ip*l
r D1§ D27 Dig hog D1 in2
e Dig

“+" pentru contact exterior; “-“ pentru contact interior

F 2 &, 10 -

sy =0418 [[LEZ=¢12 > £, (verificare)
D1& 12 ¢

Pentru dimensionare se impune necesitatea adoptarii unui factor de latime

B

== =(08..12):
YB ) (08...12)
—
S =0,418 FnzzEgl?‘lgt‘sHa
y B D] 2 @
. _2bMy
: m>Dl
250 5M b, 16
sy =0,418 Xb—tl3>Q><E 270 s
mxy g >D] 12 @

din care va rezulta:

XM 1o + .
D, 3 3\»/0,7b u_E 12 ! , iar B=ygD;.

mxy g sﬁa 112

- pentru transmisiile prin roti cu periferia canelata: razele de curbura ale celor
doua suprafete in contact vor fi considerate:
.a
2sin— _. "
1_ 2810

rr D1 gip g
Relatia de verificare va avea urmatoarea forma:
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Fp_ 2 i+l . a
Sy =0,418, | LE— 22 —"sin= £ s
H \/b D - 2 Ha

m 112
iar relatia de dimensionare

1o *
Dim @ i/O,Y oMy _E Il_z_lsin% si b=yuDmi.

in relatiile anterioare, rezistenta admisibild la tensiunea de contact se va
determina cu relatia:

_ SHlim
=_am z
sy N

in care: suim — tensiunea limita la oboseala de contact, determinata experimental Si
pentru care sunt indicate valori in literatura de specialitate :

SHa

OLC45 (imbunatatit) — (650...700) N/mm?
OLC 45 (calit superficial) — (950...990) N/mm®
40Cr10 (imbunatatit) - (780...840) N/mm®
40Cr10 (calit superficial) —  (990...1030) N/mm?
OLC 45 (cementat) — (1150, 1250) N/mm’

Su=(1,1...1,2) coeficientul minim de siguranta la oboseala

N = rﬂm_B factorul durabilitatii in care:
L

Ng — numarul ciclurilor de bazi (Ng = 2X.0° — pentru oteluri imbunatatite sau
nitrurate; Ng = 540’ — pentru oteluri cementate sau célite superficial); m = 6 — gradul
curbei de oboseala;

N. = 60L,n; — numarul real de cicluri de lucru,
in care: L, — durata de functionare impusa, in ore; n; — turatia rotii mici, in rot/min.

Daca N, > Ng se va considera Zy = 1.

3. Raportul de transmitere. Elementul cinematic al transmisiilor prin roti cu
frictiune 1l constituie raportul de transmitere:

2V
L, =MW _ D DyVi_ D
no Wo 2& Dl V2 Dl(l- E)
D2

unde e= (0,005...0,05) este factorul prin care se considera pierderile de viteza ca
urmare a alunecarilor elastice si care determina ca vi ! vo.

13.1.4. Transmisii cu roti de frictiune conice
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1. Caracterizare. Sunt transmisii prin frictiune care transmit miscarea de ro-
tatie si puterea intre arbori concurenti in plan, unghiul de concurenta fiind, de regula,
90°. Sunt alcatuite din doua roti conice (fig. 13.4), forta normala la suprafata de
contact necesara pentru generarea frecarii in scopul transmiterii momentului de
torsiune realizadndu-se prin apasare n directie axiala a uneia dintre roti.

~bﬂ.~4 o

= T

Fig. 13.4

2. Elemente de calcul.

a. Forta de apasare normala (Fp) la suprafata de contact necesara pentru
transmiterea momentului de torsiune si fortele de apasare in directie axiala (Fa1, Fa2)
necesare pentru generarea fortei de apasare normala

Din echilibrul fortelor de montaj pe directia arborilor 1, respectiv 2 vor rezulta:
Fa1 =Fn (sin d; + mcosdl) si Fpo =F, (sin do + mcosdz)

In cazul cand d; < d; (roata 1 este roata micd) rezultd Fn; < F,, motiv pentru
care este rational ca sistemul de apasare — arcuri de compresiune — sa se monteze
pe roata mica (solicitarea lagarelor si arborilor mai redusa).

Din ecuatia de momente de torsiune in raport cu axa de rotatie a arborelui 1
rezulta:

D
M; =bxMy = mee, mel

250 My
m>Dm1 .

Forta de apasare axiala la roata mica, in functie de momentul de torsiune
necesar pentru a fi transmis are expresia:

dincare R, =
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20X .
Fap = ———(sind; + mxcosd, )
m>Dm1

b. Raportul de transmitere a miscarii :

N _wqp _ sz Vi _ sz _ Sindz 1
N, Wy Dp1Vy Dmi(l-e€) sindg (1— e)

Pentru unghiul de concurenta d = dy+d; = 90° relatia raportului de transmitere
capata forma:
1 1

"2 " gd, [T ¢)

c. Calculul de verificare, respectiv de dimensionare la tensiunea de contact

Calculul simplificat presupune determinarea tensiunii uniform distribuita pe lun-

gimea generatoarei comune de contact:
F, _ 2X%xMy

g=—=—"E£q, ﬂg-rela@iadeveriﬁcare
B m8D., gmm

Pentru dimensionare se va adopta factorul de latime: y g :Di =(08...12) si
ml

va rezulta:
2X0 XMy
mxy gQg

Un calcul mai riguros din punctul de vedere al valorii tensiunii de contact se
poate realiza cu ajutorul relatiei lui Hertz, conform careia cele doua roti sunt asimi-
late cu doi cilindrii in contact (fig. 13.5) ale caror raze sunt:

Dm1 3 , respectiv B =y gXDmi.

1= Dm1 i1, = Dm2
2>sindy 2>sindy
Inversul razei de curbura echivalenta va fi:
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' °0
de ',
e
02
N
@
- sz 4 01
Fig. 13.5
z 0
1_2xsindy N 2>sindy _ 2>sindy Cl+ sindy, +_
r Dm Dm2 D ¢ sind, D 1:
g m2 @
& sind o 2, +1
igsmdl 2 2 l
mi i 5 Dm 12
Tn care s-au Tnlocuit:

Sindl =

T

\/1+ tgzdl
Tensiunea de contact maxima va fi:

,/i +1 ,/i +1
0418 2E N2 77 _ 00 [20My 2B Y12 77 oo

B Dml Il mxB XDml Dml il

sind, =cosd; =

SH = aH - Vverificare.

Pentru dimensionare se va adopta factorul de latime:
B

yg =——=(08..12)
Dml
si va rezulta:
M i2, +1
D 13307be‘1 E ?
m BS’aH

iar B=Dm1YB-



Capitolul 13 41

13.2. TRANSMISII CU RAPORT DE TRANSMITERE
CONTINUU VARIABIL (VARIATOARE DE TURATIE)

13.2.1. Caracterizare. Criterii de clasificare

Variatoarele mecanice de turatie realizeaza transmiterea miscarii si puterii cu
modificarea continua a turatiei si implicit a momentului de torsiune la elementul con-
dus (de iesire), Intre anumite limite.

Folosirea variatoarelor de turatie mecanice apare extrem de utila atunci cand
pentru desfasurarea procesului tehnologic la parametrii optimi este necesara o tu-
ratie continuu variabila.

Marea varietate a formelor constructive de variatoare face imposibila o clasi-
ficare unitara a acestora, motiv pentru care se va prezenta o clasificare pe baza
unor criterii cinematice si constructive, si anume:

a. Dupa forma contactului intre elementele active

a.l. cu contact hertzian:

- direct

- indirect (cu element intermediar)

a.2. cu contact de suprafata (cu element intermediar flexibil = curea
trapezoidala lata sau lant cu lamele).

b. Dupa forma geometrica a elementelor active

- frontale, conice, sferice, toroidale, cu conuri depasabile, multidisc;

c. Dupa sistemul de apasare utilizat

c.1l. cu apasare constanta, independenta de valoarea momentului de torsiune
transmis; forta de apasare se determina din conditia de transmitere a momentului
maxim.

C.2. cu apasare variabila, dependenta de valoarea momentului de torsiune
transmis.

13.2.2. Parametrii cinematici caracteristici

Pentru precizarea caracteristicilor principale ale variatoarelor de turatie meca-
nice se va considera variatorul frontal mono din fig. 13.6 (denumirea de “mono”
rezulta din faptul ca se modifica raza de rostogolire numai la unul din elementele
active — cel condus). Pe aceasta schema s-au facut urmatoarele notatii:

a.m. — arborele motor pe care se afla montata rola cilindrica 1 cu raza

. D
constanta 71 ;

a.c. — arborele condus pe care se afla montat discul 2 a carui raza variaza

Domax D2 min .
S! ;
2
3 — sistem mecanic cu surub-piulita prin care se realizeaza deplasarea axiala

a rolei 1 pe arborele motor;

Tntre limitele
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4 — sistem de apasare cu forta constanta prin arc.

Fig. 13.6

a. Gama de reglare a turatiei se defineste ca raport dintre turatiile limita la
arborele condus:

N D2 max
G = N2max _ imin — imax __Db1 _ D2 max
Nomin M imin D2 min D2 min
imax D

In conditiile Tn care turatia se variaza prin modificarea razei elementului con-
ducator, gama de reglare a turatiei va fi data de relatia:
G= Dlmax
D1min
iar pentru cazul in care reglarea se face prin modificarea razelor ambelor elemente
active:
G = Dimax D2max
Dimin D2min
Pentru variatoarele cu reglare simetrica — care functioneaza atat in regim de
reductor cat si in regim de multiplicator — la care imaximin = 1, rezulta gama de
reglare:

_ imax imax _:2 . _ (
GC=—"—"=Inax: Imax =V¥G
Imin 'max
considerandu-se:
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G_imax imin _ 1. = 1
-~ . - ) mn — " —
Imin min Iﬁwin JG
Daca diametrele variaza la ambele roti (variatoare duo) G » 4...16, iar la
variatoarele mono G » 2...4.

b. Raportul de transmitere mediu (imeq) :
. _ nl
'med -
NN2minN2max

Functionarea acestui variator se caracterizeaza prin existenta unor alunecari
geometrice intr rola si disc. Valoarea alunecarii geometrice se determina cu relatia
(fig. 13.7):

Fig. 13.7

o _ Valmax
g Vq
Valmax = V2xmax -~ V1 =V1- V2xmin
in care Vy max — Viteza de alunecare maxima, Vax max SI Vax min SUNt Vitezele punctelor

extreme de contact a rolei 1 cu discul 2, puncte definite de latimea b a rolei; la
mijlocul rolei v; = v, deci alunecarea este nula. Prin urmare
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- - 5
EEDZX +99W2x - Riwp 8%+99~N2x - S Wy,
e _Voxmax - Vi_e 2 2g _e 2 2g 2 __b
? Vi Rawy Dax Dox
2

Rezultd ca alunecarile geometrice, pentru 0 anumita valoare a razei Dyy/2,
depind direct proportional de latimea b a rolei motoare. Ca urmare se pot diminua
alunecarile geometrice prin reducerea latimii rolei motoare sau realizarea acesteia
cu un profil frontal semicircular, la care contactul teoretic este un punct. Reducerea
alu-necarii geometrice prin marirea diametrului D, al discului condus poate fi
acceptata numai daca nu se impun restrictii cu privire la gabaritul transmisiei, lucru
ntalnit la unele din utilajele tehnologice.

Cu ajutorul relatiei de calcul a alunecarii geometrice se poate dimensiona rola
prin determinarea latimii maxime, daca se accepta o anumita valoare admisibila (ey)a
pentru alunecarea geometrica:

Pmax = (eg )aDZmax
Variatoarele frontale mono se folosesc pentru game de reglare G < 3, la puteri
ce nu depasesc 3 kW si la turatii ale elementului motor sub 1500 rot/min.

Calculul de rezistenta se efectueaza la tensiunea de contact, forta de apasare,
in punctul median al rolei, fiind data de relatia:

2>0 XMy
Fn = -
m>Dl
iar raza de curbura redusa (echivalenta)
1 :i+i -2 n care r,=¥ (pentru disc).

r rl r 2 Dl
Tensiunea normala de contact va fi:

b xvi
SH = O,7x—2tlE ESHa

m><Dl X

Forta de apasare axiala F, determinata de arcul elicoidal este egala cu forta
normala si serveste pentru dimensionarea sistemului de apasare.

13.2.3. Variatorul frontal cu rola intermediara (duo)

La acest variator (fig. 13.8) elementul motor 1 si cel condus 2 se executa sub
forma unor discuri montate pe arbori paraleli dezaxati. intre cele dou& discuri se
monteaza elementul intermediar 3 sub forma unei role cilindrice care se poate
depla-sa pe directia radiala a celor doua discuri in scopul modificarii continue a
raportului de transmitere. Aceasta solutie constructiva permite modificarea simultana
a razelor de rostogolire a celor doua discuri (motor, respectiv condus).

Rapoartele de transmitere se vor determina cu relatiile:
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Dox
i=_2 :D2x. i :D2min. i :D2max
§ Dx Dlx’ mn Dlmax’ e D1min
2

. . n [ D D
iar gama de reglare va fi: G =—2Max —_2max _ Z2max —lmax

Nomin~ I2min~ D2min Dimin

I Mi. DJZ/"Z
e 1
E b
% ¥ oo o 1 SHEURERERS \
B g ' & |
AL NG { e ————
VoA = - 1% L
\ ‘,J F" IS v | 7 —

[

4

Fig. 13.8

Si la aceasta solutie constructiva in timpul functionarii apar alunecari geome-
trice, motiv pentru care raman valabile observatiile facute la variatorul mono cu pri-
vire la forma constructiva a rolei si la dimensiunile discurilor.

Pentru efectuarea calculului de rezistenta la tensiunea normala de contact se
determina forta de apasare normala maxima cu relatia:

20 My
Fh=———
MO min
si raza de curbura redusa (echivalenta)
1_ 1 1 1 1 2 .
—=—+—=—+—=—1Tncarer;=¥; ro=¥.
r ri rs ra ro D3
Tensiunea de contact maxima va fi:

b XM
SH:JO,7V LC EESHa
MXD 1 min D3 b

Forta de apasare axiala F, si in acest caz va fi egala cu forta de apasare F,. Cu
valoarea acesteia se dimensioneaza sistemul de apasare.
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13.2.4. Variatoare prin frictiune cu contact de suprafata si element
intermediar flexibil (curea)

La aceste variatoare se folosesc elemente intermediare flexibile sub forma de
curele trapezoidale late sau curele trapezoidale clasice (standardizate, iar atunci
cand se doreste o flexibilitate marita a elementului intermediar, se folosesc curele
trapezoidale dintate (in acest din urma caz transmiterea momentului de torsiune nu
se mai realizeaza prin frecare, ci prin contact).

Capacitatea de transmitere a momentului de torsiune si gama de reglare a va-
riatoarelor cu curele trapezoidale late sunt superioare variatoarelor cu curele trape-
zoidale clasice.

Cureaua trapezoidala se infasoara pe cele doua perechi de conuri, din care cel
putin o pereche are geometrie variabila.

a. Variatorul mono cu curea trapezoidala

Se caracterizeaza prin faptul ca are o sigura pereche de conuri depasabile (cu
geometrie variabild). In aceasta situatie are loc si modificarea distantei dintre axele
conurilor, motiv pentru care unul din cei doi arbori se va deplasa pe directie radiala.
In aceasta situatie rapoartele de transmitere se vor calcula cu relatiile:

:D2x. i :D2max. i _ D2min $iG:DZmax
Dq D2 min

Ix D, ' Imax D—l’ min =

Solutia constructiva la care varierea raportului de transmitere se realizeaza
prin modificarea simultana a razelor de rostogolire ale ambelor perechi de conuri,
fara a fi necesara modificarea distantei dintre axe, poarta denumirea de variatoare
duo.

Varierea razelor de rostogolire se poate realiza fie prin modificarea simultana a
pozitiei relative a doua discuri — céate unul de fiecare pereche (vezi solutia
constructiva prezentatd), fie a tuturor celor patru discuri (fig. 13.9; se considera nul
jocul axial dintre roti).

Raportul de transmitere:

Dplx
Gama de reglare:
.2
B pimax 9
G= ir2nax = ¢ T z
8 pmin g
Solutia constructiva la care ambele perechi de conuri sunt deplasabile este
redata in fig. 13.10).

b) Elemente de geometrie si cinematica ale variatoarelor de turatie cu element flexibil
— curea trapezoidala
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Din punct de vedere geometric, un variator mecanic de turatie se caracteri-
zeaza prin urmatoarele elemente:

- diametrele de calcul: D, si D, masurate la nivelul fibrei medii nede-

formate a curelei cu profil trapezoidal;
- diametrele de calcul extreme Dpmax $i Dpmin;
- distanta dintre axe: A;, pentru care se recomanda:

1,250, £ Ay £3Dpmax

- lungimea curelei masurata pe fibra medie nedeformata, L,, si care se cal-
culeaza cu o relatie asemanatoare cu cea de la transmisiile prin curele:

Fig. 13.9
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Fig. 13.10
Dp min * Dp max
2

Lp :2>§A1_2 +2>@ dacai;.=1

2
p max +mein + (Dp max T mein)

4xAq1_ -

\ D
Lp =2XA1_2 +2Xp

daca it 1 (valoare maxima sau minima)
Se observa ca L, >L,, conditie asigurata prin tensionarea suplimentara a cure-

lei, motiv pentru care aceasta trebuie sa prezinte calitati corespunzatoare de elasti-
citate longitudinala. Din punct de vedere constructiv acest inconvenient se poate
remedia prin bombarea tamburelor (fig. 13.11).

Fig. 13.11
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In aceste conditii lungimea curelei se va mentine aceiasi atat pentru pozitia
mediana (i=1) cat si pentru pozitiile extreme (imin, reSpectiv imax)-

- unghiurile de infasurare a crelei pe cele doua roti by, Si by — se calculeaza

pentru pozitiille extreme cu relatiile de la transmisiile prin curele, functie de unghiul

. o
de inclinare =;

- latimea standardizata a curelei trapezoidale, I,, masurata pe fibra neutra;
- Tnaltimea curelei, h ce are valoarea standardizata — pentru curele

I
trapezoidale late ﬁ £35;

- distanta b dintre fibra medie nedeformata (fibra neutra) si fibra extrema,

valoare standardizata % »0,35;

- unghiul flancurilor curelei a (pentru curele trapezoidale clasice
a = 38°...40° iar pentru curele trapezoidale late a = 26° pentru valori mai reduse
apare pericolul de blocare in canal a curelei);

- unghiul flancurilor canalului rotilor ag;

- deplasarea axiala a discurilor in scopul varierii raportului de transmitere a
miscarii: Da.

Legatura dintre gama de reglare si geometria elementului flexibil se poate reali-

za prin determinarea latimii primitive a curelei:

p :2%(meax - Dpmin)* (h- b)§‘9%
sau
lp [(meax - mein)+ 2(h-b)]tg% +j

in care j reprezinta distanta minima dintre discuri pentru pozitia extrema exterioara a
curelei; se recomanda j=0,05%,.

Prin prelucrarea corespunzatoare a relatiei anterioare se poate ajunge la
dependenta gamei de reglare de elementele geometrice ale curelei:

é ab U
lp = @ pmin G2 S 13+ 2h§*i- —%tg3

g 8 pmin 7} bﬂg
ly,  €Dpmin 8D
o _ gopmin Fpmax 26?__ 99&93
h g h &Dpmn 5 heg~ 2
| Dymin a® 0 A
P (g = Zpmin EFpmax 1j+2§?i— 99

h™ 2 h &Dpmn 5 & hg
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Dpmax _ h 2 & hg
mem &meMG

Daca cele doua perechi de tronconuri au diametre egale, rezulta ca variatorul
este de tip simetric — functioneaza simultan si ca multiplicator si ca reductor — motiv
pentru care:

pmin
Va rezulta:
, 2
e | U
e Pogd-28- 2%
G:g[+ € ﬂl’)
€ ®ymin 0 Y
é pmin G
& h 3 H

Punandu-se conditia ca valoarea gamei de reglare sa fie cat mai mare va
rezulta:
I . : .

- L. ceea ce inseamna utilizarea curelelor late; solutia nu poate fi ac-
ceptata deoarece apare efectul de Incovoiere transversala, fenomen care
nu poate fi admis;

- a_ conditie indeplinitd numai de curelele trapezoidale late a = 26°, nu si
de cele clasice a = 38°...40% nu se pot utiliza unghiuri mai mici deoarece
apare fenomenul de blocare a curelei In canalul dintre cele doua tron-
conuri;
mem —

h
infasurarii curelei pe roti; practic valoarea acestui raport este de 7...10,

determina tensiuni de incovoiere longitudinala mari ca urmare a

mem -8

uzual

b_ " N
- — (conform stas ~ 0,35) nu se poate cobora sub anumite limite.

Concluzia finala care se poate desprinde este aceea ca cel mai eficient ele-

ment intermediar elastic il constituie cureaua trapezoidala lata.
Deplasarea axiala a tronconurilor in vederea modificarii raportului de trans-

mitere a miscarii (fig. 13.12) se poate calcula cu relatia:
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4

Fig. 13.12
Da = (me -Dp min)tQ% = (Dp max - Dpm )tg%.

c) Forta axiala de apasare a discurilor tronconice necesara realizarii fortei de
apasare normala la contactul curea-discuri

In fig. 13.13 s-au notat:

\ f; (ramura Pty

B SR
| | :
‘fﬂ (ramura Gctivé)

Fig. 13.13

b, — unghiul de repaos sau de contact aderent, situat in zona de inceput a
infasurarii curelei pe roata motoare; pe acest unghi se poate considera F; »
constant.

F, — forta din ramura activa;

F, — forta din ramura pasiva;

b, — unghi de alunecare pe care forta F; scade exponential la valoarea F,
(ecuatia firelor fara considerarea fortelor centrifuge); pe arcul b, are loc fenomenul
de alunecare elastica a curelei pe roata.

Pe arcul de alunecare elastica, b,, este preponderentd alunecarea tangentiala
(forta de frecare tangentiald) fata de cea radiala (forta de frecare radiala) care se ne-

glijeaza, iar pe arcul de repaus alunecarea tangentiala este nulda si devine
importanta alunecarea radiala.



52 TRANSMISII MECANICE PRIN ROTI DE FRICTIUNE

1. Forta de apasare axiald pe arcul de repaus (Fay )b - fig. 13.14.

o

G .
- S-a n<q
- e fertamhbif
Fig. 13.14
Din echilibrul de forte pe arcul de repaus, rezulta:
- echilibrul pe directia axei de rotatie:
dF, =dF, cos2 - mxdF, sinl = dF, g%osE - msinig;
2 2 e 2 2g
- echilibrul pe directie radiala (pentru ambele discuri):
2 >«an€%in3 +meos29= 2 &in@ +dF &in@
e 2 29 2 2

R . .db _db . . db , “
In care se poate aproxima: sm? » - si dF @ln? » 0 sirezulta

25dF, Bin2 + meos 22= Fdb
e 2 29

. 1 F> . . .
din care dF, == db care introdusa in prima relatie conduce la:

.a a
Sin— + mMxcos —
2 2

a . a
COS— - mxsin—
dF, ==—2 2.5 b
. a a
sin— + mxcos —
2 2
F>db
—9
[%)
Integrand aceasta relatie pe arcul de repaus se obtine.

F>xb
(dFa )br = :

sau dR, =
2tg§—i +]
e2

2><tgc;~aei +] 9
e2 ' g
Valoarea unghiului de repaus se poate determina in functie de unghiul de infa-

surare by si unghiul de alunecare b,. Unghiul de alunecare se poate determina din
relatia de echilibru de forte (vezi cureaua lata) fara considerarea fortei centrifuge:
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dF _ mdb
F
Fl ba
F
(‘,O'F—F:m(‘;jban—l:mba
F 0 2
sinE
ba = gnigi = gnig_z
F2 gm F2 g m

2. Forta de ap3sare axiald pe arcul de repaus (Fax )b - fig. 13.15

;'f/';)
v

S
/—’f : ; </ 47,
X = 7/ ~

[
/
NN

Frdf
Fig. 13.15

- echilibrul pe directie axiala fara considerarea fortei de frecare radiala:
dF, =dF, cos%

- echilibrul pe directia de miscare
F+dF —F-2mdF,=0

dF = 2>mdF, din care dF, :EE
2 m

Din cele doua relatii de echilibru rezulta:

dF, = lﬁcos3
2 m 2

Integrdnd aceasta ecuatie pe arcul de alunecare se obtine forta de apasare
axiala necesara pe acest arc:

F-F F
(Fa)y =—2 2 cos 2 = U cos2
a 2Xm 2 2xm 2

Forta de apasare axiala necesara pe intreg arcul de infasurare:
F F
Fa = (Fa)b + (Fa)b - Pb - + U cosd
r a aa .0 2m
2Xg¢_+j +
e2 g
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Frecvent valoarea fortei axiale pe arcul de repaus se considera prin introduce-
rea unui coeficient supraunitar (c) :

1 a
Fy =——>x¢ ¥, cos—
& oxm Y72
unde

c =1,2..1,4 — cand apasarea se realizeaza la discurile motoare;
c=1,7...2,2 .- la apasarea pe discurile conduse.



