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Capitolul 1

Notiuni introductive

1.1 Elemente definitorii

Pentru o mai buna intelegere a contextului in care se face studiul organelor
de masini, este necesara definirea entitatilor pentru care organele de masini
reprezinta elemente constitutive. Masina este un sistem tehnic cu elemente
mobile, avand miscari determinate cu scopul, fie sa produca lucru mecanic
util, fie sa transforme o energie mecanica in alta. Conform acestei definitii se
disting:

— masinile motoare care transforma energia in lucru mecanic sau invers
(exemple: motorul cu ardere interna, turbinele cu abur, turbinele hidra-
ulice, motoarele si generatoarele electrice etc.);

— masinile de lucru sau tehnologice:
— de transport (exemple: masini de ridicat, benzi transportoare,
vehicule de transport etc.),
— de prelucrare (exemple: masini unelte, masini agricole, masini de

prelucrare a lemnului etc.).

Mecanismul este tot un sistem mecanic cu elemente mobile cu miscare
determinata, dar care are scopul doar de a transmite sau de a transforma
0 miscare.

Agregatul este un complex de masini motoare sau de lucru si mecanisme
(exemplu: turbina cu abur + reductor + generator electric).

O masina poate fi descompusa in mai multe grupe mari de mecanisme
si de piese, cu rol functional bine determinat, acestea numindu-se ansamble
(exemple: transmisia unui autovehicul, masa de lucru a unei freze).
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Subansamblele sunt diviziuni ale ansamblelor, compuse fiecare dintr-un
mecanism sau o grupa de piese cu rol functional mai restrans (exemplu:
un arbore cu rulmentii sai).

Organele de masini sunt parti constructive mai simple care intra in com-
punerea agregatelor, masinilor si mecanismelor si care, de regula, nu
se pot desface in alte parti mai simple (exemple: surubul, pana, roata
dintata). Totusi, exista si organe de masini compuse din mai multe
piese (exemple: rulmentii, bielele, cuplajele etc).

1.2 Obiectul disciplinei Organe de masini

Aceasta disciplina are ca obiect stabilirea bazelor teoretice si aplicative pentru
calculul si constructia organelor de masini, tinind seama de conditiile lor
functionale. Studiul organelor de masini are ca scop evidentierea factorilor
caracteristici si elaborarea principiilor de calcul. La baza disciplinei Organe
de masini stau cunostintele de: mecanica teoretica, rezistenta materialelor,
tribologie, tehnologia materialelor, termotehnica, teoria mecanismelor si altele.
Disciplina Organe de masini cuprinde si calculul si proiectarea organelor
de masini, tindnd seama de fortele si conditiile de exploatare. Se impune
cunoasterea conditiilor de lucru pentru a se stabili corespunzator ipotezele
simplificatoare de calcul cat mai realiste.

1.3 Clasificarea organelor de masini

Desi unele organe de masini pot avea utilizari diferite din punct de vedere al
functiilor indeplinite, ele pot fi clasificate in functie de scopul utilizarii astfel:

— elemente de legatura (nituri, suruburi, arcuri, bolturi, precum si asam-
blari prin sudura, lipire si incleiere);

elemente de lagaruire si transmisie (lagare cu alunecare si rostogolire,
osii si arbori, angrenaje, transmisii prin curele si prin lanturi);

elemente de etansare;

elemente pentru transportul lichidelor si gazelor (tevi, robineti, supape
etc.).
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1.4 Conditii generale cerute organelor de masini

9
In calculul organelor de masini trebuie avute in vedere urmatoarele conditii:

— sa Indeplineasca scopul tindnd seama de felul masinii si de scopul
constructiei;

— sa prezinte siguranta in exploatare;

— sa asigure durabilitatea prescrisa;

— sa conduca la o tehnologie usoara de fabricatie;

— sa satisfaca cerintele economice sub aspectul costului de fabricatie;

— sa respecte normele interne si internationale.

1.5 Fundamentele normarii

Normarea este o unificare planificata de obiecte in folosul colectivitatii. Cu cat
colectivitatile sunt mai mari, cu atat sunt mai importante regulile ce ordoneaza
colaborarea dintre parteneri. Normele tehnice promoveaza rationalizarea
(exemplu: reducerea numarului de tipodimensiuni), asigurarea calitatii, uma-
nizarea mediului de lucru. Nu exista obligativitatea generala a utilizarii
normelor, dar aceasta poate rezulta ca urmare a unor prescriptii legislative
sau administrative. Pe plan international sistemul de normare este consti-
tuit din ,,International Organization for Standardization” (ISO), cu sediul la
Geneva. Normele internationale sunt preluate, in reglementarile normative
romanesti, sub denumirea de SR-ISO, iar normele europene sunt preluate in
Romania sub titulatura SR-EN.

1.6 Numere normate (numere si masuri pre-
ferate)

Numerele normate reprezinta un sistem de numere convenit international,
stabilit prin normele internationale (ISO 3, ISO 17, ISO 497), cu scopul
ordonarii si simplificarii creatiei In domeniul tehnic si economic. Numerele
normate (NN) sunt numere preferate pentru alegerea, respectiv subdivizarea
valorilor unor marimi (exemple: lungimi, suprafete, volume, forte, presiuni,
momente, tensiuni, turatii, puteri), cu scopul reducerii la minim a multimii de
numere necesare in practica. Este de preferat sa se aleaga valori ale marimilor
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NN, daca nu exista motive speciale care sa impuna alegerea altor numere.
NN sunt termeni rotunjiti ai unor siruri zecimale geometrice care contin, ca
termeni, puterile lui zece, adica: 0,01; 0,1; 1; 10; 100; 1000 ... Aceste siruri
sunt notate cu Rv, in care v este numarul de trepte dintr-un domeniu zecimal.
Fiecare sir incepe cu 1 sau cu o alta putere a lui 10, iar numarul urmator
rezultd prin inmultire cu factorul ¢, = v/10.

Exemplu:

sirul de baza R5 cu ¢s = v/10 cu numarul de inceput 10: 10; 16; 25; 40;
63; 100.

sirul de bazd R10 cu ¢;0 = ¥/10: 10; 12,5; 16; 20; 25; 31,5; 40; 50; 63; 80;
100.

ISO defineste patru serii de numere normate: R5, R10, R20 si R40.

Exista si siruri de numere normate rotunjite, acestea fiind notate cu semnul
prim dupa litera R (exemplu: R’10, R’20 etc). O rotunjire marita conduce la
sirurile R”5, R”10, R”20 etc.

1.7 Fundamente generale ale proiectarii

Fiecare produs tehnic parcurge un anumit ciclu de viata. Principalele faze
ale acestui proces sunt:

— cercetare — dezvoltare

introducerea pe piata
— prezenta pe piata

— Incetarea productiei

retragerea de pe piata

Deoarece durata de viata a unui produs este limitata in timp trebuie ca
produsul care 1l va inlocui sa fie planificat si realizat in timp util.

Spre deosebire de proiectarea traditionala, in care proiectantul desfasura
o activitate de creatie mentala si obtinea o solutie dependenta de intamplare,
in proiectarea moderna se tinde ca printr-un demers metodic sa se obtina o
solutie optima pentru functiile impuse.

Un algoritm procedural pentru crearea de produse noi a fost elaborat de
directiva germana VDI 2222; acesta cupinde urmatoarele sectiuni:

— Planificare

— Conceptie
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— Proiectare: elaborarea unui proiect la scara

— Proiectare de detaliu: alegerea formei constructive si optimizarea com-
ponentelor.

In activitatea de proiectare exista cateva principii esentiale cu aplicabili-
tatea generala. Acestea sunt:

1. Proiectare adecvata din punct de vedere functional:

— Indeplinirea functiei pe toata durata de viata;

— evitarea pericolelor pentru om si masina.

2. Proiectare adecvata din punct de vedere al sarcinii si rezistentei:

fortele si momentele trebuie aplicate pe cai cat posibil de scurte si
prin intermediul unui numar minim de componente;

— pe cat posibil, tensiunile trebuie sa fie egale in toate sectiunile;

— efectul de concentrare a tensiunilor va fi limitat prin masuri de
proiectare a formei;

— pentru ansambluri se vor alege forme constructive care sa conduca
la o egalizare a deformatiilor;

— evitarea dispunerii asimetrice a componentelor.
3. Proiectarea adecvata din punct de vedere al materialului:

— evitarea costurilor inutile prin folosirea materialelor cu rezistenta
ridicata doar acolo unde se impune acest lucru.

4. Proiectarea adecvata din punct de vedere al productiei:

— folosirea de semifabricate si procedee de fabricatie simple pentru
productia de unicate si serie mica;

— utilizarea procedeelor de fabricatie fara aschiere (turnare, forjare,
extrudere) la productia de masa.

5. Proiectare adecvata din punct de vedere al montajului:

— toate componentele si subansamblele se vor proiecta astfel incat
montajul final al produsului sa fie facil si cu costuri reduse.

6. Proiectare adecvata din punct de vedere al intretinerii:
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— puncte de control usor accesibile;
— mijloace de masuri integrate;

— asamblari demontabile rapide.
7. Proiectare adecvata din punct de vedere al reciclabilitatii:

— dezasamblare facila;
— evitarea materialelor compuse;

— posibilitatea recezinarii unor subansamble.
8. Proiectare adecvata din punct de vedere al formei:

— design exterior cu functie estetica;
— corespondenta formei cu functia produsului;

— scoaterea in evidenta a elementelor de comanda, a pieselor in
miscare si a zonelor periculoase prin forma si culoare.



Capitolul 2

Asamblari filetate

2.1 Consideratii generale

Surubul este organul de masina cu cea mai larga utilizare, fiind produs
si standardizat in cea mai mare varietate de forme. Asamblarea filetata
reprezinta imperecherea dintre un surub sau alt element cu filet exterior si o
componenta cu filet interior, cum ar fi o piulita sau o piesa ce contine o gaura
filetatd. In functie de destinatie, se deosebesc urmitoarele tipuri de suruburi:

— suruburi de fixare pentru realizarea de asamblari cu prestrangere;

— suruburi de miscare pentru transformarea miscarii de rotatie in miscare
de translatie sau pentru producerea unor forte mari;

— suruburi de etansare pentru inchiderea etansa a unor orificii de umplere
sau evacuare (exemplu: dopuri de golire);

— suruburi de reglare pentru stabilirea pozitiei unor masini sau subansam-
ble;

— suruburi de masurare (exemplu: subler, micrometru);

— suruburi de tensionare (exemplu: tiranti).

2.1.1 Tipuri de filete

Filetul este urma lasata de un profil generator de-a lungul unei linii de
insurubare, Infasurata in jurul unui cilindru, linie numita elice directoare.

Tipul filetului este determinat de forma profilului generator, pas, numarul
de inceputuri si sensul de infasurare al elicei directoare.
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In prezent existd doud standarde importante de filete destinate asam-
blarilor: standardul metric si standardul “unified inch”. Ambele standarde
sunt utilizate pe scara larga dar exista tendinta de migrare catre sistemul
metric. Standardizarea filetului metric s-a facut sub egida ISO (International
Standardization Organization) in 1969, iar standardul “unified inch” a rezultat
in urma unui acord Intre comitetele de standardizare din Canada, Marea
Britanie si Statele Unite In 1984. Simbolurile pentru cele doua standarde de
filete sunt M pentru metric, respectiv UN pentru “unified inch”. Formele
profilelor M si UN sunt la fel, dar filetele M sunt executate la dimensiuni
metrice (in mm) in timp ce filetele UN sunt executate la dimensiuni imperiale
(in “inch” sau toli).

Pentru suruburile destinate transmiterii sau transformarii miscarii exista o
serie de filete de miscare. Astfel de filete sunt: filetul patrat, filetul trapezoidal
(cel mai utilizat) si filetul fierastrau (varianta a filetului trapezoidal capabila
sa preia forte mari intr-un singur sens).

Pentru destinatii speciale, se poate mentiona filetul rotund folosit in
scopuri multiple precum: cuplele vagoanelor, armaturi hidraulice, socluri si
dulii (filet Edison) etc.

Cele mai uzuale forme de filete sunt:

1. Filetul metric ISO, al carui profil generator este un triunghi cu varful
rotunjit, avand unghiul de 60°. In functie de pasul filetului se deosebesc:
filetul metric normal si filetul metric cu pas fin. Filetul metric cu
pas fin se recomanda pentru suruburi cu dimensiuni mari (pana la
1000 mm diametru), supuse la solicitari mari (exemplu: asamblarea
componentelor cu pereti subtiri, capetele filetate ale arborilor etc).

2. Filete pentru tevi fara etansare pe filet. Aceste filete au profilul
generator triunghi cu varful de 55° si se simbolizeaza prin litera G si
diametrul nominal in inci (exemplu: G3/8, G1/2, ...). Etansarea unor
asemenea asamblari se face prin presarea reciproca a doua suprafete de
etansare exterioare filetului. Pentru asamblari cu etansare pe filet se
imperecheaza un filet exterior conic (conicitate 1:16) cu un filet cilindric
interior si se foloseste un material de etansare infasurat pe filet (canepa
sau PTFE).

3. Filetul trapezoidal ISO metric este caracterizat de un profil gene-
rator trapez isoscel, avind unghiul dintre ipotenuze de 30° (unghiul
flancului). Acesta se foloseste cu precadere ca filet de miscare (exemple:
pentru prese, menghine, masini-unelte etc) el suportand sarcini mari
comparativ cu alte filete.
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4. Filetul ferastrau metric este generat de un profil generator trapez
neisoscel. Unghiul flancului portant este de 3°, iar al flancului cu joc
de 30°. Acest filet are o portanta mai mare decat filetul trapezoidal
datorita razei de racordare mai mari la baza filetului si unei lungimi de
contact mai mari intre spire. Acest tip de filet se foloseste la suruburi
de miscare in cazul unor sarcini care actioneaza intr-un singur sens.

5. Filetul rotund este folosit ca surub de miscare in conditii dure de
exploatare (exemplu: tije de cuplare la vagoane de cale ferata). Acest
filet are un unghi de flanc de 30°. Filetul rotund este folosit si ca filet
de fixare la carlige si piulite de ridicare.

2.2 Elemente de tehnologie si materiale

Procedeele de fabricatie frecvent utilizate sunt deformarea plastica (la rece
sau la cald) si aschierea. Obtinerea filetelor suruburilor prin deformare la
rece (rulare) prezinta avantaje importante fata de aschiere: rezistenta mai
mare la oboseala, suprafete mai netede, fabricatie mai economica.

Clasele de rezistenta pentru suruburi si piulite din otel cu diametre pana
la 39 mm sunt definite la suruburi din doua numere separate printr-un punct,
iar la piulite printr-o cifra sau printr-o combinatie de litere si cifre.

La suruburi, primul numar reprezinta 1/100 din rezistenta la rupere o,
in MPa, iar al doilea numar reprezinta raportul dintre limita la curgere si
rezistenta de rupere o./0, Inmultit cu 10.

Piulitele se impart in trei grupe in functie de capacitatea de preluare a
sarcinii:

1. piulite cu capacitate integrala de preluare a sarcinii. Aceste piulite au
inaltimi nominale m > 0,85d si sunt caracterizate printr-o cifra care
este a 1/100-a parte din rezistenta minima la tractiune a unui dorn de
incercare calit;

2. piulite cu capacitate limitati de preluare a sarcinii. Iniltimile acestor
piulite sunt cuprinse in intervalul: m = (0,5...0,8) x d. Cifra lor
caracteristica este tot o tensiune de Incercare raportata la rezistenta unui
dorn calit. Aceasta cifra este precedata de cifra zero care indica faptul
ca filetul se poate smulge nainte de atingerea tensiunii de incercare.
Sunt normate clasele de rezistenta 04 si 05;

3. piulite fara capacitate de preluare a sarcinii. Sunt caracterizate printr-o
combinatie de cifre urmate de litera H. Cifrele reprezinta 1/100 din

11



Tiberiu Laurian Organe de masini [

duritatea Vickers, iar litera H simbolizeaza duritatea. Sunt normate
clasele de rezistenta 11H, 14H, 17H si 22H.

Prin imperecherea dintre suruburi si piulite din aceeasi clasa de rezistenta
rezulta asamblari filetate la care piulitele sunt acordate din punct de vedere
al durabilitatii cu suruburile. Se pot utiliza in general piulite din clase de
rezistenta mai ridicata cu suruburi din clase de rezistenta mai scazute.

Cele mai utilizate materiale pentru fabricarea suruburilor si piulitelor
sunt: otelurile carbon obisnuite (OL37, OL42, OL50), fonta, oteluri carbon
de calitate (OLC30, OLC35, OLC40). Pentru suruburi expuse la solicitari
mari se utilizeaza oteluri aliate (41Cr10, 35CrNil5, 35MoCrl1, etc).

2.3 Caracteristici dimensionale ale filetelor

Din punct de vedere dimensional, filetele sunt definite prin urmatorii parame-
tri:

d, diametrul nominal, care delimiteaza varfurile filetului surubului;

ds, diametrul mediu;

— d3, diametrul interior, care delimiteaza fundul filetului surubului;
— p, pasul filetului;

— Dy, diametrul care delimiteaza varfurile filetului piulitei;

— Dy, diametrul mediu al piulitei;

D, diametrul care delimiteaza fundul filetului piulitei;

H | inaltimea profilului generator;

Hy, inaltimea spirei surubului;
— «, unghiul la varf al profilului;

— 1)y, unghiul de Inclinare a spirei.

12



Tiberiu Laurian Organe de masini [

PIULITA /

Hiy|

y ||| _v

dg |92

D| D4 D p H/6

Diametre piulita Diametre surub

Pentru filetul metric:

de = Dy = 0,64952p H, =0,54127p
ds =d—1,22687p hs =0,61343p
H =0,86603p o = 60°

Figura 2.1: Elemente dimensionale ale filetelor
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Figura 2.2: Sistemul de forte ce actioneaza asupra filetului
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2.4 Sistemul de forte si randamentul surubului

Strangerea unei asamblari filetate poate fi echivalata cu deplasarea unui corp
cu greutatea F' pe un plan inclinat cu unghiul egal cu inclinarea spirelor .

La deplasarea fara frecare, forta necesara deplasarii corpului pe planul
inclinat este:

Hy = F'tan,

La deplasarea cu frecare, datorita fortei suplimentare de frecare, ia nastere
rezultanta N’ rotita cu unghiul de frecare ¢ fata de N. Unghiul de frecare
are valoarea:

= arctan pu.

In acest caz forta H ia valoarea:
H = Ftan(¢s + ¢).

La desfacerea asamblarii, forta de frecare isi schimba sensul, rezultand
relatia:
H' = Ftan(yy — ).

Pentru strangere sau desfacerea asamblarii trebuie invins un moment de
insurubare, respectiv de desurubare:

d d
My, = HE2 = Fg tan(ihy £ ¢),

unde ¢ este unghiul de frecare redus:

1
cosa/2’

¢ = arctan
iar « este unghiul la varf al profilului ﬁletuluﬂ.

Conditia de autofranare Daca se pune conditia ca piulita sa nu se depla-
seze de la sine (autodesfacere) sub actiunea sarcinii axiale F rezulta:

d d
M, = Hg = F?2 tan(yhy — ¢') <0, adicd by < ¢’ (2.1)

'Formula este valabild doar pentru filete cu profil simetric. Pentru filete cu profil
nesimetric (ex. filetul ferdstrau) se inlocuieste /2 cu unghiul flancului activ al filetului, .
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Figura 2.3: Randamentul surubului cu filet cu profil metric, in functie de
unghiul de infasurare 1)y si de coeficientul de frecare dintre spire (CF)

Randamentul surubului La o rotire relativa completa a piulitei fata de

surub, aceasta se deplaseaza axial cu lungimea unui pas, p. Rezulta ca lucrul
mecanic util este:

d
L,=Fp= 27?5217 tan .

Pe de alta parte, lucrul mecanic consumat este:
d d
L.= H27T§2 = 27T52Ftan(¢2 + ).

Rezulta randamentul:

Lu tan wg
e e B 2.2
" L. tan(ys + ¢') (2:2)

2.5 Calculul asamblarilor filetate

Metodologia de calcul a asamblarilor filetate porneste de la analiza cauzelor
principale de scoatere din uz a suruburilor, acestea fiind:

— ruperea tijei In zona primei spire in contact cu piulita;

— ruperea tijei in zona trecerii de la partea filetata la partea nefiletata;
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— ruperea tijei in zona de racordare cu capul surubului;
— deteriorarea spirelor surubului si piulitei.

In functie de modul de actionare a sarcinii exterioare fata de axa surubului,
se deosebesc urmatoarele situatii:

— asamblari nepretensionate, in cazul carora nici suruburile, nici
piulitele, nu sunt solicitate in lipsa unei forte exterioare. Acest tip
de asamblare este rar intalnit in practica.

— asamblari pretensionate unde suruburile sunt pretensionate de o
forta rezultata in urma aplicarii unui moment de strangere la cheie,
inainte de actiunea unei forte exterioare (forta de exploatare). Aceste
asamblari sunt cele mai frecvente (ex.: asamblarile flanselor sau capacelor

de cilindri).
— asamblari cu suruburi solicitate de forte axiale excentrice
— asamblari cu suruburi solicitate de sarcini transversale

Pentru o dimensionare si o proiectare sigura a asamblarilor filetate care
transmit forte mari este necesar a se examina fortele si deformatiile din
componentele tensionate.

2.5.1 Asamblari filetate fara strangere initiala (nepre-
tensionate)

Dimensionarea suruburilor, in aceasta situatie, este foarte simpla si se foloseste
o relatie de calcul care rezulta din conditia de rezistenta a tijei surubului la
solicitarea de Intindere:

AF
dy = | —— (2.3)

TOu

Tensiunea de intindere din tija surubului este:

4F
0, = Td:% < ou (24>
Surubul predimensionat se va alege din standard cu diametrul interior ds
cel mai apropiat, imediat superior.
Daca piulita este din material apropiat de cel al surubului, nu mai este
necesara nicio alta verificare. Daca piulita este dintr-un material diferit, este

necesara verificarea spirelor, in primul rand la incovoiere.
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2.5.2 Suruburi montate cu prestrangere, solicitate axial

Acesta este cazul majorititii asamblarilor cu surub. In aceastd situatie,
solicitarile din tija surubului sunt intinderea si torsiunea, aceasta din urma
cauzata de momentele de frecare dintre spire, respectiv dintre suprafetele de
contact ale piulitei sau surubului si ale pieselor stranse.

Fortele din asamblarea prestransa

Acest tip de asamblare este caracterizat prin existenta unei forte initiale Fj
in surub si in piesele stranse, generata la montare prin strangerea piulitei sau
a surubului, prin aplicarea unui moment de insurubare. In exploatare poate
aparea o forta F, (forta de exploatare) care solicita suplimentar asamblarea.

Forta de prestrangere Fj solicita surubul la tractiune, alungindu-1 cu Al
si comprima piesele stranse cu Al,. Prin interventia fortei de exploatare Fr,
surubul se alungeste suplimentar cu A’l,, iar piesele se destind cu aceeasi
valoare A'l, = A'l,.

Datorita elasticitatii surubului si a pieselor stranse, forta maxima ce revine
in exploatare surubului este mai mica decat suma fortelor de prestrangere si
de exploatare, Fy + F..

Forta de exploatare incarca surubul si descarca piesele stranse in functie
de rigiditatile acestora:

k
F,=F R, 2.5
Ttk (25)
F—F- " p (2.6)
p — 40 ks+kpe .

unde: Fy — forta totala din surub; F, — forta totala din piesele asamblate;
F, — forta de exploatare; F{, — forta de prestrangere; k, si k, — rigiditatile
surubului si pieselor asamblate.

Relatiile si sunt foarte importante, ele aratand ca pentru a avea o
forta suplimentara in surub cat mai mica, este necesar ca acesta sa fie cat
mai elastic, iar piesele stranse sa fie cat mai rigide. Reprezentarea grafica
a fortelor si deformatiilor surubului si pieselor stranse se face pe diagrama

forta-deformatie (v. fig. [2.5).
Rigiditatile elementelor asamblarii

Pentru a calcula alungirea in domeniul elastic a unui surub intins cu forta F,
se poate aplica legea lui Hooke (¢ = ¢/F), rezultand:

ol Fl

A: = — = —,
l=¢l 7 o

17
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Raportul dintre forta F' si alungirea Al reprezinta rigiditatea, k:

FA
k=

iar inversul acesteia reprezinta elasticitatea.

Pentru a calcula corect rigiditatea surubului trebuie sa se tina seama
ca suruburile sunt alcatuite dintr-o suma de segmente diferite, de lungimi
l; si sectiuni A;, astfel incat rigiditatea surubului se obtine prin Tnsumarea
elasticitatilor elementelor individuale si inversarea sumei:

111, 1 . |
—=—4—4--+-— sau k,=
ks ki ke ky, kf11+é+...+é

(2.7)

Determinarea rigiditatii &, a pieselor stranse de surub este mai dificila,
deoarece mai intai trebuie stabilit ce zona din piesele stranse se deformeaza
prin strangerea surubului.

Prin strangerea asamblarii, zona comprimata, care contribuie la rigiditatea
asamblarii, k,, va fi delimitata de doua suprafete tronconice, ce pornesc de la
suprafetele de asezare si se maresc catre zona mediana a asamblarii, asa cum
este ilustrat in figura ??. In aceastd ipoteza, aria zonei deformate este:

2
Ap:% Dd2dw - D2, (2.8)
unde: D, — diametrul gaurii de surub; d,, — diametrul suprafetei de asezare
a piulitei (d,, = 1, 5d pentru piulite hexagonale standard); D; — diametrul
maxim al zonei comprimate (Dy = d,, + g tan 30°).

Pentru o si mai mare simplificare, aceasta zona se poate aproxima cu un
cilindru gaurit, care se comporta aproximativ similar din punct de vedere al
deformarii cu volumul dublu trunchi de con ilustrat in figura [2.4]

Totusi, trebuie mentionat ca aceste simplificari pot da rezultate foarte
imprecise, drept pentru care, in cazul unor asamblari prestranse foarte im-
portante, se adopta metode mai precise de calcul sau chiar de masurare a
rigiditatii pieselor stranse, cum ar fi: modelarea cu metoda elementului finit;
sau masurarea apropierii suprafetelor pieselor stranse cu micrometrul sau alt
aparat de precizie.

In ceea ce priveste forta de prestrangere, aceasta se poate controla prin
mai multe metode, unele mai precise, altele mai putin. Astfel, se poate apela
la:

1. Aplicarea momentului de insurubare cu cheie dinamometrica. Aceasta
este o metoda facila dar cu o eroare de pana la 30% din cauza dificultatii
de a determina cu exactitate coeficientii de frecare dintre spire, respectiv
dintre capul surubului si suprafata de asezare.

18
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zona comprimata

7S

B S

|
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S

Figura 2.4: Sectiune printr-o asamblare cu surub prestrans, cu evidentierea
zonei comprimate din piesele stranse si cu ilustrarea liniilor de forta ce
traverseaza asamblarea

2. Folosirea unor saibe elastice cu rigiditate cunoscuta. Este metoda cea
mai ieftina si cea mai simpla.

3. Folosirea unei piulite hidraulice cu care se intinde surubul, inainte de
strangerea piulitei.

4. Instrumentarea surubului cu marci tensometrice in vederea masurarii
tensiunii de Intindere din acesta. O metoda mai precisa de determinare
a fortei de prestrangere, dar costisitoare si care nu se poate aplica decat
pentru a verifica o0 metoda de strangere clasica.

5. O alta metoda se bazeaza pe ultrasunete. Se determina tensiunea de
intindere din surub, pe principiul transmiterii cu viteze diferite a undelor
sonore printr-o bara tensionata comparativ cu bara netensionata.

2.5.3 Suruburi solicitate transversal

Astfel de asamblari se pot realiza in doua variante: suruburi montate fara joc
(ajustate) si suruburi montate cu joc.
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Figura 2.5: Reprezentarea grafica forta—deformatie pentru asamblarea cu
suruburi prestranse
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Figura 2.6: Surub montat fara joc, solicitat transversal
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Suruburi montate fara joc

Sarcina transversala este preluata de tija surubului, dand nastere unei tensiuni

de forfecare (v. fig. 2.6):

T

7'l'd2 . S TCLf7 (29)
-

Tf:

unde ¢ este numarul sectiunilor de forfecare.

In plus, din cauza contactului cu peretii gaurilor de montaj, tija surubului
mai este solicitata la strivire:

si 0y =—— < 04 (2.10)
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Figura 2.7: Surub montat cu joc, solicitat transversal

Suruburi montate cu joc

In aceasta situatie, sarcina transversala este preluata de fortele de frecare ce
apar intre piesele stranse cu forta Fy de prestrangere (v. fig. [2.7)):

_BF
=
unde § =1,5...2 este coeficientul de siguranta la alunecare a pieselor, p —

coeficientul de frecare dintre piese, ¢ — numarul sectiunilor de alunecare.
Tensiunea din surub este:

Fy (2.11)

Ry Ot (2.12)

7 >
mds
4

Oy =

unde k = 1, 3 este un coeficient care tine seama de solicitarea suplimentara
de rasucire generata la montaj prin prestrangerea asamblarii.

2.5.4 Calculul spirelor filetului

Spirele filetului trebuie calculate la uzare—strivire, forfecare si incovoiere.
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Tf

Figura 2.8: Ipoteza de incarcare a spirelor

In cazul filetelor de asamblare, prin alegerea unor piulite standardizate,
se asigura egala rezistenta dintre spirele filetului si tija surubului, rezultand
ca se poate renunta la calculul spirelor filetului.

La filetele de miscare, unde piulitele nu sunt standardizate si sunt confectionate
din materiale cu rezistenta mai scazuta decat cele ale materialului surubului,
se calculeaza si spirele filetului piulitei.

Se admite ipoteza ca sarcina axiala F se distribuie uniform pe cele z spire
active, iar la nivelul fiecarei spire actioneaza concentrat pe diametrul mediu
al filetului d,.

Calculul la uzare—strivire Se considera ipoteza ca intensitatea de uzare
a flancului activ este proportionala cu tensiunea de contact o care apare pe
suprafata acestuia sub actiunea fortei normale pe flanc F,;:

Fy

Fnl = o
COSE

Rezulta ca tensiunea de contact este:
Fnl

oy = —,
S AC

unde A, este aria suprafetei de contact a flancurilor active (suprafata laterala

a unui trunchi de con).

m(d? — D?)

a
4 cos 5

A=

23
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Inlocuind in relatia tensiunii de contact, rezulta:

4F
7z(d? — D?)

Oy = < Oys- (2.13)

045 este tensiunea admisibila de contact si se alege in functie de cuplul de
materiale si conditiile de functionare.
Pentru dimensionare se calculeaza numarul necesar de spire:

4F

Znec — 7T0'as(d2 — D%) .

(2.14)

Calculul la forfecare Sectiunea periculoasa pentru solicitarea de forfecare
este situata la baza spirei filetului piulitei. Tensiunea maxima de forfecare
este:

3F, 3 F
maxr — 5 4 T o S af- 2.1
s 2A " 272Dh =Y (2.15)
Pentru dimensionare se determina numarul necesar de spire:
3F
nee = ——————. 2.16
: 21 Dh ( )

Calculul la incovoiere Spira este solicitata la incovoiere numai daca exista
joc axial intre flancuri. In caz contrar, efectuarea acestui calcul nu se justifica
deoarece Incovoierea este impiedicata.

Se considera spira ca fiind o grinda incastrata, rezultand tensiunea maxima
de incovoiere:

__M _ Fa _F(D-d)

w, zW, 2zW,

Sectiunea periculoasa este un dreptunghi cu laturile h si 7D, rezultand:

wDh?

W, =
6

Astfel, tensiunea maxima de incovoiere este:

= —— > < 04 (2.17)
unde o,; este tensiunea admisibila la incovoiere pentru materialul piulitei.

Pentru dimensionare se determina numarul necesar de spire:

3F(D — dy)
= A 92 2.18
: 704 Dh? ( )
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Valoarea finala a numarului de spire active se adopta ca fiind valoarea
maxima obtinuta din cele trei calcule (la strivire, forfecare si incovoiere).
Cunoscand numarul de spire z si pasul filetului p, se calculeaza inaltimea
piulitei:
m = zp.
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Capitolul 3

Asamblari arbore—butuc

3.1 Generalitati

Asamblarile arbore-butuc realizeaza transmiterea momentului de torsiune de
la arbore la elementele montate pe acesta (roti dintate, roti de curea, roti de
lant, cuplaje, etc).

Alegeerea unui anumit tip de asamblare arbore-butuc se face in functie
de cerintele de functionare. Principalele criterii de selectie sunt urmatoarele:

— marimea momentului de torsiune raportat la capacitatea de transmitere
a arborelui;

— variatia momentului de torsiune (static, alternant, cu socuri, etc);
— existenta unor forte axiale mari;

— posibilitatea deplasarii axiale a butucului pe arbore;

— necesitatea repozitionarii butucului pe directia de rotatie;

— montare—-demontare frecvente;

— centrarea precisa a elementelor pe arbore;

— dezechilibru redus;

— efect de concentrare redus pe arbore.

In functie de modul de transmitere a sarcinii (momentului de torsiune)
asamblarile arbore-butuc se impart in:

1. Asamblari prin forma
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— pene longitudinale
— caneluri
— stifturi

— arbori profilati
2. Asamblari prin frecare

— strangere pe con
— strangere cu inele tronconice

— strangere elastica proprie

3.2 Asamblari prin pene paralele

Asamblarile prin pene paralele sunt printre cele mai uzuale asamblari arbore—
butuc, ele fiind utilizate In cazul transmiterii momentelor de torsiune prepon-
derent intr-un singur sens.

Penele se monteaza longitudinal, in canale executate in arbore si butuc.
Arborele se prelucreaza cu freza deget sau freza disc, pentru a se obtine un
canal longitudinal de latime b si adancime ¢;, iar in butuc se realizeaza un
canal similar (de latime b si adancime t5) dar prelucrat prin mortezare sau
brosare. Suma inaltimilor celor doua canale este mai mare decéat inaltimea
penei, rezultdnd un joc radial intre pana si butuc (v. fig. .

Penele paralele sunt standardizate prin STAS 1004-81 in trei forme con-
structive (v. fig. : forma A, avand capetele rotunjite; forma B, cu capete

ta
ty

SRS
N> B

Figura 3.1: Asamblarea cu pana paralela
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Forma A C:— 7:) b
Forma B Ib

Forma C G | Ib

Figura 3.2: Pene paralele. Forme constructive

drepte; forma C, avand un capat drept si unul rotunjit, pentru capete de
arbori. Standardele internationale corespunzatoare sunt ISO/R 773:1969,
DIN 6885A, BS 4235-1:1972.

Canalele din arbore pentru penele paralele avand forma A si C se executa
cu freza deget, iar cele pentru forma B se executa cu freza disc (v. fig. .

Pentru butuci cu deplasare axiala, pana paralela, prin tolerante adecvate,
devine pand de alunecare. In acest caz, pana este previzutd cu suruburi de
fixare pentru a preintdmpina alunecarea acesteia fata de arbore.

Canalul executat cu freza disc si pana prevazuta cu suruburi de fixare
confera arborelui o rezistenta mai mare la oboseala in comparatie cu canalul
executat cu freza deget si pana simpla.

Asigurarea butucului la deplasarea axiala se poate face cu un stift filetat (in
cazul unor forte axiale mici), prin inele de siguranta sau prin bucse distantiere.

Penele paralele se executa din otel tras la rece, avand rezistenta la rupere
o, =500...600 MPa (OL50; OL60; OLC35; OLC45).

Momentul de torsiune se transmite intre arbore si butuc prin contactul
dintre arbore si pana, respectiv dintre pana si butuc (v. fig. . Astfel pana
este solicitata la presiune de contact si forfecare, iar butucul doar la presiune
de contact.

Etape de calcul pentru asamblarile cu pene paralele
1. Stabilirea datelor de proiectare: M;, d, L

2. Alegerea materialului
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Figura 3.3: Pene paralele. Canale de pana

BUTUC

Figura 3.4: Pene paralele. Transmiterea momentului de torsiune
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— 04s = 100...120 MPa pentru sarcini constante
— 04s = 65...100 MPa pentru sarcini pulsatorii
— 04s = 35...50 MPa pentru sarcini alternante
— po = 10...30 MPa pentru asamblari mobile

— Taf < 100 MPa

3. Calculul diametrului arborelui (daca nu este dat)

16M,
d= ¢ ! unde: T, =15...45MPa

T Tat

4. Alegerea marimii penei in functie de diametrul d (STAS 1004-81): b x h,
t1 81 1o

5. Lungimea de calcul a penei:

4M,
l. = Y pentru asambliri fixe;
dho,
4M,
l. = L pentru asambliri mobile;
dhp,

Lungimea penei se va alege din sirul de valori specificat in standard.
6. Lungimea penei sau verificarea la strivire:
— Lungimea penei:
l=1.+b pentru forma A;

[ =1. pentru forma B;
l=1.4+0,50 pentru forma C.
— Verificarea la strivire:
_4M, <
~dnl, =0

Os

7. Verificarea la forfecare:
_2M, < '
~ b =

Tf

b
Ii=1.+ % pentru forma A;

[; =1. pentru forma B;

b
Ii=1.+ % pentru forma C.
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Figura 3.5: Pene disc. Dimensiuni caracteristice

Daca pana nu rezista la una din cele doua solicitari, se poate adopta
solutia cu doua pene dispuse la 120° sau trei pene dispuse echidistant.

Verificarea la presiunea de contact se face pentru materialul cel mai putin
rezistent din asamblare (in majoritatea cazurilor, materialul butucului).

3.3 Asamblari cu pene disc

Penele disc se folosesc in cazul momentelor de torsiune mai mici, in special la
aparatele de mecanica fina, pentru asigurarea pozitiei la asamblarile pe con,
precum si in constructia de automobile.

Penele disc se obtin prin sectionarea unui disc de metal cu diametrul D,
pe o Inaltime h. Acestea se introduc intr-un locas corespondent, obtinut
prin frezare cu freza disc, in arbore (v. fig. . Datorita adancimii mari a
canalului, arborele are o rezistenta redusa la oboseala.

La fel ca in cazul asamblarii cu pana paralela, si in cazul asamblarii cu
pana disc, momentul de torsiune se transmite prin contactul dintre arbore
si pana, respectiv dintre pana si butuc, pana fiind solicitata la forfecare si
strivire.

Etape de calcul

1. Se aleg dimensiunile penei din STAS 1012-77, in functie de diametrul
arborelui, d.

2. Se verifica pana la strivire prin raportare la tensiunea admisibila la
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dy

Figura 3.6: Asamblarea cu pana cilindrica

contact, pentru materialul cel mai putin rezistent din asamblare:

_2M,
Os dDe = Oas)
unde ¢ = h — t;.
3. Se verifica pana la forfecare:
_2M, <
= app =T

3.4 Asamblari cu pene cilindrice

Penele cilindrice sunt niste stifturi montate longitudinal intr-un locas executat
jumatate in arbore, jumatate in butuc (v. fig. . Acest tip de asamblare
se foloseste In cazul momentelor de torsiune mici. Principalul avantaj il
constituie usurinta executiei canalelor si stiftului.

Momentul de torsiune se transmite prin contactul dintre arbore si pana
cilindrica, respectiv dintre pana si butuc, pana fiind solicitata la forfecare si
presiune de contact.

Etape de calcul

1. Se aleg d; sil astfel: d; = (0,2...0,3)d sil din STAS 1599-80 in functie

de lungimea butucului.
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2. Se verifica pana cilindrica la presiune de contact si forfecare:

41%15 < . 2“4t <
Og = N Ogs S1 T = S To
dd, 1z YT ddyl /

unde z = 1...3, numarul de pene cilindrice.

3.5 Asamblari prin caneluri

Asamblarea cu caneluri poate fi considerata o asamblare cu pene paralele
multiple, solidare cu arborele. Totusi, in comparatie cu asamblarile cu pene
paralele, asamblarile cu caneluri au capacitatea portanta mai mare la acelasi
gabarit, datorita suprafetei de contact mult mai mari, au o rezistenta la
oboseala mai mare si ofera o centrare si ghidare precisa.

Dezavantajul acestui tip de asamblare 1l constituie costul mare de executie
si tehnologia mai pretentioasa.

Din punct de vedere constructiv, sunt standardizate trei tipuri de caneluri:
cu profil dreptunghiular, cu profil triunghiular si cu profil in evolventa.

Canelurile cu profil dreptunghiular sunt mai des utilizate datorita
fabricatiei mai simple. Sunt standardizate trei serii de caneluri dreptunghiu-
lare: seria usoara, medie si grea. Seria usoara este standardizata in STAS
1768-86 si se foloseste doar pentru asamblarile fixe (piesele montate nu se
deplaseaza axial pe arbore); seria medie, STAS 1769-86, se foloseste pentru
asamblari mobile in gol (pisele montate se pot deplasa axial pe arbore dar
nu sub sarcina); iar seria grea, STAS 1770-86, se foloseste pentru asamblari
mobile cu miscare sub sarcina.

Canelurile cu profil triunghiular, prevazute in STAS 7346-83, sunt
recomandate pentru asamblari fixe si sarcini cu soc.

Canelurile cu profil in evolventa au o foarte buna rezistenta la obo-
seala si se folosesc cu precadere in industria auto. Tehnologia de fabricatie
este aceeasi folosita pentru danturarea rotilor dintate.

In functie de modul de centrare a butucului pe arbore, asamblarile cu
caneluri pot fi dupa cum urmeaza:

1. cu centrare pe diametrul interior — se poate aplica la canelurile drept-
unghiulare, putandu-se asigura o calitate buna a centrarii prin rectifica-
rea ambelor suprafete de centrare. Exista insa, dezavantajul aparitiei
socurilor la pornire-oprire, sau la functionarea cu momente de torsiune
alternante.

2. cu centrare pe flancuri — se poate aplica la toate tipurile de caneluri. Se
preteaza pentru momente de torsiune alternante. Se pot rectifica doar
suprafetele de centrare de pe arbore.
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3. cu centrare pe diametrul exterior — se aplica la canelurile cu profil
evolventic.

In ceea ce priveste tehnologia de fabricatie, arborele se frezeaza cu freza
disc sau cu freze profilate. Canelurile cu profil evolventic se obtin pe masini de
danturat (frezare prin metoda rostogolirii). Canelurile din interiorul butucului
se executa prin mortezare sau brosare, cea de-a doua metoda fiind mai precisa,
mai productiva, dar si mai scumpa.

Reprezentarea pe desen a canelurilor se face conform ISO 6413, in varianta

detaliata sau simplificata (v. fig)3.7)).

3.5.1 Metoda de calcul

Prin transmiterea momentului de la arbore la butuc, sau invers, pe suprafetele
flancurilor apare o presiune de contact o, aceasta fiind solicitarea principala
din asamblare. Celelalte solicitari, forfecare si incovoiere, pot fi in general
neglijate in calculul de rezistenta al asamblarii.

Calculul asamblarilor prin caneluri dreptunghiulare este standardizat in
STAS 1767-67, dar el poate fi utilizat si pentru calculul celorlalte tipuri de
asamblari cu caneluri.

Daca nu se cunoaste diametrul arborelui d, se face un calcul de predimen-
sionare din conditia de rezistenta la solicitarea de torsiune:

o o160,
—\ 7w

Iar acest diametru se adopta la o valoare imediat superioara din sirul de valori
standardizate.

In functie de diametrul d se aleg din standard celelalte dimensiuni ale
asamblarii: D, ¢ si nmarul de caneluri z.

Se calculeaza raza medie si forta tangentiala:

D+d M,
4 Tm

Se calculeaza apoi suprafata portanta relativa a flancurilor (suprafata
portanta pe unitatea de lungime):

D—d
8'20,757:( 5 —2c>,

unde, coeficientul 0,75 tine cont de neuniformitatea repartitiei sarcinii pe cele
z caneluri si pe lungimea asamblarii.
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E

CANELURI EVOLVENTICE

Figura 3.7: Reprezentarea grafica a arborilor canelati. Exemplu de cotare
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Se calculeaza suprafata totala portanta in functie de lungimea canelurii:
S'=1Ls.

Cunoscand forta tangentiala si suprafata portanta totala, se calculeaza
tensiunea efectiva de contact:

unde o, este tensiunea admisibila de contact, care se alege in functie de
materiale si conditiile de lucru.
In cazul dimensionarii asamblarii se calculeaza mai intai suprafata portanta

totala necesara S, si apoi lungimea de contact necesara Ly..:

/
Sl _ Ft i L _ Snec
nec 51 nec — ;o
Ogas S

3.6 Asamblari prin stifturi

Stifturile sunt utilizate pentru asamblarile arbore-butuc in cazul transmiterii
momentelor de torsiune mici fara socuri.

Din punct de vedere constructiv, stifturile pot fi: cilindrice pline cu
suprafata neteda, cilindrice crestate, conice cu suprafata neteda, conice cres-
tate si conico-cilindrice. La montaj, stiftul se introduce fortat in alezajul
pieselor asamblate (v. ﬁg.

Dimensiunile stifturilor se aleg din standarde (STAS 1599-80 sau DIN
7, pentru stifturi cilindrice; STAS 3436-80 sau DIN 1 pentru stifturi conice)
urmand sa se verifice rezistenta la principalele solicitari.

Solicitarile care apar datorita transmiterii momentului de torsiune sunt
forfecarea si strivirea. Calculele se efectueaza in ipoteza montarii stiftului cu
strangere In butuc si cu joc in arbore.

3.6.1 Elemente de calcul

Tensiunea de forfecare:
4M,

= — T, y
rdd? = '

unde: d; = (0,2...0,3)d — diametrul stiftului; 7,5 = (0,2...0,3)0.
Strivirea dintre stift si manson (butuc):

(3.1)

Tf

4 M,
d.(D* — &)

0y = < 0gs- (3.2)
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Figura 3.8: Sectiune printr-o asamblare cu stift transversal

Strivirea dintre stift si arbore:

6M,

= LP < 0gs- (3.3)

Os

Se recomanda: g,, < 0, 80,.

3.7 Asamblari prin strangere proprie

Asamblarile prin strangere proprie se obtin prin montarea unei perechi arbore—
butuc cu ajustaj cu strangere (v. ﬁg.. Datorita acestui ajustaj, pe
suprafetele in contact apare o presiune de contact uniforma si, in consecinta,
o forta de frecare ce permite transmiterea unor momente de torsiune mari,
precum si a unor forte longitudinale.

Siguranta functionarii acestor asamblari este determinata de coeficientul
de frecare, a carui valoare depinde de o multitudine de parametri si care
variaza Intre limite destul de largi. De aceea se adopta un moment de calcul

superior celui nominal:
Mc = Mf = ﬂMta

unde f este un coeficient de siguranta impotriva patinarii (6 =1,3...1,5 la
asamblari solicitate static si f = 1,8...2 la asamblari solicitate dinamic).
Avantajele acestor asamblari sunt:

— capacitatea de a transmite momente mari:
— comportare buna la sarcini variabile;

— centrare buna a pieselor montate pe arbore;
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Figura 3.9: Asamblarea arbore-butuc presata

— executie simpla;
— gabarit redus.
Dezavantaje:

— deteriorarea suprafetelor la demontari repetate;

— necesitatea sortarii pieselor pentru obtinerea unor strangeri cu valori
cat mai apropiate.

In functie de modul in care se face montajul, se disting dou tipuri de
asamblari cu strangere proprie:

— asamblari presate la care montajul se face prin introducerea axiala
fortata la rece a arborelui in butuc;

— asamblari fretate la care montajul se realizeaza prin incalzirea butu-
cului sau racirea arborelui.

3.7.1 Elemente de calcul

Calculul asamblarilor cu strangere proprie urmareste alegerea unui ajustaj
care sa asigure transmiterea momentului de torsiune, precum si determinarea
fortei axiale necesare montajului sau a temperaturii de incalzire a butucului
in cazul asamblarilor fretate.

Tensiunea de strivire minima necesara:

28 M,
Os, . =

(3.4)
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Tensiunea de strivire maxima admisibila:

d* — d?
oy = TQIJZ pentru arbore (3.5)
d2 o d2
ol =-2—_——0) pentru butuc (3.6)
mazx 2d2

unde: o2 si 0% sunt tensiunile admisibile ale arborelui, respectiv butucului;

d; — diametrul interior al arborelui (pentru arbori tubulari); ds — diametrul
exterior al butucului.
Strangerile teoretice:

Ka Kb
St = O'Sd (El + Eb> 5 (37)
unde: 2o 2o
+ dy . 5+ _
Ka:m—’/a $1 szm+l/b7

E, si E, — modulele de elasticitate pentru arbore si butuc; v, si v, — coeficientii
lui Poisson pentru arbore si butuc.

Rezulta o strangere teoretica minima, calculata cu oy,,, si o strangere
teoreticd maxima, calculata cu oy, = min(c? ot ).

Smaz’ ~ Smax

3.8 Asamblari prin strangere pe con

Aceasta asamblare se obtine prin Tmpingerea butucului alezat conic, pe
portiunea cu conicitate corespunzatoare de pe arbore (v. ﬁg.. Acelasi
efect de strangere se poate obtine si prin montarea unei bucse intermediare
tronconice elastice, care permite mentinerea formei cilindrice a arborelui.

Asemenea asamblari se utilizeaza pentru fixarea pe capetele arborilor a
unor roti, discuri sau scule (freze, burghie, etc). Strangerea elastica radiala
dintre butuc si arbore se obtine prin efectul apasarii axiale pe care o da o
asamblare filetata.

Prin strangerea pe con, in asamblare ia nastere o tensiune de contact (o)
care asigura transmiterea unor momente de torsiune prin forte de frecare.
Uneori, cand nu este dorita patinarea la suprasarcina, se poate prevedea si o
pana disc.

Centrarea obtinuta la asamblarea pe con este deosebit de buna, iar monta-
rea si demontarea sunt facile. Inclinarea conului este, de reguld o = 2°...15°,
in functie de utilizare, fiind asigurata sau nu conditia de autofranare.

Alezarea conului butucului si rectificarea conului arborelui trebuie sa fie
extrem de riguros facute, astfel incat tensiunea de strivire sa fie uniform
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distribuita pe suprafata de contact; in caz contrar, tensiunile pot fi distribuite
puternic neuniform.

3.8.1 Elemente de calcul

Considerand fortele care actioneaza pe suprafetele de contact, ca fiind concen-
trate, se poate usor stabili relatia de legatura dintre forta axiala de montaj £y,
fortele normale pe generatoarea conului F},, unghiul de inclinare a suprafetei
conului « si coeficientul de frecare dintre suprafete p = arctan .

F, = F,(sina + pcos ) (3.8)

Forta normala la suprafata (din conditia ca piesele sa nu alunece relativ
sub actiunea momentului de torsiune):
Fr  28M
p, = fr_ 200 (3.9)
o pdy
Forta axiala minima (punénd aceeasi conditie):

_ 2B8M;sina+ pcosa

F, . = 3.10
Lungimea necesara de contact:
28M,
mezg—fi—if (3.11)
T, Oas

Figura 3.10: Asamblarea prin strangere pe con
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unde: d,, este diametrul mediu al suprafetei conice si 0,5 este presiunea
admisibila de contact.

3.9 Asamblari cu inele tronconice

La aceste asamblari, solidarizarea butucului cu arborele se face prin inter-
punerea unor perechi de inele cu suprafete cilindrice in zonele de contact cu
arborele, respectiv butucul si conice in zonele de contact reciproc (v. ﬁg..

Inelele sunt stranse cu o piulita speciala, astfel incat, prin alunecarea
axiala si deformatia elastica, rezulta presiuni mari de contact pe suprafata
arborelui si alezajului din butuc. Pentru a fi posibil montajul, inelele sunt
introduse cu joc.

Avantajele asamblarilor cu inele tronconice:

— posibilitatea de montare si demontare repetata fara deteriorarea suprafetelor
— asigurarea unei centrari foarte bune

— tolerante mai putin severe

— posibilitatea executarii in serii mari

— lipsa canalelor in arbore si butuc

— rezistenta buna la oboseala

— posibilitatea patinarii la suprasarcina

Dezavantajele acestor asamblari sunt urmatoarele:

— dimensiuni mai mari ale butucului

— necesitatea strangerii axiale

— Incalzire severa la suprasarcina datorita alunecarii

3.9.1 Elemente de calcul

Pentru stabilirea relatiilor de calcul se pune conditia ca asamblarea sa nu
alunece sub efectul Tncarcarii date de momentul de torsiune necesar a fi
transmis:

d
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Fal

dy | d

Figura 3.11: Asamblare cu inele tronconice

Forta necesara de contact este:

28 M,
F = ety (3.13)
ud
Forta axiala (de montaj):
28 M,
Fo1 = Fitan(p 4+ o) + tan ¢| = id Ltan(e + a) + tan @] (3.14)
Forta de strangere (radiala):
F,
| = : (3.15)
tan(p + ) + tan
Solicitarea la strivire a suprafetelor de contact:
Fy
s = < Ous 1
05 = S0 (3.16)

Forta axiala totala care trebuie sa asigure strangerea inelelor este:
Fatot :Fa0+Fa1. (317)

unde F, este forta axiala necesara deformarii inelelor pana la anularea jocului
radial initial.

43



Tiberiu Laurian Organe de masini [

44



Capitolul 4

Asamblari elastice — Arcuri

4.1 Generalitati

Arcurile sunt organe de masini elastice care, sub actiunea fortelor exterioare,
ajung la deformatii relativ mari, revenind la forma initiala dupa indepartarea
acelor forte. Ele, prin forma constructiva si prin caracteristicile mecanice ale
materialelor din care sunt fabricate, transforma lucrul mecanic al sarcinilor
exterioare In energie potentiala iInmagazinata elastic, cu posibilitatea de a o
ceda (total sau partial) la disparitia sarcinii.

Exemple de utilizare a arcurilor:

— preluarea si amortizarea socurilor si vibratiilor (suspensii de vehicule,
fundatii);

— acumularea unei energii in vederea redarii treptate sau bruste (ceasuri,
arme, instrumente, supape);

— readucerea unor componente in pozitia initiala (supape, mecanisme cu
revenire);

— exercitarea unor forte elastice permanente (ambreiaje, asamblari pres-
transe cu arcuri);

— reglarea si limitarea fortelor de strngere (prese, robinete);

— masurarea fortelor si momentelor prin intermediul deformatiilor (dina-
mometre, chei dinamometrice);

— elasticizarea asamblarilor in vederea modificarii pulsatiei proprii a unui
sistem mecanic.

Clasificarea arcurilor

45



Tiberiu Laurian Organe de masini [

— Dupa forma constructiva:

— arcuri cu foi

— bare de torsiune

— arcuri elicoidale

— arcuri spirale plane
— arcuri inelare

— arcuri disc

— arcuri bloc
— Dupa modul de actiune a sarcinii:

— arcuri de tractiune (elicoidale)
— arcuri de compresiune (elicoidale, inelare, disc)
— arcuri de Incovoiere (arcuri cu foi)

— arcuri de rasucire (bare de torsiune, spirale plane)
— Dupa solicitarea principala din arc:

— Incovoiere (arcuri cu foi, arcuri disc, arcuri spirale plane)
— rasucire (bare de torsiune, arcuri elicoidale)

— tractiune—compresiune (arcuri inelare)
— Dupa rigiditate:
— arcuri cu rigiditate constanta

— arcuri cu rigiditate variabila

Pentru alegerea unui arc este necesar sa se cunoasca toate informatiile
legate de scop si de conditiile de functionare: comportare elastica, spatiu de
montaj, greutate, temperatura, etc.

Cerinte generale pentru arcuri:

rezistenta inalta la rupere;

— rezistenta inalta la oboseala;

limita ridicata de elasticitate;

— calitati speciale: rezistenta la temperaturi ridicate, rezistenta la coro-
ziune, amagnetism, dilatatie termica redusa.
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Materiale pentru arcuri Otelurile speciale pentru arcuri satisfac majori-
tatea cerintelor impuse arcurilor in standarde (STAS 795-92, STAS 3583-86,
STAS 8371-80 si STAS 11514-80). Aceste materiale necesita tratamente
termice pretentioase. Adeseori se efectueaza prelucrari mecanice deosebite
(rectificare de precizie, sablare, ecruisare) sau tratamente electro-chimice
(curatare electrochimica, emailare).

Aliaje neferoase mai folosite sunt: alama, alama cu nichel, bronzurile
pentru arcuri (Cu-Zn) si bronzul de Sn (Cu-Sn) care se caracterizeaza prin
buna conductibilitate electrica, bronz de siliciu (Cu-Si), bronz de beriliu
(Cu-Be) folosit in industria electrotehnica.

Aliajele nichelului sunt: monel K (Ni, Cu, Al) si inconel (Ni, Cr, Fe) adica
materiale amagnetice, rezistente la coroziune; inconel X are buna rezistenta
termica, pana la 480°C. Aliajele cobaltului se folosesc la arcurile aparatelor
de masura datorita proprietatilor superioare amagnetice.

Elastomerii sunt frecvent folositi datorita proprietatilor elastice. Un
dezavantaj important al acestor materiale este comportamentul vasco-elastic
care genereaza o caracteristica neliniara insotita de histerezis. Proprietatile lor
mecanice variaza foarte mult in functie de compozitia chimica si de tehnologia
de fabricare.

4.2 Parametrii principali ai arcurilor

Caracteristica arcurilor este curba care reprezinta dependenta dintre incarca-
rea unui arc si deformatia elastica a lui, masurata pe directia sarcinii. Exemple
de curbe caracteristice sunt prezentate in figura 4.1

Caracteristica liniara este tipica arcurilor metalice elicoidale si lamelare
simple (proportionalitate dupa legea Iui Hooke). In cazul montarii in pachet a
mai multor arcuri de inaltimi diferite, caracteristica pachetului devine liniara
discontinua. Caracteristica neliniara progresiva se manifesta in aczul arcurilor
spirale, iar cea regresiva in cazul arcurilor disc. Arcurile cu foi multiple
prezinta caracteristica liniara cu histerezis, in timp ce arcurile bloc de cauciuc
manifesta caracteristica neliniara cu histerezis.

Rigiditatea arcurilor este raportul sarcina/deformatie si reprezinta panta
caracteristicii arcurilor:

dF
k= a7 pentru arcuri de tractiune-compresiune sau de incovoiere, (4.1)
sau ny
k= d—et pentru arcuri de torsiune. (4.2)

Elasticitatea arcurilor sau complianta reprezinta inversul rigiditatii.
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7 Pupraptise la incarcari multiple

> > >

Figura 4.1: Curbe caracteristice pentru arcuri

Lucrul mecanic acumulat de arc prin deformatie elastica este aria delimi-
tata de curba caracteristica si abscisa:

L:/Fdfsw L:/Mda (4.3)
iar lucrul mecanic elementar este:
dL = Fdf sau dL = Md#,

unde f si 0 reprezinta sageata arcului de tractiune—compresiune, respectiv
deformatia unghiulara a arcului de torsiune.
Pentru arcuri cu caracteristica liniara, lucrul mecanic devine:

1 1, 1 L,
L—2Ff—2kf sau M—2Mt9n—2k9n, (4.4)

iar pentru arcuri cu rigiditate variabila, unde k& # const., lucrul mecanic
inmagazinat devine:

In On
L:/ Fdf sau M:/ M,dd. (4.5)
0 0
Coeficientul de utilizare volumetrica a materialului este definit de relatia:
L
key = —, 4.6
. (16)
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unde V' este volumul de material.
Coeficientul de utilizare specifica a materialului este dat de relatia:

L LV ok
2 /G_7'2 /G’

maxr max

pentru torsiune; (4.7)

L LV ok
‘o Urznax/E B O-VQnax/E’

pentru tractiune-compresiune si incovoiere.

(4.8)
Lucrul mecanic pierdut prin histerezis este: L, = L — L', unde L' este
lucrul mecanic cedat la descarcare.
Randamentul arcului este raportul dintre lucrul mecanic cedat si lucrul
mecanic iInmagazinat:

===1-==. (4.9)
Factorul de amortizare reprezinta raportul dintre lucrul mecanic pierdut

prin frecare in arc (frecare interna si externa) si lucrul mecanic total (suma
lucrului mecanic de incarcare si descarcare):

_L-L" 1-n
L+ L 1+47q

¢ (4.10)

4.3 Arcuri cu foi

Arcurile cu foi sunt arcuri flexionale construite din una sau mai multe foi
metalice stranse intr-un pachet pentru a lucra impreuna (arcuri lamelare si
arcuri cu foi multiple).

In ambele variante, arcuri lamelare si cu foi multiple, acestea se executi
din otel lat pentru arcuri, laminat la cald.

4.3.1 Arcul lamelar dreptunghiular

Acesta este unul dintre cele mai simple tipuri de arcuri si se foloseste cu
precadere ca arc de apasare in aparate si mecanisme (ex. mecanisme cu
clichet, comutatoare electrice, mecanisme de indexare sau zavorare, etc).

Tensiunea de incovoiere a lamelei de arc intr-o sectiune oarecare aflata la
distanta x fatd de capitul Incastrat, este (figlt.2):

M; _ 6FI(1—z/l)

0 TR (4.11)

Oig =
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Tensiunea mazxima de Incovoiere apare in sectiunea de la capatul incastrat
(x = 0), asadar:
6F1

- W = Oimaz- (412>

050
Deformatia de la capatul liber al lamelei, unde se aplica forta F', reprezinta
sageata arcului:
o FI3
- 3EI
unde E este modulul de elasticitate al materialului si / — momentul de
inertie al sectiunii lamelei.

(4.13)

Introducand momentul de inertie pentru sectiune dreptunghiulara, I = %,
rezulta: \
4F1
= . 4.14

Rigiditatea arcului lamelar se obtine din raportul forta/sageata, rezultand
din relatia [4.14f
Ebh?
k= :
413

Lucrul mecanic de deformatie se obtine din relatia [£.4] inlocuind sageata

f cu relatia

(4.15)

1 F23
-6 EI
O varianta particulara o reprezinta arcul lamelar dublu articulat ilustrat

in figura caz in care, tensiunea maxima apare in sectiunea centrala (in
planul de simetrie) si se calculeaza cu relatia:

(4.16)

3FL
imaz = . 4.1
Sageata maxima 1n acest caz este:
FIL3?
fma;r = AEDR3 (418)

4.3.2 Arcuri cu foi multiple

Arcurile cu foi multiple sunt alcatuite din mai multe arcuri lamelare suprapuse,
stranse Intr-un pachet. Asamblarea lor se face de obicei cu o bratara de
strangere denumita legatura de arc.
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|
- Figura 4.3: Arcul lamelar dublu

Figura 4.2: Arcul lamelar

Arcul cu un brat

Tensiunea maxima de incovoiere pentru arcul cu un brat este:

Oimar = stth (4.19)
Sageata maxima este:
fmaz = i(:o;bl;, (4.20)
unde 3
Co = ﬁ%”

n’ — numarul de foi egale ca lungime cu foaia principala si n — numarul total
de foi.

Lucrul mecanic:

F
L= —f (4.21)
2
Arcul cu doua brate
Tensiunea maxima de Incovoiere:
3F1
imaxr — . 4.22
7 nbh? (4.22)
Sageata maxima:
2 FI?
maxr — . 4.23
/ N (4.23)
Lucrul mecanic: P
L= 2f (4.24)
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Figura 4.4: Arcul elicoidal cilindric flexional

4.4 Arcul elicoidal cilindric flexional

Spirele acestui arc sunt solicitate la incovoiere si au tendinta de a-si micsora
diametrul de infasurare.
Tensiunea maxima:

— Pentru sectiunea rotunda

M, _32FR,

imar — = . 4.25
7 w o d3 (4.25)
— Pentru sectiunea dreptunghiulara
M, 6FR,
Oimaxr = R = W (426>
6
Deplasarea unghiulara a capatului liber:
Myl
0= —— 4.27
iy (127)
unde [ = wDn, I = 7d*/64 sau I = bh3/12.
Lucrul mecanic de deformatie:
1
L= §Mt9. (4.28)

4.5 Arcul disc

Arcurile-disc sunt alcatuite din unul sau mai multe discuri elastice de forma
tronconica (v.figid.h)), care se pot aseza in diferite moduri pentru a se obtine
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i

Figura 4.5: Arcul-disc — parametrii geometrici

caracteristici elastice diferite. Sunt arcuri foarte compacte, capabile de
rigiditati mari. Aceste arcuri se regasesc si cu denumirea de arcuri Bellevi-
lle (in engl. ,Bellville spring washers”) dupa numele inventatorului francez
J.F. Belleville care le-a patentat in anul 1867.

Discurile sunt caracterizate prin patru parametri geometrici: diametrele
interior si exterior, d si D, grosimea s si naltimea h. Prin variatia raportului
h/s se pot obtine, de asemenea, diferite caracteristici elastice (v.fig. .

Datorita complexitatii fenomenului de deformare elastica a arcului-disc,
calculul analitic al acestora este foarte dificil. Pentru un calcul rapid se pot
folosi metode aproximative, iar pentru rezultate mai precise se poate folosi
metoda elementului finit.

Dupa metoda elaborata de Almen si Laszlo, forta din arc se obtine cu

relatia:
po AE s .th_f)(h_f)Jrl]’ (4.29)

1—v2 EBD? s|\s s s 2s

unde: F — modulul de elasticitate al materialului, v — coeficientul lui Poisson,
ki — coeficient adimensional dependent de raportul D/d, f — sageata arcului.
Tensiunea maxima din arcul-disc, corespunzatoare sagetii f este:

4F 2 h
Omaz = m (;) i |]€2 (S - QJ;) + k3‘| , (4.30)

unde ky, ko, k3 sunt coeficienti adimensionali dependenti de raportul D/d:
2
6 1
e O (Y
mln D/d

L6 (D/d-1 Y
> 72\ InD/d ’

b, = 3D/ —1)

D
7rlnd
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Raportul f/h

Figura 4.6: Curbe caracteristice pentru arcuri-disc cu diferite rapoarte h/s.
Incarcarea arcului F' este raportata la sarcina Fy sub care discul devine plan,
iar sageata f la inaltimea arcului h.

Combinarea discurilor se poate face prin asezarea lor in pachete de discuri
suprapuse 1n acelasi sens, in coloana prin alternarea pozitiei discurilor, sau in
coloana de pachete, combinand primele doua variante. Prin asezarea discurilor
in pachete se obtin arcuri mai rigide. Pentru a obtine aceeasi sageata f este
necesara o forta mai mare de n ori decat pentru un singur disc, unde n este
numarul de discuri din pachet. In cazul coloanelor, se obtin arcuri mai elastice,
deoarece la aceeasi forta F', sageata creste de n ori.

4.6 Arcul bara de torsiune

Aceste arcuri sunt formate din bare drepte solicitate la torsiune prin aplicarea
unor momente la capete. Barele de torsiune sunt folosite In numeroase aplicatii
cum ar fi: suspensia automobilelor (bara stabilizatoare), la cuplajele elastice
cu jocuri torsionale, la aparate de masura, etc.
Pentru a se putea aplica momentele de torsiune la capete, barele poseda
deseori la capatul liber sau la ambele capete, o parghie de actionare.
Tensiunea maxima ce apare in arcul bara de torsiune este:

M
Ttmaz = Z‘l;’ (431)

16
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unde M; este momentul de torsiune si d — diametrul sectiunii barei (v.fig. [4.7).
Deformatia unghiulara 6 se calculeaza cu relatia:

My

=+
GI,’

(4.32)

unde [ este lungimea barei, G — modulul de elasticitate transversal si I, = %

— momentul de inertie polar al sectiunii barei.
Caracteristica arcului bara de torsiune este liniara, iar lucrul mecanic
inmagazinat este:

j—_— (4.33)

Figura 4.7: Arcul bara de torsiune

4.7 Arcul elicoidal cilindric de compresiune

Arcul elicoidal cilindric este format din sarme sau bare cu sectiune rotunda
sau dreptunghiulara, infasurate in elice pe o suprafata directoare cilindrica.
Contrar aparentelor, arcul elicoidal cilindric de compresiune este solicitat
in principal la torsiune si nu la compresiune. Acest fenomen se poate intui
daca ne imaginam legatura dintre o spira, de diametru D,,, si axa arcului,
unde actioneaza forta F, ce produce momentul de torsiune M; = F - DT’".
In aceste conditii, tensiunea maxima de rasucire din arc este:

M, FD,/2 8 D,

mar — Yrr = - m—— 4.34
n W, 7d/16 71 (4:34)
iar tensiunea de forfecare este:
F 4F
— - = 4.35
7 /4 wd? (4:35)

Sageata f este distanta cu care se deplaseaza forta F' de-a lungul axei
arcului, ca urmare a rasucirii intregii bare de lungime [ = 7wD,,n ce formeaza
arcul, unde n este numarul spirelor active.

D, Myl

Dy, Dy Ml
f=510=5 GI, (4:36)

95



Tiberiu Laurian Organe de masini [

Figura 4.8: Arcul elicoidal cilindric de compresiune

Facand inlocuirile M; = FD,, /2 si |l = wD,,n, rezulta:

D3n
=8, 4.
f=38 Gd4 (4.37)

Din relatia anterioara se poate determina foarte simplu rigiditatea arcului:

_F_G &
f 8D

. (4.38)

3
mT
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Capitolul 5

Osii si arbori

5.1 Introducere

Osiile si arborii sunt organe ale miscarii de rotatie. Arborii sunt organe de
masini cu miscare de rotatie, destinate sa transmita un moment de torsiune
in lungul axei lor si sa sustina piesele intre care se transmite acest moment.

Arborii sunt prezenti in aproape toate sistemele mecanice cu componente
in miscare. In situatiile cele mai simple, singurul rol al arborilor este de a
transmite momentul de torsiune de la masina motoare la masina de lucru.
Deseori arborii sustin alte organe de rotatie cum ar fi: roti dintate, roti de
curea sau de lant.

Arborii pot fi parti integrante ale masinii motoare (arborele motorului
electric sau arborele cotit al motorului cu ardere interna) sau pot fi de sine
statatori, fiind legati de alti arbori prin cuplaje.

Rezemarea arborilor pe lagare se poate face in diverse configuratii posibile,
cum ar fi: simplu rezemati intre lagare sau montati in consola.

Osiile sunt organe similare arborilor cu exceptia faptului ca nu transmit
momente de torsiune, ele fiind destinate numai sa sustina piese aflate in
miscare de rotatie. Osiile pot fi rotitoare sau fize si sunt folosite in general ca
organe de rulare pentru vehicule (vagoane, remorci auto, etc).

5.2 Materiale si tehnologie

Alegerea materialului din care se executa arborii este determinata de factori
precum: tipul arborelui, conditiile de rezistenta si rigiditate impuse, modul
de rezemare, natura organelor montate pe arbore (roti fixe, roti baladoare,
etc). In general arborii sunt fabricati din otel-carbon laminat la rece sau
la cald, iar pentru cazurile unde este necesara rezistenta sporita, se folosesc
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Figura 5.1: Cateva tipuri constructive de arbori
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oteluri-carbon de calitate sau oteluri aliate. Otelul-carbon laminat la rece
se foloseste pentru arborii de diametre reduse (<100 mm) in timp ce, otelul
laminat la cald se foloseste pentru arborii cu diametre mai mari. Otelul
laminat la rece este mai rezistent dar prezinta tensiuni reziduale de suprafata,
ceea ce este un dezavantaj, intrucat la prelucrarea prin aschiere pentru canale
de pana, salturi de diamteru s.a.m.d., tensiunile reziduale locale sunt eliberate,
cauzand deformatii ale arborelui.

Dupa operatiunea de laminare la cald, arborii trebuiesc strunjiti pentru
indepértarea stratului exterior de carbura. In cazul laminérii la rece, arborii
se strunjesc numai pe tronsoanele de interes unde sunt prevazute tolerante
sau rugozitate controlate, cum ar fi de exemplu zonele de montaj pentru
rulmenti.

Ca semifabricate, pentru arborii de dimensiuni mici si medii, se folosesc
laminate rotunde, iar la productia de serie semifabricate matritate. Pentru
arborii de dimensiuni mari se folosesc semifabricate forjate sau turnate.

Arborii se prelucreaza prin strunjire, suprafetele fusurilor si ale canelurilor,
urmand sa se rectifice.

Arborii cotiti si arborii grei se executa prin turnare sau forjare din fonta cu
grafit nodular sau din fonta modificata, care confera arborilor sensibilitate mai
redusa la concentratorii de tensiuni, proprietati antifrictiune si de amortizare
a socurilor si vibratiilor, concomitent cu avantajul unor importante economii
de material si de manopera. Se poate folosi si fonta maleabila perlitica, fonta
aliata sau otelul turnat.

5.3 Elemente privind calculul arborilor

5.3.1 Solicitarile arborilor

Arborii sunt n principal solicitati la torsiune datorita momentului de transmis
si la Tncovoiere daca exista forte perpendiculare pe axa arborilor, produse de
organele de rotatie montate pe acestia (roti dintate, de curea, etc). In plus,
arborii mai pot fi solicitati la intindere-compresiune si forfecare.

Caracterul solicitarilor poate fi static sau variabil, dar in general arborii
supusi la Tncovoiere, sunt solicitati alternant-simetric, astfel incat orice punct
de pe arbore va trece de la compresiune la intindere si invers, la fiecare rotatie
a arborelui. De aceea, chiar si pentru arborii incovoiati de forte statice,
trebuiesc efectuate calcule de verificare la oboseala.

In general, se considers ci tensiunea de incovoiere variazi dud un ciclu
alternant-simetric (o, = 0 si R = —1); tensiunea de rasucire dupa un ciclu
pulsator (T, = 0 si R = 0) sau constant, in functie de rgimul de functionare.
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5.3.2 Puterea transmisa

Puterea transmisa de arbore se determina cu ajutorul principiilor de baza
ale mecanicii Newtoniene: puterea este egala cu produsul dintre moment si
viteza unghiulara.

Daca se cunosc puterea si turatia, momentul de torsiune se poate calcula

cu relatia:

30 P
M; = —-10°— |[MPal, (5.2)
s n

unde P este in kW si n in rot/min.

5.3.3 Criterii de calcul

Pentru a preintdmpina functionarea defectuoasa a arborelui in cadrul transmi-
siei mecanice din care face parte, sau chiar a scoaterii din uz a acestuia, este
necesar ca arborele sa fie suficient de rezistent, pentru a putea prelua tensiu-
nile de interior si de suprafata, sa aiba forme constructive care sa Impiedice
oboseala materialului, sa fie suficient de rigid, pentru a limita deformatiile de
incovoiere si torsionale si sa nu functioneze in regim de rezonanta.

In consecinta, calculul arborilor consts din:

— calculul de rezistenta (calculul de predimensionare si calculul la solicitari
compuse);

— calculul la solicitari variabile(la oboseald);

— calculul la deformatii (calculul sagetilor si a unghiurilor de inclinare din
lagare, calculul unghiului de rasucire);

— calculul la vibratii (calculul turatiei critice).

5.3.4 Forte care incarca arborii si punctele lor de aplicatie

3

In calcule, arborele este inlocuit cu o grinda pe doud sau pe mai multe reazeme,
asupra careia actioneaza forte exterioare, provenite de la rotile de transmisie
montate pe acesta, si forte de reactiune din lagare.

Fortele exterioare se considera ca forte concentrate ce actioneaza in plane
normale pe axa arborelui sau sunt paralele cu axa arborelui. Acestea se
transmit arborelui fie direct, prin contactul dintre butuc si arbore, fie indirect,
prin intermediul unui element suplimentar (pana pentru fortele tangentiale
sau inel de sprijin pentru fortele axiale).
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Figura 5.2: Fortele exterioare considerate ca forte concentrate in calculul
arborilor

Pentru simplificarea calculelor, actiunea organului sustinut asupra arbo-
relui se inlocuieste, in schema de calcul a acestuia, prin sarcini concentrate,
obtinute prin reducerea la axa arborelui a fortelor exterioare provenite de
la rotile de transmisie. Reducerea se face In punctul de intersectie al pla-
nului normal la axa — planul in care actioneazafortele exterioare radiale si
tangentiale — cu axa arborelui (v. fig. [5.2)).

Pentru calcule mai precise, fortele exterioare normale pe axa arborelui
se pot modela prin doua sarcini concentrate, ca in figura a, la distanta
(0,2...0,3)l, fatd de marginea butucului; la aceasta schematizare, fortele
concentrate se vor considera mai aproape de margine in cazul butucilor rigizi
si montati cu strangere si mai departe pentru butucii elastici si montati cu
joc.

Fortele exterioare care actioneaza asupra arborilor sunt dispuse dupa
directii diferite, fapt care duce la solicitarea arborelui la incovoiere in plane
diferite. Pentru simplificarea stabilirii diagramelor de momente Incovoietoare,
se recomanda descompunerea tuturor fortelor in componente care produc
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solicitarea arborelui la incovoiere in doua plane perpendiculare.

Fortele de reactiune din lagare rezulta din interactiunea arborelui cu
organele pe care se reazema. Acestea se considera, de asemenea, in schemele
de calcul, sub forma unor sarcini concentrate, aplicate in punctele de rezemare
ale arborelui.

In cazul lagarelor cu rulmenti, reazemele se considera amplasate astfel:

— la mijlocul latimii rulmentului, pentru lagare cu rulment radial cu bile
sau role cilindrice (fig/5.3] b), cu rulment radial oscilant cu bile sau
cu role butoi pe doua randuri sau cu rulment radial-axial cu bile pe
douaranduri;

— la intersectia normalei la suprafata de contact dintre corpurile de rosto-
goliree si inelul exterior al rulmentului cu axa arborelui, pentru lagarele
cu un rulment radial-axial cu bile sau cu role conice (figl5.3)¢); distanta
a este data in catalogul de rulmenti;

— la mijlocul latimii rulmentului radial cu role cilindrice, pentru lagarele cu
doi rulmenti (radial cu bile si radial cu role cilindrice), la care rulmentul
radial cu bile preia numai sarcina axiala, iar rulmentul radial cu role

cilindrice preia sarcina radiald (figl5.3 d);

— Intr-un punct situat la cota a fata de mijlocul distantei dintre rulmenti,
spre rulmentul din interiorul lagarului, pentru lagarele cu doi rulmenti
radial-axiali cu bile sau cu role conice, montati in O (fig]5.3]e); distanta
a este functie de fortele din lagar;

— la mijlocul distantei dintre rulmenti, pentru lagarele cu doi rulmenti
radial-axiali cu bile sau cu role conice, montati in X (figs.3|f).

In functie de diametrul obtinut la predimensionare, de numarul si dispune-
rea rotilor de transmisie, de tipul lagarelor si de modul de fixare axiala a rotilor,
se stabilesc diametrele diferitelor trepte si lungimile acestora, distantele dintre
reazemele arborelui si dintre punctele de aplicatie ale fortelor exterioare si
de reactiune, iIntocmindu-se schita arborelui, precum si schema de calcul a
acestuia. Un exemplu in acest sens, pentru arborele intermediar al unui
reductor cilindric cu doua trepte, este prezentat in figura [5.4

5.3.5 Calculul de predimensionare

Predimensionarea arborilor se realizeaza din conditia de rezistenta la torsiune,
folosind o rezistenta admisibila conventionala, pentru a se tine seama, in acest
fel, si de existenta altor solicitari (incovoiere, tractiune sau compresiune).
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Figura 5.3: Punctele de aplicatie a fortelor de reactiune din reazemele cu
rulmenti
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Figura 5.4: Exemplu de considerare a fortelor de incarcare si de reactiune
pentru arborele intermediar al unui reductor cilindric

64



Tiberiu Laurian Organe de masini [

Din relatia care defineste conditia de rezistenta la torsiune, se obtine

diametrul arborelui:
160,
d={—, (5.3)
TTat

unde: M; este momentul de torsiune; 7,; — rezistenta admisibila la torsiune;
d — diametrul arborelui.

Pentru otelurile obisnuite, intrebuintate frecvent in constructia arborilor,
se recomanda 7,; = 15...45 MPa, valorile superioare alegandu-se pentru
arbori scurti (la care solicitarea de incovoiere are pondere mai mica), iar
valorile inferioare pentru arborii mai lungi.

La Intocmirea schitei arborelui, diametrul rezultat din calculul de predi-
mensionare se considera in dreptul portiunii de calare a rotii pe arbore (sau
langa pinion, daca acesta este corp comun cu arborele).

Daca deformatia unghiulara este limitata functional, calculul de predi-
mensionare consta in determinarea diametrului minim al arborelui pentru o
anumita deformatie unghiulara admisibila:

_ M
- G,

[32M
="z (5.5)

Daca nu exista restrictii speciale, deformatia unghiulara admisibila se
poate considera astfel:

0 (5.4)

1 1
0, = (4 . 2) °/m  pentru arbori obisnuiti

0, =5'/m pentru arbori de masini unelte.

5.3.6 Calculul la solicitari compuse

Calculul la solicitari compuse reprezinta calculul de rezistenta de baza al
arborilor si consta in verificarea (sau dimensionarea) acestora, in sectiunile
cu solicitari maxime (sectiunile periculoase), in scopul evitarii ruperii statice.
Pentru calculul la solicitari compuse, in cazul in care asupra arborelui
actioneaza forte care 1l solicita la incovoiere in plane diferite, se Intocmesc
scheme de calcul separate pentru cele doua plane de solicitare. De regula, cele
doua plane de solicitare perpendiculare sunt planul orizontal si cel vertical.
Pe baza schemelor de calcul, se determina reactiunile din reazeme, se
traseaza diagramele de variatie ale momentelor incovoietoare, de torsiune
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si a fortelor axiale si se stabilesc sectiunile cu solicitari maxime, in care
se calculeaza momentul incovoietor rezultant — prin insumarea vectoriala a
momentelor incovoietoare din cele doua plane de solicitare.

Solicitarile principale care se iau in considerare sunt solicitarile de torsiune
si incovoiere, iar atunci cand fortele axiale au valori insemnate (in cazul
angrenajelor cilindrice cu dantura inclinata, a angrenajelor conice sau melcate),
se considera si solicitarea de tractiune-compresiune.

Tensiunile care apar datorita acestor solicitari — o; pentru incovoiere, oy,
pentru tractiune-compresiune si 7; pentru torsiune — se compun dupa una
din teoriile de rupere (de regula, teoria a III-a), tensiunea echivalenta o, fiind
data de relatia:

0e = /(07 + 00.0)? + 4(am)?, (5.6)

unde « este un coeficient care tine seama de modul de variatie, dupa cicluri
diferite, a tensiunilor de Tncovoiere si torsiune, transformand solicitarea de
torsiune, constanta sau pulsatorie, intr-o solicitare alternant simetrica. Valo-
rile acestui coeficient se determina in functie de natura ciclurilor de variatie a
tensiunilor de incovoiere si torsiune si de rezistentele admisibile la Tncovoiere

ale materialului arborelui, corespunzatoare ciclurilor respective de solicitare.
Astfel:

Oai 111 .
a = —— pentru moment de torsiune constant;  (5.7)
Oai I
OaiIIT .
a = —""= pentru moment de torsiune pulsator;  (5.8)
OaiIl
Oai 111 . . .
a=—""~ =1 pentru moment de torsiune alternant-simetric. ~ (5.9)
Oai 111

Indicii rezistentelor admisibile (I, II si III) reprezintd modul de variatie a
solicitarilor: sarcina constanta (I), sarcina pulsatorie (II), respectiv sarcina
alternant-simetrica (I1I).

Pentru verificarea arborelui la solicitari compuse, se calculeaza, in sectiunile
periculoase, cu relatiile cunoscute, tensiunile efective de Incovoiere, tractiune-
compresiune si, respectiv, torsiune, iar apoi se calculeaza tensiunea echivalenta
si se compara cu rezistenta admisibila la incovoiere, pentru ciclul alternant
simetric:

Oc < Ogilll-

Daca in urma calculelor reiese ca arborele nu rezista la solicitari, se maresc
diametrele acestuia si se reia calculul sau se executa arborele dintr-un material
cu proprietati mecanice superioare.
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5.3.7 Calculul la oboseala

Calculul la solicitari variabile (oboseald) este un calcul de verificare, care
consta in determinarea unui coeficient de siguranta, in sectiunile In care exsita
concentratori de tensiuni (canale de pana, caneluri, salturi de diametre, gauri
transversale, filet, ajustaje presate etc), si compararea acestuia cu valorile
admisibile, determinate experimental; scopul acestui calcul consta in evitarea
ruperii arborelui prin oboseala materialului.

Pentru arborii supusi la solicitari compuse (torsiune si incovoiere), co-
eficientul global de siguranta la solicitari variabile se calculeaza in functie
de coeficientii de siguranta partiali, ¢, la solicitarea de Incovoiere si ¢, la
solicitarea de torsiune, cu relatia:

CoCr

=S (5.10)

/2 2
cs +cz

Coeficientii de siguranta partiali se calculeaza cu una dintre metodele
date de Rezistenta materialelor(metoda Serensen, metoda Soderberg, metoda
Buzdugan, etc).

Dupa metoda Serensen, acesti coeficienti sunt dati de relatiile:

01

Bka’
€oVo Y

(5.11)

Co =

T—1
Gp=—t (5.12)
gy ey

unde 5
-1 —1T0
=TT
70
Notatiile din relatiile de mai sus reprezinta:

— 0_1 si 71 — rezistentele la oboseala pentru solicitarea de incovoiere,
respectiv torsiune, pentru ciclul alternant simetric;

— 7o — rezistenta la oboseala pentru solicitarea de torsiune, pentru ciclul
pulsator;

— T,, — tensiunea medie a ciclului de solicitare la torsiune;

— 0, si 7, — amplitudinile ciclurilor de solicitare la incovoiere, respectiv la
torsiune;

— 1), — factor dependent de natura materialului;
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— Bro Si B — coeficienti efectivi de concentrare a tensiunilor in sectiunea
considerata, corespunzatori solicitarii de incovoiere, respectiv de tor-
siune;

— &, 81 e, — coeficienti dimensionali, corespunzatori solicitarii de incovoiere,
respectiv de torsiune;

— v, si 7, — coeficienti de calitate a suprafetei, corespunzatori solicitarii
de Incovoiere, respectiv de torsiune.
)

Coeficientii 3, e, sunt coeficienti de corectie, care tin seama de faptul
ca Incercarile la oboseala se fac pe epruvete standard, ale caror dimensiuni
si prelucrari difera de cele ale arborilor proiectati si care se executa fara
concentratori de tensiuni.

Coeficientul efectiv de siguranta la solicitari variabile se compara cu un
coeficient de siguranta admisibil ¢,, punandu-se conditia: ¢ > ¢,.

Pentru coeficientul de siguranta admisibil, se recomanda valorile: ¢, =
1,3...1,5 pentru arbori executati din material omogen, cu tehnologie de
executie corecta si la care solicitarile sunt precis stabilite.
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