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Cuvant inainte

Autorii au Incercat sa elaboreze o lucrare, in care sa fie prezentate notiunile elementare,
dar fundamentale din domeniul ingineriei mecanice, pentru deschiderea si formarea orizontului
tehnic interdisciplinar al viitorului specialist in domeniul mecanicii.

Tratarea notiunilor permite intelegerea functiondrii oricdrei masini sau agregat,
analizdndu-se structura acestora, solicitdrile si fenomenele care apar in elementele si cuplele
cinematice care formeaza ansamblul.

De asemenea sunt prezentate notiuni privind functionarea masinilor si agregatelor in
cadrul unui anumit proces tehnologic care implica probleme de conducere si automatizare a
acestuia.

Prin continutul sau, cursul se adreseaza studentilor de la specializarea inginerie
mecanica si inginerie industriald, insd poate fi utilizat cu succes si de cdtre alti studenti de la

alte specializari.

Autorii,
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CAPITOLUL 1
ELEMENTE INTRODUCTIVE

1.1. Notiunile generale

Notiunile generale care stau la baza disciplinei Elemente de inginerie mecanica sunt
legate de definitii oferite masinii, mecanismului, aparatului si elementelor din care sunt
construite, precum:

- magina reprezintd un sistem tehnic ale carui elemente executd miscari determinate in
scopul realizarii unui lucru mecanic util sau a transformarii energiei dintr-o forma in
alta; masinile de pot clasifica astfel: masini motoare, masini transformatoare si masini
de lucru.

Masinile motoare se clasifica la randul lor in masini primare, care transforma o forma
de energie primara (ex: turbine, motoare eoliene, etc.), in lucru mecanic $i masini motoare
secundare, care transforma o forma de energie prelucratd (ex: motoare electrice, motoare
hidraulice, etc.), in lucru mecanic.

Masini transformatoare numite si masini generatoare, transforma energia mecanica intr-
un alt fel de energie (ex: generatoare electrice pneumatice, etc.).

Magsini de lucru utilizeaza energia mecanica de miscare pentru efectuarea unui lucru
mecanic util, legat de procesul de productie. Aceste masini se clasifica astfel:

- magini prelucritoare, care executd lucru mecanic util de schimbare a formei,
dimensiunilor si aspectul corpurilor (calandre, concasoare, masini unelte, prese, etc.)

- masini transportoare care executd lucrul mecanic util de schimbare a pozitiei corpurilor
solide, lichide sau gazoase (transportoare cu banda, transportoare elicoidale, elevatoare,
pompe cu piston, etc.)

Agregatul reprezinta un grup format prin cuplarea unei masini motoare cu una sau mai
multe masini de lucru. Legdturile cinematice dintre diferite masini se realizeaza cu ajutorul
transmisiilor mecanice sau a altor tipuri de transmisii electrice (hidraulice, pneumatice), in
vederea determinarii caracteristicilor exterioare mecanice ale masinii motoare si trecerea la
masina de lucru.

Mecanismul reprezinta o parte componentd a masinii ale carui elemente au miscari
determinate si periodice, care spre deosebire de masind, nu transforma energia, ci transmite si
transforma miscarea.

Aparatul are o bobinaj de mecanisme care are scop sa efectueze relatii functionale
determinate intre diferite marimi fizice.

Atat masina cat si mecanismul sau aparatul se deosebesc printr-un scop, toate fiind
alcatuite din elemente care pot fi calculate si proiectate separat, care sunt numite in continuare
organe de masini. Organele de masini pot fi simple (daca sunt alcatuite dintr-o singura piesa)
sau compuse (care din motive constructive de montare, intretinere, transport, economic, sunt
constituite din elemente care, asamblate intre ele formeaza o unitate functionald).

1.2. Element cinematic, cupla cinematica

Mecanismul este alcdtuit din mai multe parti componente care pot fi formare dintr-0
piesa sau din mai multe piese legate rigid intre ele. Elementul cinematic reprezinta corpul solid
cu deformatii neglijabile care, legat in continuare cu alte elemente prin intermediul cuplelor
cinematice care permit transmiterea miscarii si a fortei. Notiunea de element cinematic nu este



similara cu cea de organ de masina, care se refera la studiul pieselor de masini si mecanisme
din punct de vedere al rezistentei, formei constructive si tehnologice. Elementul cinematic nu
coincide totdeauna cu organul de masind. Astfel, roata dintatd impreund cu pana de arbore
(organe de masini distincte, constituie un singur element cinematic). Uneori chiar cupla poarta
numele de pereche de corpuri. O singurd zona de contact nu poate forma o cupla (legaturd) dar
poate fi numita prin extindere, semi-cuplad sau cupla posibila, cupla potentiala, care devine cupla
propriu-zisa la adaugarea celeilalte zone de contact.

Se numesc cuple superioare cuplele cu contact punctual sau liniar deoarece

mecanismele cu astfel de cuple pot realiza orice legi de miscare cu formele zonelor de contact.
Au 1nsa o presiune de contact teoretic infinitd. Practic corpurile se deformeaza, realizeaza o
suprafatd de contact mica, iar presiunea devine finitd, dar raméane cu valori foarte mari. Uzura
zonei de contact este mare. Realizarea zonelor de contact este costisitoare.
Pe de alta parte se numesc cuple inferioare acele cuple care au contact pe o suprafata.
Mecanismele care au astfel de cuple nu pot realiza orice lege de miscare c¢i numai in mod
aproximativ. Desigur existd si legi compatibile acestor cuple pe care le realizeaza exact. Se
poate proiecta suprafata de contact a acestor cuple, astfel incat presiunea dintre corpuri sa
ramana la valori inferioare presiuni admisibile. Uzura zonelor de contact este mai redusa iar
confectionarea lor este mai simpla.

Forma geometricd a zonei de contact (suprafata, linie, punct) determina felul miscarii
relative care poate fi rotatie, translatiec compusa. In general numarul de restrictii notat in
continuare cu ’k” sau numarul conditiilor de legatura este egal cu numarul gradelor de libertate
suprimate si depinde de natura cuplei cinematice In care se leaga elementele respective.

Acest numar poate fi mai mare decat cinci si mai mic decat unu. Din punct de vedere
cinematic cuplele pot fi plane, miscarile relative ale elementelor componente au loc n plan sau
in plane paralele si spatiale, daca permit elementelor componente miscarii n spatiu.

Dupa criteriul constructiv, cuplele pot fi inchise, cand contactul dintre elemente se
realizeaza printr-o ghidare permanenta si deschide cand contactul dintre elemente trebuie
asigurat printr-o forta exterioara. Relatia dintre numarul de miscari si numarul de restrictii
f + k = 6, pentru cuplele spatiale admite urmatoarele solutii in numere intregi, pozitive: f=0,
k=6; =1, k=5; =2, k=4; =3, k=3; =4, k=2; =5, k=1; =6, k=0. Prima solutie reprezinta o
legaturd rigida sau o imbinare, ceea ce din punct de vedere cinematic formeaza un singur
element .

Imbinarea este o legiturd intre doud piese care excluse libertatea de miscare relativa
intre ele, realizatd in scopul transmiterii fortelor si momentelor. Ea poate fi nedemontabila si
nu permite desfacerea pieselor imbinate decat prin distrugerea imbinarii realizandu-se prin
sudare, lipire, nituire, etc. si demontabile, care permite desfacerea pieselor imbinate,
realizandu-se prin caneluri, pene, suruburi, etc.

Ultima solutie aratad ca cele doud corpuri nu au nici o legaturd intre ele si se misca
independent. In plan solutiile in numere intregi pozitive ale relatiei f +k = 3 sunt £=0, k=3; £=2,
k=2; f=2, k=1, f=3, k=0.

Solutie f=1, k=2 are drept corespondente fizice cupla de rotatie sau articulatia cilindrica
si cupla de translatie (prismatica). Cele doua cuple sunt inferioare inchise (figura 1.1.).
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Figura 1.1.

Un caz particular al acestei solutii il reprezintd cupla surub piulita (cupla spatiald) intre
migcarea de translatie si cea de rotatie existand o dependenta (figura 1.2.). Astfel spus si supla
surub piulitd suprima cinci grade de libertate. Elementele cuplei de translatie poartd denumiri
specifice si anume glisiera (elementul fix) si patina (elementul mobil, realizidndu-se sub forma

de ghidaje).
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Figura 1.2.
De cele mai multe ori cuplele cinematice de rotatie se realizeaza sub forma de lagare cu

alunecare si lagdre cu rostogolire (rulmenti). Solutia f=2, k=1 este redatd geometric prin
contactul profilelor a doua placi plane (figura 1.3.).
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Figura 1.3.

Exista o posibilitate de translatie in lungul tangentei comune si o posibilitate de rotatie
R in jurul axei perpendiculare pe planul miscarii. Se intalneste in cazul mecanismelor cu came
si in cele cu roti dintate (angrenaje).

1.3. Conditii generale de lucru a organelor de masini
Fiind elemente constitutive ale masinilor si mecanismelor elementelor constitutive ale



maginilor, mecanismelor si aparatelor le sunt cerute aceleasi conditii ca si acestora insasi.
Factorii principali care confera produselor in general calitati superioare ii reprezinta fiabilitatea
sl economicitatea.

Prin fiabilitatea, se intelege capacitatea unui produs de a functiona potrivit destinatiei
pentru care a fost realizat si in conditiile specifice de utilizare o perioadd de timp bine
determinatd. Acesta se referd atat la un element singular din ansamblu cét si la intreg sistemul
din care face parte elementul analizat. Aceasta fiind definitd probabilistic este necesar de
subliniat urmatoarele:

- fiabilitatea sistemului este intotdeauna mai mica decat cea a elementelor luate separat;

- cu cat numarul de elemente din sistem este mai mare, cu atat fiabilitatea lui este mai
mica;

Caile principale de ridicare a fiabilitatii unui sistem sunt:

- realizarea produsului pe cat este posibil cu un numar cat mai mic de elemente simple
din punct de vedere constructiv;

- folosirea rationala a materialelor de inalta rezistenta, legat de micgorarea greutatii si a
gabaritului;

- adaptarea unor sisteme de ungere cat mai eficiente;

- folosirea unor elemente de siguranta in sistem care sa protejeze celelalte piese in cazul
aparitiei suprasarcinilor;

- folosirea pe scard largd a elementelor de standardizare.

Fiabilitatea este in stransa legatura cu procesul de mentenanta (reparatie), care consta in
capacitatea produsului de a fi in stare de functionare intr-un timp cat mai scurt. Fiabilitatea si
mentenanta, pot fi calculate, servesc si stabilirea parcului optim de echipamente, necesar
programului de productie precum si evaluarea necesarului de piese de schimb.

Criteriul de economicitate este asigurat de scaderea cheltuielilor necesare realizarii si
exploatarii produsului respectiv. Conditiile generale cerute organelor de masini sunt legate de
urmatoarele aspecte:

- indeplinirea rolului functional;

- asigurarea sigurantei in exploatare;

- realizarea fiabilitatii prescrise;

- asigurarea tehnologicitatii produsului;
- asigurarea eficientei economice;

- respectarea standardelor in vigoare;

- protectia si igiena muncii;

- usurinta transportului;

- estetica constructiei masinii.



CAPITOLUL 2
PRINCIPII DE CALCUL ALE INGINERIEI MECANICE

2.1. Sarcini exterioare
Prin sarcind sau incarcare se intelege o fortd sau un sistem de forte care actioneaza
asupra unei piese cand aceasta 1si indeplineste rolul sau functional.
Dupa marimea suprafetei pe care ele se aplica sarcinile pot fi:
- sarcini concentrate;
- sarcini repartizare, uniform sau cu intensitate variabila.
Dupa modul de actiune in timp (figura 2.1.) se impart in:
- sarcini statice care se aplica lent si raméan constante (figura 2.1.a):
- sarcini dinamice, care se aplica cu viteza relativ mare, ele Impartindu-se in:
- sarcini aplicate brusc, prin soc (figura 2.1.b);
- sarcini variabile periodic intre o valoare maxima si una minima (Fmax, Fmin) (figura

2.1.c.).
Fi F F
F: const.
Fm/'n, Fmax.
Sareiné sfof/bf;? Sorciné ¢y soc 4 sorcina voriabile
! /oenod/c,
a) b) c)

Figura 2.1.

2.2. Eforturi interioare

Sub actiunea fortelor si cuplurilor exterioare ce sunt aplicate unui corp solid, in volumul
acestuia se produc eforturi eforturi interioare, care au de obicei diferite intensitati in diverse
puncte a corpului solid (elementului) solicitat. Eforturile interioare se determind prin metoda
sectiunilor, care consta in:

- sectionarea imaginard a elementului solicitat in locul unde urmeaza si fie determinate

eforturile interioare;

- reprezentarea pe portiunile de element obtinute prin sectionare a fortelor exterioare si a

eforturilor interioare aferente;

- aplicarea ecuatiilor de echilibru la sarcinile exterioare si eforturile interioare

reprezentate pe cite o portiune a solidului sectionat.

Pentru determinarea eforturilor interioare dintr-un punct M intr-o sectiune oarecare A, se
sectioneaza corpul solid cu un plan P care trece prin punctul M impartindu-l in doua parti I si
IT (figura 2.2.). Pentru echilibrarea fortelor exterioare din zona I sau II a elementului este
necesar ca in sectiunea A sa existe eforturi interioare, repartizate pe sectiunea A.

Unei suprafete elementare dA 1i revine o fortd elementard dF de o anumita valoare si
directie. Prin definitie se numeste tensiune, efort unitar sar rezistentd, raportul dintre valoarea
fortei elementare dF si cea a ariei elementare dA.

9
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Aceasta poate fi descompusa in doua componente (figura 2.2.b):
- o componentd normald ¢ numita tensiunea normala care poate fi pozitiva sau negativa
dupa cum are efect de intindere sau de compresiune;
- o componenta tangentiald, tensiune tangentiala t care are un efort de forfecare in punctul
considerat. Legatura dintre acestea tensiuni este:

~h

ot
an

a)

Figura 2.2.

Elementul de suprafatd dA poate constitui fata unui element de volum. Sub actiunea
sarcinilor exterioare se vor dezvolta tensiuni normale si tangentiale pe fiecare suprafata a
elementului de volum (figura 2.3.). Ansamblul acestor tensiuni determind starea de tensiune de
dreptul punctului considerat. Indicii atribuiti tensiunilor normale (daca laturile elementului sunt
orientate in lungul axelor unui sistem tri-ortogonal) arata axa cu care tensiunea este paraleld. In
cazul tensiunilor tangentiale primul indice se referd la orientarea normalei (tyx este 0 tensiune
tangentialad paraleld cu axa Ox situata pe suprafata care are normala paraleld cu Oy).

Figura 2.3.

Starea de tensiuni in cazul general de solicitare se caracterizeaza dupa cum se vede prin
trei tensiuni normale: ox, Oy, Gz §i sase tensiuni tangentiale: Txy, Txz, Tyz, Tyx, Tzx, Tzy. 1€NSiunile
tangentiale, conform principiului dualitatii tensiunilor tangentiale, sunt egale doud cate doua

10



Txy = Tyz, Tyz = Tzy, Tzx = Txz,, IN consecinta starea de tensiuni este definita prin tensiunile oy, oy, 67
sl Txy, Tyz, Txz. Concomitent cu starea de tensiuni, in corp apare si o stare de deformatii
caracterizate prin deformatii specifice longitudinale &y, gy, €; si lunecarile specifice yxy = Yyz, Vyz
= Yzy, Yzx = Vxz.

Stare de tensiune poate fi spatiald caz in care apar tensiuni pe toate fetele elementului,
pland, in care apar tensiuni numai pe patru fete a elementului si mono-axiala (figura 2.4.)
definitd prin existenta unei singure normale, dirijatd dupa una din axe.

Figura 2.4.

Eforturile elementare dF distribuite pe suprafata sectiunii se reduc de obicei in centrul
de greutate G al sectiunii, la un torsor format dintr-o rezultantd R si un cuplu rezultant M.
Componentele acestui torsor se numesc eforturi sectionale. Eforturile sectionale se dezvolta
efectiv in sectiunea considerata si mentin echilibrul fortelor existente pe portiunea I si I a
corpului sectionat.

In cazul barelor, interes prezinti eforturile in sectiunile transversale (sectiuni
perpendiculare pe axa longitudinali a barei). In bara din figura 2.5. torsorul format din
rezultante R si cuplul M se poate descompune in componente dirijate in lungul barei si in
componente situate in planul sectiunii transversale.

Figura 2.5.

Componentele fortei R se numesc:
- fortd axiala N, dirijatd in lungul barei;
- forta tdietoare T, situatd in planul transversal.
Componentele cuplului M sunt:
- moment de torsiune M

11



- moment de Incovoiere M; situat in planul sectiunii.

Starea de solicitare a unei bare depinde de natura si directia componentelor eforturilor
sectionale. Astfel solicitarile barei pot fi:

- solicitari simple, dacd in sectiune se dezvolta o singurd componentd a efortului sectional,
dirijata in lungul normalei la sectiune sau situata in planul sectiunii,
- solicitari compuse, daca efortul sectional are mai multe componente.

Existd cinci solicitdri simple si anume: tractiune, compresiune, incovoiere, forfecare si
torsiune. In sectiunile pieselor apar solicitate la tractiune, compresiune sau la incovoiere se
dezvolta tensiuni normale notate cu ot, ce $i oj iar in cele solicitate forfecare si rasucire se
dezvolta tensiuni tangentiale notate cu 1 si 1. Tensiunile normale si tangentiale se masoara in
[N/m?] sau MPa=10° [N/m?].

2.3. Eforturi in sectiunile transversale ale barelor
In aplicatiile tehnice se intalneste frecvent cazul particular al barelor solicitate de forte
coplanare. In acest caz torsorul dintr-o sectiune oarecare (A) are numai trei componente:

- fortaaxiali N = Y x = — Y x;
- forta taietoare T = Yy = — ) y;
- moment incovoietor M; = Y M, = — ) M,.

Deoarece fortele exterioare sunt cuprinse in planul ce trece prin axa barei, momentul de
torsiune este nul, forta taietoare are o singura componenta dirijata dupa axa Oy, iar momentul
incovoietor are de asemenea tot o singurd componenta dirijatad dupd normal la planul fortelor.
Considerand bara din figura 2.6.a), sectionata figura 2.6.b) eforturile sectionale vor fi:

' 4

a) b)
Figura 2.6.

- pentru segmentul segmentul I (din partea stanga):
N = F,cosa; — F,cosa,
T = —F;sina, + Fysina,
M; = —F;(a + b)sina; + F, - b - sina,

- pentru segmentul II (din dreapta sectiunii):

N = Fzcosas
T = pd — F3sinas

12



d
M; = —pd (c+5> + F3(c+d +e) - sinas

Pe baza relatiilor de mai sus se pot da urmatoarele reguli pentru determinarea eforturilor
N, T si M dintr-o sectiune a unei bare solicitate in plan:

- forta axiala (N) este egald cu suma algebricd a proiectiilor pe axa barei a fortelor
(sarcini si rectiuni), din stanga sectiunii luate cu semn + daca are sens invers axei Oy,
(spre stanga) sau a fortelor din dreapta sectiunii luate cu semn + daca au sensul axei Ox
(spre dreapta) sau: forta N este consideratd pozitiva (+) cand produce o solicitare de
intindere in sectiunea consideratd sau negativd (-) cand produce o solicitare de
compresiune;

- forta taietoare (T) este egala cu suma algebrica a proiectiilor pe normala la axa barei Oy
a fortelor din stdnga sectiunii luate cu semn + daca are sensul inversa axei Oy (in sus)
sau a fortelor din dreapta sectiunii luate cu semnul + daca au sensul axei Oy (in jos).

- momentul incovoietor (M) este egal cu suma algebrica a momentelor in raport cu centrul
de greutate al sectiunii ale fortelor din stanga sectiunii luate cu + in sens orar, sau ale
fortelor din dreapta sectiunii luate cu semn + in sens anti-orar (figura 2.7.).

I I

r -
w(ﬁ‘} | Eforfurs | \LM'
pozitive T/ N

Figura 2.7.

2.4. Deformatii

Corpurile concepute ca solide deformabile supuse actiunii fortelor exterioare isi
modifica forma si dimensiunile. Se considera un cub cu latura lo asupra caruia actioneaza o forta
in lungul axei Ox. Corespunzator cubul se lungeste in directia axei Ox si se scurteaza pe directiile
Oy si O;. Cantitatea cu care se mareste latura cubului se numeste lungire iar cantitatile cu care
se contracta pe directiile Oy si Oz se numesc scurtari (figura 2.8.)

4o I |
at ’
<51
P L ) 4
[/} y/ /
/3
AN
2/
Figura 2.8.
Deformatiile vor fi:
- Ix=li—lo;
- ly=lL—lo;
- g= |3 - |o.
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Din cite se poate observa deformatia unititii de lungime In lungul axei Oy, poarti
numele de alungire (lungire specificd) si se determina cu relatia:

Al
Ex = K

Deformatia unitétii de lungime pe celelalte doua directii poartd numele de scurtare
specifica si se determina cu relatia:

AL,
&y, = —
y lO

AL
&, = lo

Experimental s-a stabilit ca in cazul solicitarii dupa o singura directie intre cele trei
deformatii exista urmatoarea relatie:
gy =&, = —&

Deformatia specifica de volum este egald cu suma lungirilor specifice masurate pe
directia axei de coordonate:
&y =& tée e, =6 (1—2v)

unde: v se numeste coeficient de contractie transversala (coeficientul lui Poisson).

Pentruv = 0,3 prin solicitarea de intindere se produce o crestere de volum €, = 0,4 - &,,
iar prin compresiune se produce o miscare a volumului barei.

Deformatia barei nu conduce la o modificare de volum daca v = 0,5 (material perfect
elastic). Intrucat in cazul solicitarii de intindere, volumul barei se poate micsora, este necesar
ca:

& =6 (1—-2v)>0sau v<05

In cazul general, odati cu modificarea lungimii laturilor, are loc si o modificare a
unghiurilor drepte dintre muchiile cubului. Valorile cu care se modifica unghiurile drepte in
cele trei plane se noteaza cu Yxy, Yyz, Yyz $1 poartd denumirea de deformatii unghiulare specifice
sau lunecari (figura 2.9.).

Figura 2.9.

Lungirile specifice sunt cauzate de tensiuni normale ¢, pe cand lunecarile specifice sunt
produse de tensiuni tangentiale T ce lucreaza pe fetele cubului. Deformatia intr-un punct dintr-
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un corp este caracterizeaza printr-o deformatie liniara si una unghiulara. Experimental s=a
stabilit ca in cazul unei bare solicitate axial, atit timp cét fortele nu depasesc o anumita limita,
tensiunile din bard sunt proportionale cu deformatiile specifice. Aceasta relatie este cunoscuta
sub denumirea de legea lui Hooke.

c=E-¢

1T=G-vy

unde: E reprezinta modulul de elasticitate longitudinali si G reprezinta modulul de elasticitate
transversal.

Modulul de elasticitate E si G sunt constante ale materialelor care se determina
experimental si se exprimd in N /m?2.

2.5. Solicitari simple

2.5.1. intindere si compresiune

O bara este solicitata la intindere sau compresiune, daca in sectiunile ei transversale se
dezvolta forte axiale N. Forta axiald poate fi constanta sau variabild in lungul barei. Valoarea
ei In dreptul unei sectiuni este datd de suma proiectiilor pe axa longitudinala a tuturor fortelor
la stdnga sau la dreapta sectiunii considerate.

Forta axiala constituie rezultanta tuturor tensiunilor care se dezvolta intr-o anumita
sectiune transversald. Pentru determinarea tensiunilor se considera o bara dreapta de lungime |,
confectionata dintr-un material omogen si izotrop. Sectiunea transversald este constantd in
lungul barei si are aria A.

8
_ﬁ/g-‘ TR W
.—4

N
—G—

C

e B R

X i x
b—ﬂ—l
Z rg AL

Figura 2.10.

Fie BC o sectiune transversald oarecare, situata la distanta x de un capat al barei (figura
2.10.). Prin aplicarea unei forte axiale N bara se deformeaza. Sectiunea transversala oarecare se
deplaseaza dar ramane plana si perpendiculard pe axa longitudinald si dupd deformatie. Toate
punctele sectiunii se vor deplasa axial cu aceeasi cantitate Ax iar lungimea specificd are aceeasi

A - . . . Ax
valoare 1n dreptul fiecarui punct din sectiune € = — = const.

Lungirii specifice constante ii corespund tensiuni normale ¢ = constant repartizare
uniform pe sectiunea transversald. Pentru determinarea tensiunilor se aplicd metoda sectionarii.
Se izoleaza portiunea de bara de lungime X, solicitatd de o parte de forta aplicatd N si de cealalta
parte de tensiunile normale existente in sectiunea transversala (figura 2.10.).
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2.5.1.1. incercarea materialelor la intindere — compresiune. Curba caracteristici

Pentru rezolvarea problemelor de dimensionare si de verificare la rezistentd sau la
rigiditate este necesar sd se cunoascd proprietdtile mecanice ale materialelor utilizate. Modul
de comportare a materialelor sub actiunea fortelor aplicate poate fi caracterizat cu ajutorul unor
constante fizice numite caracteristici mecanice, care pot fi statice sau dinamice.

Incercarea mecanica de baza prin care se determini cele mai importante caracteristici
mecanice ale materialelor este Incercarea la intindere. Cu ajutorul ei se stabileste experimental
relatia fizicd existentd sa solicitarea de tractiune intre eforturi si deformatii.

Epruvetele pentru incercarea la tractiune se compun dintr-o portiune centrala de
incercare, de sectiune constanta si doua portiuni marginale de prindere (figura 2.11.). La cele
doud margini ale portiunii centrale se fixeazd doud repere situate la distanta [,. Aceasta distanta
se alege de 5 — 15 ori mai mare decat dimensiunea transversala a epruvetei.

a) b)
Figura 2.11.

Pentru incercarea de compresiune se folosesc epruvete cilindrice a caror indltime este
de cel mai multe ori mai mare decat dimensiunea transversala. La Incercarea de tractiune masina
de tractiune aplica epruvetei o fortd axiala care creste prin deplasarea continua a cadrului mobil.
La fiecare moment in timpul incercarii se poate citi lungirea produsd Al corespunzatoare fortei
aplicate (N). Perechile de valori obtinute permit astfel calculul tensiunilor normale i lungirilor
specifice corespunzatoare:

N . AL
0 = — respectiv e=—
Intr-o sectiune transversala a epruvetei tensiunea este constanta calculandu-se cu relatia

- N e I N . <
anterioard ¢ = = unde S — reprezinta aria sectiunii transversale in timpul incercarii. Deoarece
masurarea sectiunii epruvetei este dificil de realizat pe toatd lungimea si pe toata durata

. o . . . . . N e
incercdrii, pensiunea ¢ se inlocuieste prin raportul conventional R = = unde S, reprezinta
0
valoarea sectiunii initiale a epruvetei.
Pe de alta parte, deformatia specifica € nu este constanta pe lungimea epruvetei pe tot
parcursul testului. De aceea marimea adimensionald & se Inlocuieste printr-o marime
adimensionala numita alungire totald A, definita prin relatia:

A, = 10027 = 10025 [og]
Lo Lo
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unde: L, reprezinta lungimea intre repere iar L, reprezintd lungimea ultimd masurata intre
repere la aplicarea unei sarcini, sau dupa rupere. Dacad lungirea totala A; se evalueaza dupa
rupere atunci aceasta se numeste alungire la rupere.

Prin reprezentarea graficd a perechilor de valori obtinute la incercare se poate trasa curba
caracteristicd o = f(€) a materialului la tractiune.

Curba caracteristicd trasata astfel este conventionald cédci in timpul incercarii la
tractiune, sectiunea tranversald a epruvetei se micsoreaza devenind mai mica decat cea initiala
Sy utilizatd 1n calcul. Curba caracteristicd reald se obtine prin raportarea fortei de tractiune la
aria S a sectiunii corespunzdtoare a fiecdrei valori de intindere.

Pentru oteluri cu continut redus de carbon, curba caracteristica in general are forma din
figura 2.11. pe care se precizeaza o serie de puncte care defines urmatoarele marimi:

- limita de proportionalitate R,, (punctul P) cdruia ii corespunde tensiunea limita de
proportionalitate pana la care lungimile sunt proportionale cu tensiunile. Ecuatia acestei
portiuni este descrisa de legea lui Hooke : 0 = E - ¢.

In acest caz modulul de elasticitate este egal cu panta curbei caracteristice: E = tgp

[ g
J -

i

L (G )
Oc
7

Ap (Vp)
~

Ao
b~~~
~

; a 7P
£-(Ar) E(At)

Lyngire /o ru/a—re)
Figura 2.12.

Abaterea (de 10 %) se calculeaza in functie de valorile modulului de elasticitate E cu
relatia:

- limita de elasticitate o, (punctul E) care reprezinta valoarea tensiunii pana la care
materialul se comporta perfect elastic adica dupa descarcare epruveta revine | lungimea
initiala [ .

In realitate nici un material nu se comporta perfect elastic, astfel ca prezinta deformatii
remanente dupa descarcare completa, indiferent de marimea sarcinii la care a fost supus. Ca
urmare se defineste limita de elasticitate tehnicd o, ca valoarea tensiunii, cdruia la descarcare ii
corespunde o deformatie remanenta de 0,01%.

- limita de curgere R, (punctul C) corespunzitoare tensiunii o, este valoarea la care
epruveta continud s se deformeze fara ca tensiunea sa mai creasca.
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Dupa atingerea limitei de curgere, curba caracteristica prezinta o zond CD aproximativ
orizontald numita palier de curgere. La unele materiale palierul de curgere lipseste, ceea ce face
ca limita de curgere aparenti si nu poati fi stabiliti. In asemenea cazuri se defineste limita de
curgere remanenta g, ca valoare a tensiunii caruia ii corespund, dupa descarcarea epruvetei, o
deformatie remanenta de 0,2%. Solicitat peste limita de curgere, materialul prezinta proprietati
plastice, adica poate fi modelat usor si adus la forme dorite.

- rezistenta la rupere R, respectiv tensiunea de rupere o, (punctul M) fiind ordonata
maxima a unui traseu ascendent, numit zona de intarire. Ca urmare a micsorarii sectiunii
epruvetei, tensiunea scade iar alungirea creste, pana cand epruveta se rupe (zona MR).

. o oo y y . N
Tensiunea maxima numitd si rezistenta la rupere se calculeaza cu relatia o, = %,

0
unde: N,.x reprezinta forta in momentul ruperi iar S este aria sectiunii initiale a epruvetei.

Punctului R de pe curba caracteristica, ii corespunde lungirea la rupere (4,). Daca se
pun cap la cap cele doud buciti ale epruvetei rupte, atunci se poate masura lungimea dupa rupere
L,. Astfel, se poate calcula lungirea specifica de rupere &, exprimata de obicei In procente:

§=¢ 100 =""2=100 [%]

0

In momentul ruperii se constatd o micsorare importanta a sectiunii epruvetei in zona de
rupere. Ea se numeste gdtuire la rupere si se exprima in procente in functie de aria initiala Sy si

cea de rupere S,

7="" 100
=

Diagrama caracteristica descrisa mai sus corespunde unui otel moale (cu continut redus
de carbon). In cazul otelurilor casante (oteluri aliate sau cu continut mai mare de carbon)
palierul de curgere lipseste sau are o lungime micd, iar ruperea se produce imediat dupa
depisirea acesteia. In cazul unui otel avand curba caracteristica din figura 2.13., daci solicitarea
inceteaza pe zona de intarire, Tnainte de rupere in dreptul punctului N se constata ca revenirea
materialului la starea nesolicitatd se produce dupa dreapta NN’ paraleld cu dreapta OP care
exprimd legea lui Hooke, lungirea remanenta fiind &,. La o noud incarcare la intindere,
tensiunea, dupd curba caracteristici N’NM cu modulul de elasticitate E al materialului,
deformatiile fiind proportionale cu tensiunile pana in punctul N.

[ R

1'(:’/7)

Figura 2.13.
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Se realizeaza astfel o ridicare a limitei de proportionalitate, ca si cum materialul s-ar
intdri, In dauna micsordrii lungirii specifice de rupere &,.. Acest fenomen se numeste ecruisaj.
El este utilizat drept procedeu tehnic pentru a obtine un material care sa prezinte o limita de
proportionalitate cat mai ridicata.

Curba caracteristica otelului arata ca, pana la limita de proportionalitate, otelul satisface
legea lui Hooke, adica el este materialul liniar-elastic. Existd materiale care nu respecta legea
lui Hooke (fonta, alama, beton, fibre textile) curba caracteristica avand forma de mai jos (figura
2.14.).

) ¢y

frbre n<{
fextie

3 £
Figura 2.14.

Legatura fizica dintre tensiuni si lungirile specifice se poate exprima cu ajutorul unei
n

relatii de forma: € = ;— in care n si Eo sunt constante dependente de natura materialului. Prin
0

crearea altor stari de solicitare (de exemplu printr-0 solicitare de torsiune), se poate stabili
relatia dintre tensiunile tangentiale t si lunecarile specifice y. Pentru materialele care satisfac
legea lui Hooke aceasta relatie este liniara: T = G - y.

Odata cu incercarea la tractiune sau la compresiune simpla, prin masurarea variatiei
dimensiunilor transversale ale epruvetei, se poate stabili si valoarea coeficientului de contractie
transversald v. Deformatia solid liniar-elastic depinde de valoarea celor trei constante elastice;
modulele de elasticitate E, G si v.

Pe baza proprietdtile mecanice, materialele se pot clasifica in functie de diferite criterii,
dupd cum urmeaza:

a. Dupa marimea deformatiilor produse pana la rupere se disting:

- materiale tenace, care sufera deformatii mari pana la rupere;
- materiale casante (fragile care se deformeaza foarte putin pana la rupere);

b. In functie de starea materialelor dupa indepirtarea sarcinii existi:

- materiale elastice, care se deformeaza elastic si revin la starea initiala dupa indepartarea
sarcinii;

- materiale plastice care prezinta direct deformatii permanente.
c. In functie de valoarea constantelor E, G si v masurate pe diverse directii se disting:

- materiale izotrope care au aceleasi constante elastice in lungul tuturor directiilor;

- materiale anizotrope, care prezinta stratificatii (fibre, etc.) ceea ce le face sd se comporte
diferit dupad diferite directii.

Daca materialul are totusi trei place de simetrie, In ceea ce priveste proprietatile sale
elastice, atunci el se numeste ortotrop.

2.5.1.2. Rezistenta admisibila. Coeficient de siguranta

Dimensionarea unei piese de masini trebuie astfel facutd, incat deformatia pe care o
capatd in timpul exploatarii, sub actiunea fortelor exterioare, sd nu depdseasca anumite limite,
sau sa nu afecteze functionarea normala a elementelor vecine. De aceea, In proiectare se cauta
ca solicitarea maxima din piesa s nu depaseascd limita de elasticitate a materialului.
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Din punct de vedere economic este bine ca starea de tensiuni din piesd sa fie cat mai

apropiata de limita de elasticitate, deoarece se realizeaza un consum minim de material. Trebuie
avut insa in vedere ca in acest caz orice crestere a sarcinilor exterioare, duce la depasirea limitei
de elasticitate, piesele capdtdnd deformatii mari si siguranta lor in exploatare scazand
considerabil. De asemenea fortele exterioare nu pot fi determinate suficient de precis,
caracteristicile mecanice reale ale materialelor, diferd uneori de cele determinate In laborator,
iar schemele de calcul folosite in proiectare sunt aproximative datoritd ipotezelor
simplificatoare.

De aceea, in calculele de proiectare s-a introdus notiunea de rezistentd admisibila, care

reprezintd valoarea limita a tensiunilor pana la care poate fi solicitat un material, valoare situata
sub limita de elasticitate a materialului.

Rezistenta admisibild se defineste astfel:

0y = pentru materiale tenace;
0

0, = % pentru materiale fragile
r

unde: Co si Cr poarta denumirea de coeficienti de siguranta.

Ca urmare, in calculele ingineresti se pune totdeauna conditia ca, tensiunile efective

maxime ce rezulta din calcule sa fie egale sau inferioare limitei numita tensiune admisibila

In practica se folosesc doui metode:

metoda tabelara, care are la baza alegerea tensiunilor admisibile din tabele de valori;
dezavantajul acestei metode este acela ca nu poate asigura un numar suficient de cazuri
pentru situatii din practica;

metoda potentei, bazata pe alegerea tensiunii admisibile Tn raport cu o stare limita, fiind
cea mai simpla. Prin aceasta metoda, la general tensiunile admisibile o, si Ta Se aleg ca
0 tractiune a unei tensiuni limita si poate fi:

unde: cilim $1 Tiim pot fi: limita de rupere, limita de curgere, rezistenta la oboseala in cazul
solicitarilor variabile, limita de fluaj, etc.

In adoptarea rezistentelor admisibile sau a coeficientilor de sigurantd trebuie sa se tina

seama de o serie de factori:

natura materialului; cu cat materialul este mai neomogen, cu atat coeficientul de
siguranta trebuie sd fie mai mare;

precizia cu care se evalueazi sarcinile care actioneazi; In multe cazuri, sarcinile
exterioare se cunosc numai aproximativ, necesitdnd valori mai mare pentru coeficientii
de siguranta;

diferentele intre formele geometrice ale pieselor si scheme teoretice de calcul;

precizia cu care au fost determinate proprietatile mecanice ale materialelor folosite de
cele mai multe ori acestea sunt luate din tabele si nu determinate;

modul de actiune a sarcinilor in timp;

durata de utilizare a constructiei;

masura n care ipotezele de calcul corespund situatiei reale; in general existd nepotriviri
inevitabile intre ipotezele de calcul si situatia reala.

Tensiunile limitd de la care se pleaca in calcul trebuie sa tina seama de felul solicitarii,
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de materialul din care este confectionat, de temperatura la care va lucra piesa, de mediul in care
lucreaza, etc.

In cazul solicitarilor statice, organele de masini se calculeaza din conditia neadmiterii
deformatiei plastice sau remanente, coeficientul de sigurantd ludndu-se 1n raport cu limita de
curgere. Pentru materialele fragile, coeficientul de siguranta se adopta in functie de rezistenta
la rupere.

2.5.2. Solicitarea de incovoiere

O bara este solicitatd la Incovoiere daca in sectiunile ei iau nastere momente de
incovoiere si forte tiietoare. In cazul in care in sectiunile barei iau nastere numai momente de
incovoietoare, se spune ca bara este solicitatd la Incovoiere simpla.

Se considerd o grinda simplu rezemata (figura 2.15.) actionata la capete de cupluri M
egale. Diagrama de momente este constanta iar in sectiunea transversald cu axa y de simetrie,
momentul incovoictor are vectorul moment incovoietor dirijat dupa axa O,. Momentele
incovoietoare se dezvolta in sectiunile transversale ale grinzii prin tensiuni normale o.

Din grinda consideratd se detaseaza un element de grinda cu lungimea dx, situata la o
distanta oarecare x de un capat al grinzii.
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Figura 2.15.

In figura 2.15. se prezinti elementul de grindi raportat la un sistem de referintd Oxyz,
axa Ox fiind orientatd in lungul grinzii, iar Oy constituie axa principald centrala de inertie. Prin
solicitarea de incovoiere atat grinda cat si elementul de grinda se deformeazd. Sectiunile
transversale se rotesc. Unghiul d, format de doua sectiuni situate la distanta dx una de alta se
numeste rotire elementard. Daca se raporteaza unghiul d, la distanta dintre sectiuni se obtine
rotirea specifica.



Fibrele longitudinale isi schimbd lungimea, unele se lungesc, altele se scurteaza.
Originea sistemului de referinta Oxy; se alege in dreptul fibrei care-si pastreaza lungimea prin
deformatia de incovoiere. Pozitia acestei fibre denumitd fibra medie deformatd trebuie
determinata.

O fibra oarecare situata la distanta y de planul xO, se lungeste cu cantitatea Adx. Pe
baza ipotezei lui Bernoulli la sectiunea plana si perpendiculara pe axa longitudinala a grinzii,
inainte de deformatie ramane plana si perpendiculara pe axa longitudinala si dupa deformatie,
sectiunile transversale fiind plane si in starea deformata a elementului se poate exprima lungirea
fibrei oarecare:

6=F.e=_Y
Y

Relatia arati ci tensiunea are o variatie liniara in sectiune. In dreptul fibrelor care-si
pastreaza lungimea y = 0, rezultd ca tensiunea normala este egald cu zero. Aceste fibre se afla
in planul xO; a grinzii, care se numeste plen neutru. Axa O prin care planul neutru
intersecteaza sectiunea transversala a grinzii poartd denumirea de axa neutra. Ea constituie locul
geometric al tuturor punctelor din sectiunea transversala, in dreptul carora tensiunea normala
este egala cu zero.

Planul neutru imparte grinda in doud parti. Daca momentul incovoietor are o valoare
pozitiva ca 1n cazul de fata, atunci fibrele situate sub planul neutru sunt solicitate la Intindere
(0>0), iar cele deasupra, la compresiune (6<0). Tensiunile cele mai mari se produc in fibrele
cele mai indepartare de axa neutra:

5 _ E " Ymax
max 0

Pe un element de suprafata da, tensiunea da nastere la o fortd oga. Pentru orice sectiune
se pot scrie conditiile de echilibru: Y x = 0; ¥ M,, = 0; ¥ M, = 0.

O grinda rezista cu atit mai bine la incovoiere cu cat modulul de rezistentd Wz are o
valoare mai mare. Dar valoarea modulului de rezistenta depinde nu numai de marimea, ci si de
forma sectiunii transversale a grinzii. Forma sectiunii poate fi consideratd cu atit mai rationala
cu cat modulul de rezistenta are o valoare mai mare pentru un consum de material ct mai mic.

Rationalitatea sectiunii poate fi exprimatd prin raportul dintre modulul de rezistentd
axial W; si aria sectiunii transversale A a grinzii. Sectiunea grinzii este cu atit mai economica
cu cat raportul Wz/A este mai mare. Sectiunile profilelor laminate I i U, utilizate in constructii
metalice, sunt mult mai rationale decat sectiunea circularad sau dreptunghiulara.

Pentru sectiunea circulara:

I_ﬂ-d4
Z7 64
W_n-d3
Z7 32

Pentru sectiunea circulara inelard cu diametrul exterior d si diametrul interior do daca se

< d <
noteazd cu f§ = ;0 rezulta:

mw-d*
l. = =27

-(1-8Y
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3

m-d
5 (1=59

W, =

Pentru sectiunea dreptunghiulara, al cérei centru de greutate coincide cu originea O a
sistemului de referintd Oay; se obtine:

unde: b reprezintd dimensiunea paraleld cu axa neutrd Z-Z, iar h reprezintd dimensiunea
perpendiculara pe aceasta axa.

2.5.2.1. Deformatia barelor solicitate la incovoiere

Se considerd o bara dreaptd simplu rezemata sa capete solicitatad la incovoiere de forte
F1 si F2 (figura 2.16.). Dupa aplicarea fortelor axa grinzii devine o curba ale carui elemente
caracteristice, intr-un punct situat la distanta x fata de origine sunt: raza de curbura p, sageata
(deplasarea verticald) f si rotirea @ (unghiul format de normald a barei cu normala la axa
nedeformatd a barei cu normala la axa deformata a barei). Axa deformatd se numeste fibra

medie deformata.

Figura 2.16.

Fibra medie deformata reprezinta in sistemul de axe considerat xof o curbd determinata
de functia f = H(x). Curbura intr-un punct a barei solicitatad la incovoiere este data de relatia
1M Ca e .y . . . <
- = —-, relatie in care El, reprezintd modulul de rigiditate sa incovoiere al barei. Fata de

P El
sistemul de axe considerat, momentul incovoietor este pozitiv iar curba este negativa, incat
. . . . 1 M;
relatia de mai sus trebuie scrisd sub forma: 5= "I 11 .
1z

Raza de curbura intr-un punct al fibrei medii este data de relatia:

(1+f12)-3/2
p = fll

Tinand seama cd unghiul cu care se roteste sectiunea este mic f' = tge ~ ¢ este se
asemenea mic si f'? devine neglijabil fatd de 1; astfel se poate scrie: p = 1/f”, deci:
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M;
frr=__1L
EL

Relatia poarta numele de ecuatia diferentiala a fibrei medii deformate.

y M; . - g . o .
Daca termenul ? nu are aceeasi lege de variatie pe toatd lungimea grinzii, atunci se va
Z

imparti grinda in intervale, pe fiecare interval integrandu-se separat ecuatia fibrei medii
deformate. Determinarea constantelor de integrare se face prin conditii la limita care pot fi de
rezemare (in reazemul simplu f = 0; de incastrare f = 0 si ¢ = 0) si de continuitate ( in
sectiunea de trecere de la un interval la altul sdgetile si rotirile cu aceleasi valori).

2.5.3. Solicitari care provoaca tensiuni tangentiale

2.5.3.1. Forfecarea

Forfecarea reprezinti solicitarea produsi de forta tiietoare. In practici solicitarea de
forfecare este Insotitd si de alte solicitari in special de Incovoiere. Fortele din cutitele care
solicita bara la forfecare sunt egale cu forta taietoare care apare in sectiunea de bara determinata
de planul cutitelor. Cele doua cutite tind sa indeparteze unul fata de celalalt (segmentele I si II)
al barei, forfecandu-o (figura 2.17.).

Figura 2.17.

In planul sectiunii de forfecare apar tensiuni tangentiale care cauta sd mentina in contact
cele doud segmente. Se poate considera astfel ca tensiunea de forfecare:

F
TTa

unde: A reprezinta aria sectiunii de forfecar.

Problema de verificare reprezintd determinarea tangentiala maxima care se compara cu
tensiunea admisibild sau ce cea de rupere:

F
— =T

Taf = a

e

Problema fortei taietoare capabile sau a celei de rupere la forfecare:

Fcap=A'Ta
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2.5.3.2. Rasucirea

Rasucirea reprezinta solicitarea produsa de un moment Mt (moment de torsiune) a carui
vector este dirijat dupa axa barei. Cand momentul de torsiune este de un cuplu de forte, fortele
nu intalnesc axa barei si nici nu sunt paralele cu acestea (figura 2.18.).

X £
o\ x .
oy
1 PN F*
Figura 2.18.

Pentru determinarea tensiunii intre un punct al sectiunii se considerd o sectiune
transversald de ari A executatd Intr-o bara circulara de diametru d solicitata la rasucire de un
moment M; (figura 2.18.). In planul sectiunii considerim un element de arie dA, situat la
distanta r fata de centru. Forta elementara ce actioneaza pe aceastd suprafatd va da nastere unui
moment elementar t - dA - r. Suma momentelor fortelor elementare T - dA, din sectiune, in
raport cu axa barei este egald cu momentul de torsiune din sectiunea M.

Pentru determinarea tensiunii tangentiale la rasucire este necesar sd se studieze
deformatia barei. Pentru aceastd bara consideratd se sectioneaza la distanta x fatd de capatul
liber cu doua plane perpendiculare pe axa, la distanta dx unul fata de celalalt (figura 2.19.).

Izoland elementul de bara de grosime dr, prin aplicarea momentului exterior My
generatoarea BB se va transforma intr-0 elice rotindu-se cu unghiul v.

: A\

ZdA

X
A]{ 3
H x; 0/[
7

¥y
Figura 2.19.

Din figura 2.19. se poate scrie:
BB’ =BB; -y =dx-tgy = y-dx
Sectiunile transversale se rotesc. Se numeste unghi de torsiune unghiul cu care se roteste

o sectiune transversald fatd de alta. Daca distanta dintre sectiuni este infinit mica dx unghiul de
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torsiune este elementar do, iar daca distanta este egald cu unitatea, atunci unghiul de torsiune
se numeste specific 0.

In cazul general unghiul cu care se roteste o sectiune marginala fata de alta situata la
distanta I constituie unghiul de torsiune total ¢.

_dy
T dx

1 1
(p=fd(p=]9-dx
0 0

0

Conform legii lui Hooke: T = G - y. Inlocuind, se obtine: G - r - 52

Relatia arata ca tensiunea tangentiala t variaza liniar cu raza fiind maxima la exterior
r= g si nula in centrul sectiunii r = 0. Rezultd valoarea momentului de torsiune M; =
Gi—f ) : r? - dA, aceasti expresie reprezintd caracteristica geometrica a sectiunii numiti modul
de inertie polar Iy al sectiunii barei astfel ca M; = G - 3—;‘: .

Tensiunea de rasucire intr-un punct din sectiune situata la distanta r fata de centru va fi
data de relatie:
M
T=—"'T
Ip

B,

L8

Figura 2.20.

: M . . o . .
Expresia: 6 = % = # reprezintd expresia unghiului de torsiune specific
“p

(radiani/unitate de lungime). Produsul G - I, poartd denumirea de modul de rigiditate la torsiune

al barei cu sectiune circulara. Pentru sectiune inelard de diametrul exterior d si diametrul interior
A . - md3

do notand cu p raportul dintre do/d rezultd: W, = 0 (I—pB".

Cu ajutorul relatiei pentru tensiune se determina trei categorii de probleme:
- problema de dimensionare, cand se determind modulul de rezistenta necesar:
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w. M
pnec. T,

- problema de verificare, cand se verifica daca tensiunea efectiva este mai mica decat cea
admisibila:
M,
T = — =T
af M/p a

- problema de calcul al momentului de torsiune capabil:

M, =1,-W,
Uneori dimensionarea barelor se face pe baza conditiei de rigiditate. Dacd se impune
unghiul de torsiune specific sau admisibil 0a, dimensionarea se face cu relatia:

Ipnec. = G_Ip =0,

2.5.4. Relatii de calcul la deformatii

Proprietatea pieselor se a se opune deformatiilor sub actiunea sarcinilor se numeste
rigiditate. Inversul rigiditatii este elasticitatea. Pentru functionarea corectd a unor piese
deformatiile elastice ale pieselor nu trebuie si depiseascd anumite limite. In aceste conditii
materialul, forma si dimensiunile pieselor nu se aleg pe baza conditiilor de rezistentd, ci din
conditiile de rigiditate.

Astfel in cazul solicitarii de tractiune, limitarea conditiilor de deformatii a unei piese
este ca:
F-l

l=—0

S=e-1=-
TEITE ' TEA

A

8a

In aceasti relatie s-a notat cu § = A; valoarea lungirii totale iar cu 8, valoarea lungirii
admisibile (deformatie admisibild). Aria sectiunii transversale va deveni:

F-l
Anec:E_—Sa

Daca aria sectiunii transversale variaza in trepte de lungime 1 si de arie Aj atunci
. 9 . . . Ij '
deformatia totald a barei sub actiunea fortei Fvafid = ), 6; = F - ), ﬁ unde expresia ﬁ se
1B 1B
numeste elasticitatea barei la forte axiale (sau coeficientul de elasticitate al barei) care
reprezinta lungirea barei sub actiunea unei forte axiale egala cu unitatea (se exprimd in [m/N];
in cazul in care bara este solicitatd de un cuplu, coeficientul de elasticitate este deformatia

unghiulara provocatd de un cuplu egal cu unitatea (se masoara in [rad/N-m]).
. . . E-Aj 5 L :
Inversul coeficientului de elasticitate k;= 1—‘ poara numele de rigiditate sau coeficient
i

de rigiditate, sau constanta elasticd a barei exprimandu-se atunci cnd bara este solicitatd de
forte axiale sau cupluri in N/m respectiv N-m/rad. Din punct de vedere fizic, constanta elastica
reprezinta forta elastica care produce o deformatie egala cu unitatea sau In cazul rasucirii, cuplul
care produce o deformatie unghiulara egald cu unitatea. Cu cat ki este mai mare si respectiv
elasticitatea mai micd cu atat piesa se deformeaza mai putin (este mai rigida).
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Asa cum s-a ardtat mai sus in cazul pieselor elastice solicitate la incovoiere, bara va fi
mai rigida cu cat modulul de rigiditate la incovoiere EI; care valoare mai mare.
Conditiile de limitare a deformatiilor se refera la sagetile f si rotirile in reazeme, astfel:

<f qi <
fmax - fa Sl (pmax - (pa
unde: fasi @areprezinta respectiv sageata si rotirea in reazem admisibila.

In cazul pieselor elastice la torsiune, acestea vor fi cu atat mai rigide cu cat modulul de
rigiditate la rasucire Glp este mai mare. Conditia de limitare a deformatiilor se referd in acest
caz la limitarea unghiului de torsiune specific.

unde: 0. este unghiul de torsiune specific admisibil

2.5.5. Solicitarea de contact

Solicitarea de contact apare in urma actiunii unei forte aplicate pe o suprafata, care va
provoca tensiuni si deformatii. Valoarea acestora depinde de marimea suprafetelor de contact.
Daca suprafetele de contact sunt mai mari pe acestea vor apare presiuni de contact care pot fi
considerate tensiuni normale. Deformatiile si tensiunile nu se resimt la o adancime mare si scad
repede pe masura indepartarii de suprafata de contact.

Daca aceste presiuni ating valori prea mari, suprafetele se distrug prin strivire, presiunile
respective purtdnd denumirea de presiuni de strivire. Daca forta se transmite intre doud piese
confectionate din materiale diferite atunci in calcul trebuie consideratd presiunea admisibild a
materialului mai slab.

Relatia de calcul a relatiei de contact depinde de forma suprafetei de contact (dupa cum
acestea este plana, cilindrica punctiforma, etc) si legea de distributie a presiunii pe suprafata de
contact.

Suprafatd plana de contact, in acest caz se admite ca fiind o distributie uniforma a
presiunii de contact, conditia de rezistenta la strivire fiind:

— < —
p_ =pa_ca,c

> |

unde: presiunea admisibila pa se ia egala cu tensiunea admisibila la compresiune a materialului
mai slab.

Suprafata cilindrica de contact, se considerd o piesd de forma cilindricd de diametru d
care se sprijind pe o suprafatd cilindrica de acelasi diametru pe o lungime 1 (figura 2.21.) atunci
in dreptul unui element de suprafata de contact, presiunea p dd o fortd elementara dN,
perpendiculard pe suprafata de contact:

dN=p-1--a

N
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Figura 2.21.

Aceste forte elementare echilibreaza actiunea fortei aplicate. Deci valoarea presiunii de
contact este datd de raportul dintre forta aplicata si proiectia suprafetei de contact pe planul
longitudinal de simetrie al piesei cilindrice daca:

- punctul in punctul B se dezvoltd presiune mai mare pmax $i se admite o distributie
cosinusoidala a presiunilor:

P = Pmax - €OSQ
T
Pmax = Z dl - pmax

In ceea ce priveste presiunea admisibild de contact, daci piesele sunt in repaus, se
recomanda (figura 2.22.a) si figura 2.22.b) ), utilizarea de calcule a unui presiuni cu cca. 50%
mai mare decat tensiunea admisibila de la compresiune a materialului mai slab: p, = 1,50,.
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c) d)
Figura 2.22.

In cazul existentei unei miscari relative intre piesele 1 si 2, presiunea admisibila se
adopta cu valori mult mai mici decat tensiunile admisibile la compresiune statica, deoarece forta
de frecare creeaza efecte suplimentare care nu au fost luate in considerare.

Daca suprafetele de contact sunt mici ca in cazul cuplelor superioare (rulmenti cu bile
sau role, roti dintate, etc.)(figura 2.22.c)) fortele de compresiune produc presiuni de contact
foarte mari, dand nastere pe aceste suprafete si in imediata lor vecinatatea la o stare de tensiuni
spatiala.

Tensiunile de contact on au o distributie neuniforma pe suprafata de contact si prezinta
un maxim pe directia fortei de apdsare, daca piesele in contact se afla in repaus sau se
rostogolesc farda alunecare. Daca suprafetele au o miscare relativa intre ele (rostogolire cu
alunecare) 1n prezenta unei pelicule de lubrifiant. Solicitarea de contact are un caracter variabil
si se produce in prezenta fortelor de frecare si a tensiunilor tangentiale. Astfel distrugerea
suprafetelor In contact va fi cauzata de o serie de factori cum ar fi: incalzirea, uzura abraziva,
oboseala superficiald poate fi apreciatd cantitativ din conditii de rezistenta.

Oboseala stratului superficial produsa in prezenta lubrifiantului, cunoscutd si sub
numele de pitting este principala cauza de distrugere a cuplelor superioare. Ea se manifesta prin
aparitia in stratul superficial a unor micro-fisuri, in care, patrunde uleiul de ungere. In urma
miscdrii celor doud suprafete, uleiul este impiedicat sd 1asd din micro-fisuri si datoritd
solicitdrilor de contact, in ulei vor apare presiuni hidrodinamice foarte mari care duc la excavari
de material, producand o serie de gropite (ciupituri) pe suprafata in contact.

Teoria lui Hertz stabileste relatiile de calcul pentru tensiunea de contact. Verificarea
tensiunii de contact se face cu relatia: oy = 0,4y, Unde: o, reprezinta tensiunea admisibila de
contact.

Determinarea tensiunilor de contact se face pe baza urmatoarelor ipoteze:

- corpurile sunt fine, omogene, izotrope, iar deformatiile in zona de contact sunt elastice;
- sarcina este constanta si normald pe suprafata de contact;
- contactul intre suprafete este direct, neexistand Intre ele pelicula de lubrifiant;
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Figura 2.23.

In realitate, suprafetele in contact au miscari relative, suprafetele sunt unse, apar forte
de frecare. Chiar si In aceste conditii, relatiile lui hertz au dus la rezultate satisfacatoare. Daca
se considera doud suprafete cilindrice (figura 2.23.) cu axe paralele de raze p:1 si p2 confectionate
din materiale cu module de elasticitate E1 si E2.Contactul dintre cei doi cilindri se face prin
deformarea lor dupa o suprafata dreptunghiulara.

2.5.6. Solicitari variabile

Experienta a aratat ca, piesele supuse unor solicitari variabile si repetate se distrug dupa
un anumit timp de functionare, desi tensiunea din piesa este sub limita de rupere sau chiar sub
rezistenta admisibild de la solicitarea statica. Acest fenomen este cunoscut sub denumirea de
oboseala materialelor. Oboseala se manifesta la arbori si osii, sine de cale ferata, biele, dintii
rotilor dintate, etc.

Organele de masini la care apare fenomenul de oboseala trebuie dimensionate astfel
incat sa nu se distrugd, indiferent de timpul de functionare. Atunci cand se impune o durabilitate
limitata, dimensionarea trebuie facuta incat organul de masina sd prezinte garantie pentru durata
impusd de functionare.

Solicitarile variabile pot avea variatii semnificative n timp, care pot fi descrise cantitativ
printr-o functie matematica explicitd, periodica sau neperiodica, astfel incat in orice moment al
istoriei solicitarii sd poatd fi specificata univoc intensitatea acesteia. Solicitarile variabile care
prezintd in mod esential aceasta caracteristica se numesc solicitdri variabile deterministe.

Cazul cel mai general este acela in care variatia tensiunilor este aleatorie adica nu poate
fi stabilitd anticipat prin relatii deterministe. Solicitdrile aleatorii prezente in diverse domenii
ale tehnicii se intalnesc de obicei la vehicule, fie la avioane, automobile sau nave.

Daca pe toata durata de aplicare a solicitarii variabile, tensiunile variaza intre aceste
valori (Gmax $i Omin), atunci se zice ca ciclurile sunt stationare. In majoritatea cazurilor in dreptul
unui punct dintr-un organ de masina, in cazul ciclurilor stationare, tensiunile au o variatie
periodica. Aceastd variatie poate fi asimilata cu o sinusoida avand ecuatia:

0 =0y, # 0y Sinw - t

unde: o constituie pulsatia variatiei periodice.
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Totalitatea valorilor pe care le ia tensiunea in timpul unei perioade T a solicitarii
periodice, formeaza un ciclu de tensiune. Elementele caracteristice ale ciclului de tensiune sunt
prezentate in figura 2.24.:

- tensiunea maxima: Oy,q, = Oy, + 0y

- tensiunea minima: 0, = Oy — Oy

- tensiunea medie: o, = %(amax + Omin)
1

- amplitudinea tensiunilor: a,, = 5 (Omax — Omin)

- coeficientul de asimetrie: R = 0,in/Fmax

Tvariabild

Omox. |—
AN

g run.

a kc/;:/u_‘ de solicilape

~ o————

Figura 2.24.
Marimea coeficientului de asimetrie defineste natura unui ciclu de tensiuni. Ciclurile cu

acelasi coeficient de asimetrie se numesc cicluri asemenea. Se disting urmatoarele cicluri de
solicitare in functie de valoarea coeficientului de asimetrie (figura 2.25.).

7y
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Figura 2.25.

- solicitare statica, daca tensiunea isi mentine valoarea constanta:

Omin = Omax = Om>
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- solicitare oscilanta, daca cand tensiunea in timpul solicitarii isi pastreaza semnul:

Gmin/Gmax > 0;
- solicitare pulsantd, daca una dintre tensiunile limita este egala cu zero:
1
Omin = 0; op =0y :E;
- solicitare alternanta, daca tensiunea 1si schimba semnul in timpul solicitarii:
Gmin/ Omax < 0
- solicitare alternant simetricd, daca tensiunile limitd au aceeasi valoare, dar sensul
contrar:

Omin = — Omax; Om=0; Oy = Opmax

Solicitarea statica, oscilanta si pulsanta pot fi pozitive sau negative, dupa cum tensiunea
medie (om) este de Intindere sau compresiune. Starile de solicitare variabild cu tensiuni
tangentiale sunt caracterizate prin aceleasi elemente ca si stérile cu tensiuni normale.

Din relatiile indicate mai sus rezultd cad orice ciclu de tensiune poate fi considerat
rezultatul suprapunerii unui ciclu simetric de amplitudine oy, peste o tensiune statica, care este
tensiune medie om.

2.5.6.1. Curbe de oboseala

Pentru determinarea rezistentei la oboseala a unui material se fac incercari pe masini
construite in acest scop trasandu-se curba de durabilitate (curba Wohler) care reprezinta variatia
tensiunii in functie de numarul ciclurilor de solicitare N. In general incercirile la oboseald
urmaresc doua feluri de marimi:

- valoarea tensiunii maxime a ciclului, la care epruveta nu se mai rupe dupa un numar dar
de cicluri (numita baza la incovoiere), marimea careia i s-a dar denumirea de rezistenta
la oboseala sau limita de oboseala;

- numarul de cicluri la care epruveta supusd unor solicitari superioare rezistentei la
oboseala se rupe. In primul caz materialul se studiaza in zona durabilitatii nelimitate, in
al doilea caz se studiaza durabilitatea limitata.

In urma incercirilor se determina perechile de valori 6, N la care epruvetele se rup
(figura 2.26.). Micsorand continuu tensiunea din epruvetd nu se mai rupe chiar la un numar
foarte mare de cicluri curba Wohler tinzand cétre o asimptota orizontald. Aceastd valoare a
tensiunii omax masoard rezistenta la oboseala a materialului la solicitarea la care a fost supus.
Practic, incercarea epruvetelor, care nu se rup este intreruptad pentru otel la numar de cicli Ng =
Ng = 107 care se mai numeste durabilitate la oboseald sau bazi pentru determinarea rezistentei
la oboseala. Pentru aliaje neferoase numirul de cicli de bazi este 108,

6_/7’04 C}nox‘
L\
; X ¢ o
8y | ! R= const.
\p ?(3 62/
] o PP S ~\r
-.‘ v&‘ ‘ P\""‘" 6-
CR@-u' | ? = 'l ..“}-_\_?___ all
it N
Nf,NZ 1‘.-"(7=,‘V5=/0"/\r'
Figura 2.26.
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In vederea liniarizrii curbei Wohler se foloseste reprezentarea acesteia in coordonate
semilogaritmice (o, log, N). Spre deosebire de caracteristicile mecanice de rezistenta la
solicitarile statice, orice material are o infinitate de rezistente la oboseald, dupa valoarea
coeficientului de asimetrie si dupd felul solicitarii. Ca urmare , simbolurile ¢ si T pentru
rezistenta la oboseald vor fi insotite In general de indicele R (gradul de asimetrie) avand o
anumitd valoare numerica, in particular -1 pentru solicitarile alternant simetrice sau 0 pentru
ciclurile pulsatorii.

Deoarece incercarea la oboseala necesitd un consum mare de timp si un numar mare de
epruvete, iar valoarea rezistentei la oboseala depinde de material, de natura solicitarii variabile
si de coeficientul de asimetrie R, literatura tehnicd nu prezinta rezistenta la oboseala pentru
toate materialele si solicitarile. De aceea, pentru calculul rezistentei la oboseald se pot folosi
unele relatii empirice si anume:

- pentruotel: 0_; = (0,4 — 0,5)0,;
- pentru materiale neferoase: o_; = (0,25 — 0,5)0,;

2.5.6.1.1. Rezistenta la durabilitate limitata

Tensiunea maxima a ciclului care poate fi suportata la o durabilitate de N cicluri se
numeste rezistenta la durabilitate limitatd (on, tn). Aceasta se exprimd cu ajutorul curbei
Wohler exprimata prin relatia: N - o) = constant.
unde: N si on sunt coordonatele unui punct curent al curbei de oboseald. Pentru oteluri
coeficientul m = 6 — 9, unde valorile minime sunt valabile pentru oteluri cu proprietati plastice
ridicate (normalizate si imbunatatite) iar valorile maxime se aplica otelurilor calite:

oN - N = o - Ng de unde: oy = og."y/Ng/N sau
oy = C-og deunde: C="/Ng/N

Pentru N > Ng, 0 = 0. Calculul de rezistenta la oboseala facut in zona 0 < N < Ng (in
otel calculul la durabilitate. Pentru piesele din otel calculul la durabilitate se face in domeniul
N = 10* — 2 - 10° cicluri de solicitare.

2.5.6.1.2. Diagramele rezistentelor la oboseala

Variatia rezistentei la oboseala in functie de ciclul de solicitare se reprezinta grafic prin
diagramele rezistentelor la oboseala numite si diagramelor ciclurilor limitd. Cea mai larga
utilizarea o au diagramele rezistentelor la obosealda in coordonate o, si o, cunoscute sub
denumirea de diagrame tip Haigh (figura 2.27.). in cazul ciclului limita alternant simetric 6., =
0iar oy = Gy = 0_4. Pentru ciclul limita static 6, = 0 §i 0y = Opay = Fm(0y). In diagrama
Haigh ciclurile limita alternant simetric si static sunt reprezentate prin punctele A si B. Ciclul
pulsator o, = 0,, = 04/2 = 0max/2 €Ste reprezentat de punctul C situat pe bisectoarea axelor
de coordonate. Curba ABC reprezintd curba ciclurilor limitd. Punctul A corespunde ciclului
limitd pulsator. Intre punctele C si B sunt cuprinse ciclurile limitd oscilante, punctul B
corespunzand ciclului limita static.

Rezistenta la oboseald corespunzatoare unui ciclu limitd reprezentat in diagrama de
punctul L este:

OR = OmaxL. = OmL + OyL = O_M+ m

Locul geometric al ciclurilor cu acelasi coeficient de asimetrie (R=constant), numite
cicluri asemenea, este dreapta care trece prin originea sistemului de coordonate (OL).
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.. ] ) . - OM- ML g
Coeficientul de asimetrie are valoarea; R = Zmink — ImL=OVEL _ 257 2= Daci se cunoaste
OmaxL OmL+tOVL OM+ ML >

coeficientul de asimetrie punctul L se determina intersectand curba AB cu o dreapta dusa din

origine sub unghiul a: tg, = ;’ﬂ = Zma’:zmi“ = 1;@ = —; unde se poate obtine ecuatia
mL maxTOmin m
dreptei respective (figura 2.27.):
6vi
A ;
0
l @/ é&.
¢ ..
g'f
ol &
400 \¢ B
Co/2 ]M 18-67n
&’m?(i/'j)

Figura 2.27.

de unde se poate obtine ecuatia: oy, = R Om Tinand cont ca oR = oy, + Oy, rezulta:
1-R

__1+R . _
OmL = =5 "OrS§10y, = —5 " Og,

unde: oy si R rezulta de pe diagrama Wahler.

Pentru materialele fara limita de curgere pronuntata rezistenta la solicitarea statica este
rezistenta la rupere 0. In cazul materialelor tenace, cu palier de curgere, domeniul tensiunilor
admisibile se limiteaza panad la tensiunea de curgere, pe baza conditiei 6,,,x = Oy, + Oy = Og,
ceea ce conduce la o dreapta inclinata cu 135° fata de axa absciselor (figura 2.28.).

Gy
A
0.4

?\
| |
(%

Figura 2.28.

In reprezentare v s om din figura 2.28., locul geometric al ciclurilor cu aceeasi tensiune
medie (om=constant), constituie o dreaptd verticalda pe cand locul geometric al ciclurilor cu
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aceeasi amplitudine (cv=constant) o dreapta orizontald. Ciclurile cu aceeasi tensiune minima
(omin= om — ov = constant) se afla pe o dreapta paralela cu prima bisectoare a sistemului de
referinta, deci inclinatd cu 45° iar ciclurile cu aceeasi tensiune maxima (Gmax= Om + Ov =
constant) pe o dreapta paralela cu cea a doua bisectoare inclinata cu 135°.

Trasarea unor diagrame de acest tip este dificila deoarece necesitd un numar foarte mare
de determinari experimentale. Pentru acest motiv se recurge la diagrame schematizate ce pot fi
trasate daca sunt cunoscute (determinate) doua sau trei din rezistentele la oboseald (6.1, ¢, O).

Astfel, diagrama Haigh se poate reprezenta schematic printr-o linie dreapti AB(AB))
purtind denumirea de schematizare de tip Goodman sau Soderberg (figura 2.29.) dupa cum

materialele sunt fragile (or) sau tenace (oc), (figura 2.29.a)) de ecuatia: —m + 2L — 1

or(00)  Or—1
Gv
6v y dﬁ A

4 L o
; LIQ" 12 D,
o i IR
T 3 & 2%
P
Fgf e & »~— R 1 = 8
€ Rt Om o= PRI
Oy Gr .
s | |
a) b)
& |
b
G- B E
G 87 _dst:
2| | YeF 4
45° R={\_B
Go /2 & Grn
Oc
Gr e
c)
Figura 2.29.

Pentru cazul materialelor tenace se folosesc diagrame schematizate prin linii drepte.
Astfel diagrama din figura 2.29.b) este schematizata prin doua segmente de dreaptda AD si DB’,
punctul D cu o dreaptd dusa prin B’ sun un unghi de 45°fata de axa Oom.

Orice punct de pe dreapta B’D reprezintd un ciclu limitd avand omax= om + ov = oc.
Punctele de pe dreapta AD reprezinta ciclurile limitd a caror rezistenta la oboseala este cuprinsa
intre 6.1 — oc. Comparativ cu schematizarea Goodman, zona hasuratd prezintd castigul de
capacitate portantd pentru piesd. Diagrama din figura 2.29.c) reprezintd o schematizare tip
Serensen la care punctul E pune in evidenta si rezistenta la oboseala pentru ciclul pulsator.
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2.5.6.1.3. Factori care influenteazi rezistenta la oboseala

Rezistenta la oboseala este influenta de un complex de factori care pot fi impartiti in:
factori tehnologice, factori constructive si factori de exploatare.

- factori tehnologici — materialul si tehnologia de fabricatie. Rezistenta la oboseala difera
de la un material la altul. O structura uniforma a materialului granulatia fina, realizarea
unui fibraj longitudinal prin laminare si forjare, tratamente termice, tratamente termice,
tratamente termochimice sau tratamente mecanice superficiale maresc rezistenta la
oboseala. O influenta hotdratoare in cresterea rezistentei la oboseald o are ridicarea
puritatii otelului.

Influenta starii suprafetei piesei si prelucrarea ei este datoratd urmatoarelor aspecte: pe
suprafata piesei se produc tensiuni maxime in cazul solicitarilor de incovoiere si rasucire, pe
suprafatd apar zgarieturi datorita prelucrarile, care constituie amorse de fisuri, prin prelucrare
mecanicd, grauntii cristalini sunt in parte distrusi, constituind puncte slabe, in apropierea
suprafetei se produce tensiuni interne care pot avea efect favorabil sau defavorabil, la suprafata
piesei se manifesta actiunea coroziva a mediului.

Calitatea suprafetei este pusa in evidenta in cazul rezistentei la oboseala prin

intermediul coeficientului de calitate a suprafetelor: y = % in particular pentru ciclul
R

- - o_
alternant simetric: y = —=

0-1
unde: orpreprezinta rezistenta la oboseald a unei epruvete cu o suprafatd oarecare;

OR reprezinta rezistenta la oboseala a epruvetei cu suprafata slefuita.

a. factori constructivi cercetari teoretice si experimentale au aratat ca in locurile de
variatie brusca a sectiunilor transversale (in dreptul gaurilor, gatuirilor, canale de pana,
filete, etc.) si In zona contactelor dintre corpurile solide se produc concentrari de
tensiune. Tensiunile au valori atdt mai mari cu cat schimbarea de sectiune este mai
brusca iar raza de racordare este mai mica. Astfel pentru diversi concentratori, tensiunile

cresc de la valoarea nominala calculata cu formule uzuale (on) la 0 valoare maxima om
(figura 2.30.).

AF &m

Wans eI //

" mﬂ@

Figura 2.30.

Concentrarea tensiunilor este pusd in evidentd prin coeficientul de concentrare al
tensiunilor, definit ca raport intre rezistenta la oboseald a epruvetei netede si rezistenta la
oboseala a piesei cu concentrator:

0-1

)
ORx TRx O-1K O-1K

0-1 .
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De obicei acest coeficient este determinat pentru solicitari alternant simetrice. La
ciclurile asimetrice, coeficientul se va aplica numai partii variabile a ciclului. Cercetarile au
aratat cd acest coeficient depinde de tipul concentratorului si de deprinde de material. In lipsa
datelor experimentale coeficientul teoretic de concentrare ax de la solicitari statice. Coeficientul
de concentrare 1n cazul solicitérilor variabile are o valoare mai mica decat in cazul solicitarilor
statice:

Ks =1+ ng(akg-1)

unde: nk reprezinta coeficientul de sensibilitate la crestaturi

Pentru oteluri de mare rezistenta acest coeficient are valoare apropiatd de unitate.
Practica a aratat ca pentru piese similare din punct de vedere geometric, cu aceeasi stare a
suprafetei si confectionate din acelasi material, rezistenta la oboseala se defineste ca fiind ca
fiind factorul dimensional € ca raport dintre rezistenta la oboseald orqg @ Unei piese sau epruvete
de diametru oarecare d si rezistenta la oboseala or a unei epruvete cu diametrul do standard ¢ =

ZRd de obicei: £ = Z=1¢,
OR 0_1

Din cele ardtate mai sus se poate observa ca factorul concentrarii tensiunilor este
supraunitar, ceilalti factori (g, y) fiind subunitari.

b. factori de exploatare:

- rezistenta la oboseala are valoarea minima in cazul ciclurilor alternant simetrice. La
solicitarea de Incovoiere, rezistenta la oboseald are valoare mai mare decat in cazul
solicitarilor axiale, cea mai mica rezistenta la oboseala obtinandu-se la solicitarile de
rasucire;

- suprasolicitarile sunt favorabile, adica duc la cresterea rezistentei la oboseala atunci
cand depasesc limita de oboseala li au durata scurtd de aplicare. Pe durata lunga, efectul
suprasolicitarii este defavorabil;

- temperatura, cresterea temperaturii conduce la scaderea rezistentei la oboseala;

- frecventa solicitarii, pand la 1000Hz, la incercdrile in aer, rezistenta la oboseala este
practic independentd de frecventa solicitdrii, prezentand Insa cresteri in domeniul
frecventelor foarte ridicate;

- coroziunea chimicd, rezistenta la oboseald se micsoreaza considerabil dacd piesele
lucreaza in mediu coroziv.

Din cele aratate mai sus, rezulta ca existd mijloace pentru cresterea rezistentei la
oboseala a organelor de masini. Acestea pot fi impartite Tn mijloace constructive, tehnologice
si de exploatare. Ca mijloace constructive pot fi enumerate: prelucrarea cu raze de racordare
mari a trecerilor de la o sectiune la alta, existenta canalelor de descarcare n zona de trecere de
la butuc la arbore presat, etc. tinand cont ca amorsele de fisuri pornesc de la suprafata piesei,
ca mijloace tehnologice se recomanda: rularea cu role, ecruisarea cu jet de alice, aplicarea unor
tratamente termice sau termochimice, etc.

Mijloacele de exploatare constau in: evitarea loviturilor si zgarieturilor care pot deveni
amorse de fisuri, protectia contra coroziunii, preintmpinarea supraincarcarilor, montarea
ingrijita, ungerea pieselor in frecare, etc.

2.5.6.1.4. Calculul de rezistenta la oboseala

Calculul la oboseala este un calcul de verificare, deoarece rezistenta la oboseala depinde
de o serie de factori care implica cunoasterea formei si a dimensiunilor piesei, a tehnologiei de
fabricatie. Verificarea la solicitarea variabila consta in calculul coeficientului de siguranta al
solicitdrii produse 1n sectiunile periculoase ale piesei. Calculati, coeficientii de siguranta trebuie
comparati cu valorile din practica. Cu cat elementele de calcul sunt mai certe se pot folosi valori
mici ale coeficientului de sigurantd (de ordinul ¢ = 1,25 — 1,3). Cu cat incertitudinea asupra
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calitatii materialului si supra starii de solicitare este mai mare, coeficientul de siguranta trebuie
sa fie mai mare, putandu-Se adopta ca limita superioara, ¢ = 3.

Se defineste drept coeficient de sigurantd la o solicitare variabila raportul dintre
rezistenta la oboseala a piesei si tensiunea maxima produsa de piesa:

C= OR piesa TR piesa

, respectiv C =

Omax Tmax

Rezistenta la oboseala la oboseald a piesei se poate exprima in functie de cea a epruvetei
prin intermediul coeficientului de concentrare K, factorul dimensional € si coeficientul de
calitate a suprafetei y:

ey .
OR piesi — Ko OR: TRpiesi = X TR,

Astfel coeficientul de siguranta al solicitarii variabile devine:

€

|2

TR

&€ o
C Y R

Ko Omax

; respectiv C =

~

©  Tmax

unde: or $i TR reprezinta rezistenta la oboseala determinata pe epruvete pentru ciclul cu gradul
de asimetrie R.

In cazul ciclurilor asimetrice, in afara de componenta variabila oy, existd si o
componenta staticd om, ceea ce face posibil cedari ale pieselor, caracteristicile solicitarilor
statice. Ca urmare dupa caz, la solicitdrile variabile se vor calcula si coeficienti de siguranta
fata de limita de curgere sau fata de rezistenta la rupere:

oc

Co = —=; respectiv C, =

1
max Omax

Or

In cazul particular al solicitarilor prin cicluri simetrice, cdnd solicitarea variabila este
caracterizata de un singur parametru oy = Opax = |Omin| coeficientul de siguranta la
oboseala este:

C= OR piesi, TR piesi
= — _presa

respectiv C =

v Ty

In cazul ciclurilor asimetrice, expresia coeficientului de siguranta depinde de doua
elemente si anume:

- modul de schematizare a diagramelor rezistentelor la oboseala;
- criteriul de alegere a rezistentei la oboseala utilizatd in calcule.

Calculul coeficientului de siguranta este o raportare a solicitarii reprezentate prin
punctul M la o solicitare limita corespunzatoare unui punct L de pe curba ciclurilor limita.
Expresia coeficientului de sigurantd depinde de pozitia punctului L, adica rezistenta la oboseala
aleasa pentru calcul (figura 2.31.).
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Pentru determinarea rezistentei la oboseala este recomandabil sa se stabileasca daca este posibil,
modul cum ar putea creste solicitarea variabild datd. Prin reprezentarea legii de crestere a
solicitarii variabile se intersecteaza curba ciclurilor limita si se obtine punctul L, care se refera
la rezistenta la oboseald cautata. Acest mod de alegere a rezistentei la oboseald poate avea o
serie de cazuri particulare, printre care calculul pe baza aceluiasi coeficient de asimetrie,
respectiv aceeasi tensiuni medie, tensiune minima, etc.

Coeficientul de sigurantd este definit ca raport intre tensiunea maxima ciclului limita L
si tensiunea maxima a ciclului real din piesa:

OmaxL

C=

Gmax

De cele mai multe ori calculul se conduce dupa criteriul Soderberg folosind rezistenta
la oboseald de acelasi coeficient de asimetrie ca al ciclului dar (R = constant) chiar daca
cresterea tensiunilor nu se produce prin cicluri asemenea.

Dacd pentru schematizarea printr-o linie dreaptd folosind criteriul Soderberg (R =
constant) ca in figura 2.32., atunci coeficientul de siguranta al solicitdrii poate fi exprimat:

OR (L OmL+OVL OmL OVL " T . g
C=—0_-"m = —— = ——=, sau renuntind la indicii punctului M rezulta:
Omax(M) OmM+tOVM OmM ovVM

_ OmLtOVL _ OmL _ OVL

om+0v om oy

2.5.6.1.5. Metodica de calcul la oboseala
Calculul la oboseala cuprinde urmatoarele etape:

- determinarea dimensiunilor piesei prin calcul obisnuit de rezistenta;

- determinarea tensiunilor nominale in sectiunea periculoasa a piesei cu formele uzuale
de rezistenta a materialelor;

- stabilirea caracteristicilor mecanice ale materialului: 6-1; 1-1; Go; To0; OC; Or;

- stabilirea factorilor care influenteaza rezistenta la oboseald: Ko; Kr1; €; v;

- determinarea rezistentei la oboseala a piesei prin ciclul asimetric: 6_1 piess = % - 0_q;

_&Y .

T_1 piesa — K_-r *To1,

- in final alegidnd diagrama schematizatd si legea de trecere de la ciclul real din piesa la
cel limitd, se calculeaza coeficientul de siguranta.
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2.6. Solicitari compuse

2.6.1. Cazuri de solicitari compuse

Solicitarea compusa apare atunci cand intr-o sectiune a unei piese solicitate, apar doua
sau mai multe din cele cinci solicitari simple. Dupa felul tensiunilor in sectiunea solicitata se
disting trei cazuri de solicitari compuse:

- solicitari la care tensiunile componente sunt numai tensiuni normale ¢ provocate de
forte axiale F si momente incovoietoare;

- solicitari la care tensiunile componente sunt numai tensiuni tangentiale T produse prin
solicitari de forfecare si rasucire;

- solicitari in care tensiunile componente sunt atat normale ¢ cat si tensiuni tangentiale t
provocat de actiunea simultand a unui moment de incovoiere M;j si a unui moment de
rasucire My, a unei forte axiale si a unei forte taietoare, etc.

Pentru calculele re rezistenta din primele doud cazuri se aplica principiul suprapunerii
efectelor. Principiul se aplica numai daca notiunile in sectiune solicitata sunt in domeniul de
elasticitate. Potrivit acestui principiu dacad asupra unei piese executata dintr-un material liniar-
elastic (materiale care respecta legea lui Hooke) se aplica mai multe forte, atunci se pot calcula
tensiunile, deplasarile si deformatiile produse de fiecare solicitare in parte, iar efortul de
ansamblu a tuturor fortelor se obtin prin insumarea efectelor cauzate de fiecare forta in parte.

Conditia de rezistentd se scrie pentru punctul de solicitare maxima din sectiunea
periculoasa a piesei in primele doua cazuri de solicitari compuse punctul de solicitare maxima
corespunde situatiei cand cele doua tensiuni componente se aduna aritmetic:

_ < . _ < .
Omax — Ot + Oj = 04, Tmax = Tt + Ty = Ta,

unde: ot $i oi sunt tensiuni efective normale la solicitarea de intindere respectiv incovoiere, iar
Tt 1 Tj sunt tensiunile tangentiale efective din cazul solicitarilor de forfecare si rasucire. Ga$i Ta
sunt: rezistente admisibile la solicitarea simpla de intindere respectiv de forfecare.

In cel de al treilea caz, deoarece nu se cunoaste daci starea de solicitare este sau nu
periculoasa au fost emise teorii de rezistentd (numite si teorii de rupere sau teorii ale starilor
limitd) prin care se calculeaza tensiunile echivalente Gechiv, care se compard cu starea limitd
(tensiunea limitd) din cazul solicitarii de intindere mono-axiala.

Marimile ce caracterizeaza o stare de tensiuni sunt: tensiunea normald, lungirea
specifica, tensiunea tangentiala, lucrul mecanic specific la deformatie (o, & 1, U).
Dimensionarea se face astfel ca starea de solicitare care la aparitia in piesd in timpul
functionarii, sd nu ajungd la o0 anumita stare limitd cum este limita de proportionalitate sau chiar
limita de curgere.

Incerciarile experimentale au aritat ca la solicitarea de intindere, in momentul ruperii,
tensiunile normale si tangentiale (o si 1), deformatia specifica (¢) si energia specifica de
deformatie(U), ating anumite valori corespunzatoare materialului respectiv. Se poate spune ca
ruperea ca stare limitd este caracterizata de intindere simpla cand unul dintre acesti parametri a
atins o stare limita si ceilalti factori ating aceeasi stare limita.

Spre deosebire de solicitare de Intindere simpla, n cazul starii complexe de solicitare,
caracterizata prin tensiunile principale 61, 62, 03, se constata ca, dupa unul din factorii enumerati
(o, &, 1, U) atinge o stare limita ceilalti au valori diferite de cele care caracterizeaza aceasta stare
la intinderea simpla.

De aceea pentru asemenea stdri de solicitare, pentru a caracteriza o anumitd stare limita
se folosesc o serie de criterii cunoscute sub numele de teorii de rezistentd pe baza carora se
stabilesc relatiile In care se afla tensiunile unitare principale 61, 62, 63 Tn momentul atingerii
unei stari limitd. Considerand drept stare limitd tensiunea admisibild a materialului ca la
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intindere simpld, acestea criterii numite si ipoteze ale stérilor limita stabilesc pentru starea de
solicitare pe mai multe directii o tensiune echivalenta care se compara cu rezistenta admisibila:

— <
Oechiv. = F(O’1,0'2,0'3) = 0y

2.6.1.1. Relatii de calcul pentru tensiunea echivalenta
Intr-un punct oarecare al unui corp elastic, componentele tensiunilor totale pe trei plane
perpendiculare intre ele determina torsorul tensiunilor:

Ox Tyx Tz

TG =Ty Ty Zyy
Tz Tyz Tg

Componentele deformatiilor determina torsorul deformatiilor:

1 1
& E Yyx E Yzx
1
TS = E Yxy gy Yxy
1 1
E Yxz 5 Yyz €

In general legitura dintre deformatiile specifice si tensiuni poate fi scrisa sub forma:
T, = f(T,). Daca se studiaza variatia tensiunilor normale si tangentiale pe toate planurile care
se pot duce in jurul punctului respectiv, se ajunge la concluzia ca exista un sistem de trei place
perpendiculare intre ele, pentru care tensiunile normale notate o1, o2, o3 au valori extreme,
directiile acestor tensiuni se numesc directii principale, tensiunile numindu-Se tensiuni
principale.

De-a lungul acestor directii, tensiunile tangentiale sunt nule. Se constata cd 61>062>03,
dintre care In planele paralele cu una din directiile principale unghiuri egale cu 45°, tensiunile
tangentiale sunt extreme si au valorile:

_ 01—02, _ 01—03, _ 02—03,
T, = % > ; T3 =+ 2 ,T23—i—2 )

iar tensiunile normale din acest plan sunt egale cu semisuma tensiunilor principale respective.
In cazul stirii generale de tensiuni intre cele doud grupuri de marimi ale tensorului
tensiunilor respectiv cel al deformatiilor exista o serie de relatii care alcatuiesc legea lui Hooke
generalizatd. Considerand cd tensiunile principale au fost determinate respectand conditia de
rezistentd Oqcphiy < 0, conform celor patru teorii de rezistenta se exprima astfel, dupa:

1. Teoria tensiunii normale maxime care admite ca o stare limita este atinsa intr-un corp
atunci cand tensiunea normald maxima devine egala cu tensiunea corespunzatoare
aceleasi stari limita de la solicitarea de intindere simpla. Deoarece in cazul stérii spatiale
de solicitare o; > o0, > o3 rezultad ca o, = 0, deci relatia de calcul este:

Oechiv = 01 = Oa
2. Teoria deformatiei (lungirii) specifice maxime, admite ca starea limitd este atinsa intr-

un corp atunci cand deformatia specificd maximd devine egalda cu deformatia
corespunzatoare aceleasi stari limita de la solicitarea de intindere simpla. In cazul starii
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spatiale deformatiile specifice principale respecta relatia €; > €, > €3, astfel cd g, =

€.

Deformatia specifica corespunzatoare rezistentei admisibile la solicitarea de intindere
simpla este %, rezulta:

Oechiv = 01 — U(GZ + 03) < 0,

3. Teoria tensiunii tangentiale maxime, care admite ca starea limita este atinsa intr-un
corp atunci cand tensiunea tangentiald corespunzatoare aceleasi stari limita de la
solicitarea de intindere simpla.

Considerand ca tensiunea tangentiald maxima apare pe fata inclinata la 45° in raport cu
fortele pe care actioneaza tensiunile normale principale oy si o3 (0, — cea mai mare tensiune,
03 — cea mai mica tensiune) se obtine:

T — T3
Tmax = T2 = 2

Admitand drept stare limitd, rezistenta admisibila la solicitarea de Intindere simpla
rezulta: T, = %, atunci Oechiy = 01 — 03 < O,.

4. a) Teoria energiei de deformatie admite ca starea limita este atinsa intr-un corp atunci
cand energia specificd de deformatie acumulatd, devine egald cu energia specifica de
deformatie corespunzatoare starii limita de intindere simpla.

In cazul intinderii simple luand ca stare limita rezistenta admisibila pentru 6, = 63 = 0
rezultd cd 0, = 0,.

Teoriile de rezistenta nu au fost confirmate pentru toate tipurile de materiale. Astfel
incercdrile de laborator au aratat ca teoria 1 de rezistentd verifica destul de bine in cazul
intinderii materialelor casante si mai putin pentru materialele tenace. Rezultatele incercarilor
facute pe materialele tenace, de asemenea a fost verificata la incercérile de compresiune pe
materiale fragile. Incercarile de laborator au ardtat ci ipoteza 4 este confirmatd pentru
materialele tenace.

Pentru materialele fragile unii autori recomanda folosirea teoriei starii limita a lui Mobhr,
care corecteaza teoria 3, astfel: 0gchiy = 01 — K- 0.
unde: K = o,¢/0y in care o, reprezinta rezistenta de rupere la intindere (tractiune) respectiv
Oy rezistenta de rupere la compresiune. Pentru fontd K=0,25 — 0,30, iar pentru otel calit K=0,50
—0,60. Coeficientul de contractie care apare n relatiile lui 0q¢pjy cOrespunzator teoria 2 si teoria
4 avand urmatoarele valori: v=0,25 — 2,30 pentru otel; v=0,23 — 2,27 pentru fonta; v=0,47 pentru
cauciuc.

2.6.2. Solicitari cu tensiuni normale si tangentiale

In aceastd categorie de solicitare compusa se incadreaza cele mai frecvente probleme
din domeniul organelor de masini. Astfel, arborii sunt organe de masini cu miscare de rotatie
destinate transmiterii momentului de torsiune organelor cu care sunt asamblate. Rolul
functional principal al arborilor este transmiterea momentelor de torsiune (deci si solicitarea
principali). In cazul in care arborii au si rolul de a mentine pozitia axei de rotatie a elementelor
sustinute, torsiunea este insotitd de o solicitare de incovoiere.

Dupa forma sectiunii arborii pot fi: plini sau inelari, dupa pozitia lor in functionare pot
fi: verticali, orizontali, inclinati. Din punct de vedere al solicitdrii la care sunt supusi, arborii
pot fi solicitati la: torsiune si torsiune si Incovoiere. Avand in vedere turatia de regim, arborii
pot functiona sub turatia critica sau deasupra acestei turatii, purtand denumirea din acest punct
de vedere de arbori rigizi sau arbori elastici.
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Arborii se executa din oteluri carbon de uz general STAS 500-80 (OL 42, OL 50, OL
60), oteluri carbon de calitate STAS 880-88 (OLC 25, OLC 35, OLC 45), oteluri aliate de
constructie STAS 791-88 (13 CrNi30, 15 CrNi35, 18 MoCr40, 21 CrMn12, 18 CrNil3). De
asemenea, arborii pot fi executati din otel turnat care daca este necesar, se forjeaza pentru a i se
conferi dimensiunile necesare. Arborii pot fi executati si prin matritare din semifabricate
laminate.

Alegerea materialului este o problema deosebit de importantd. Satisfacerea conditiilor
cerute de rolul functional si de siguranta in exploatare (rezistentd inalta si uzura scazutd) poate
fi obtinutd nu numai prin utilizarea otelurilor de calitate sau aliate ci si prin intrebuintarea
materialelor de uz general cu adoptarea unor solutii tehnologice optime (forma adecvata insotita
de aplicarea unor tratamente termice, termochimice sau mecanice, etc.). Otelurile aliate se vor
folosi numai daca solutia este mai economica.

Arborii se executa din laminate trase precis pentru diametre mai mici de 140 mm; din
laminate cu forjare ulterioara care aduce si o Tmbunatatire calitativa, forjare din lingou (osii de
locomotive si vagoane, arbori pentru motoare), matritare, turnare cand este cazul. Otelurile
aliate necesitd tratamente termice de Tmbunatatire. Semifabricatele obtinute ca mai sus, cu
adaosuri de prelucrare se prelucreaza prin strunjire, urmata de netezirea suprafetei.

In calculele de proiectare, de obicei se cunosc: momentul la torsiune (M), puterea de
transmisie (P), turatia (n), incédrcarea si dimensiunile organelor de masini montate pe arbori.
Este necesar sd se determine dimensiunile si materialul arborelui. Calculele care se efectueaza
asupra arborilor sunt calculele de rezistentd, rigiditatea si calcule la turatie critica.

In general incircirile de baza sunt momentul de torsiune (M) si momentul de incovoiere
(Mi). Influenta fortelor de compresiune sau intindere se neglijeazd. Ordinea calculelor de
proiectare a unui arbore este:

- Pre-dimensionarea arborelui tinand seama numai de momentul de rasucire:

316 - M,

T[‘Tat

unde: M¢=9.550.000 P/n [Nmm]

Aceasta pre-dimensionare se efectueaza si in cazurile complicate pentru care nu pot fi
apreciate de la inceput momentele incovoietoare acceptindu-se pentru tat valori intre 15 si 25
MPa (valori mici adoptandu-se pentru diametre mari). Inlocuind in relatia generala de mai sus
se obtine:

De obicei se recomandi d = (110 — 130)3/P/n [mm] pentru arborii de transmisie si

d = (150 — 170)3/P/n pentru arbori de reductoare. Atunci cand conditiile functionale
limiteaza strict deformatia unghiulard se deduce diametrul din relatia de legatura cu aceasta
deformatie specifica:
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Inlocuind lungimea uzuala de referintd 1=1000 mm modulul de elasticitate transversala

— 105 .o md? <114 ., _ 4 180-1000-32
G =0,83-10°MPa si I, = —- rezulta d = k/M¢, unde: K; = ’—n2'0‘83'105w0.

Pre-dimensionarea arborelui poate fi facuta orientativ si dupa diametrul unui arbore
asemanator cu acelagi moment de torsiune (My).

- Proiectarea formei arborelui cunoscand forma si dimensiunile elementelor montate pe
arbore.

- Calculul de verificare, care consta in:

a) Verificarea pe baza tensiunilor admisibile. Solicitarea de torsiune fiind insotitd de
majoritatea cazurilor si de alte solicitari (incovoiere, forfecare) cauzate de fortele care
actioneaza asupra organelor sustinute, calculul cu aceastda metoda se face la solicitarea
compusa iar diametrul se stabileste pe baza teoriei a treia:

- seintocmeste schema de calcul, solicitarile preponderente fiind torsiunea si incovoierea;

- se stabileste linia de variatie a momentului Incovoietor (M;) in cele doua plane;

- se stabileste linia de variatie a momentului incovoietor rezultant, punct cu punct, prin
adunarea geometrica a componentelor in plan orizontal (Min) si In plan vertical:

M; = ,/Mi2h+Mi2v

- se traseaza curba de variatie a momentului de rasucire de-a lungul arborelui. Pot aparea
tronsoane incarcate diferit sau chiar fara a fi solicitate la torsiune;
- se determind momentul echivalent (ipoteza III de rezistentd):

Mechiv. = ‘/Miz + M’?

- se verifica tensiunea echivalenta in sectiunile cu valori maxime ale momentului
incovoietor echivalent:

= MZ + MZ = oy
Oechiv. = i t = Oail
4

unde: Gai 111 reprezinta rezistenta admisibild la incovoiere pentru ciclul alternativ asimetric.

b) Verificarea la oboseala a arborelui. Deoarece forma arborelui cu considerare
conditiilor impuse de rolul functional, tehnologia de executie si montaj are un rol
important in rezistenta la oboseala a arborilor trebuie tinut seama de urmatoarele
aspecte:

- diametrele suprafetelor de montaj se aleg din sirul de numere normale (STAS 75-80).
Diametrul fusurilor pentru montarea rulmentilor se stabilesc dupa seria de dimensiuni a
diametrelor interioare ale rulmentilor;

- daca arborele are mai multe canale de pana pe intreaga lungime, aceasta se dispune pe
aceeasi generatoare. Prezenta canalelor de pana slabesc sectiunea arborelui, ceea ce
impune marirea diametrelor tronsoanelor respective cu 5% 1n cazul folosirii unei singure
pene si cu 10% cand se folosesc doud pene asezate diametral,

- zonele de racordare intre doua trepte cu diametre diferite se pot realiza in urmatoarele
variante:

- raza de racordare constantd (figura 2.32.a) care se alege mai mica decat raza de
racordare sau dimensiunea radicald a tesiturii pieselor montate pe treapta de diametru
mai mic. Pentru arbori puternic solicitati se recomanda ca raza de racordare sa fie cel
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putin egala cu 0,1 d unde d este diametrul treptei mai mici. Daca raza de racordare sau
tesitura care se monteaza pe arbore limiteaza valoarea razei de racordare a arborelui, se
pot introduce inele intermediare (figura 2.32.b);

- canalul circular (figura 2.32.c) pentru iesirea pietrelor de rectificat, solutie care
introduce un puternic concentrator de tensiune, se va realiza sub forma (figura 2.32.d)
care asigura pe langa accesul pietrei de rectificare si 0 miscare a afectului de concentrare
a tensiunilor.

- racordarea de forma specialad (figura 2.32.e) urmareste marirea razei de racordare, la
treapta de diametru mai mic. Se folosesc racordari realizate cu doua raze de curbura sau
se executd racordarea cu degajare interioara (figura 2.32.e). Pentru marirea rezistentei
la oboseald a arborelui in sectiunile de racordare se procedeaza la indepartarea din
treapta cu diametrul mai mare a materialului putin solicitat. Aceasta se realizeaza prin
executarea unor canale de descarcare (figura 2.32.f) sau a unor gauri (figura 2.32.9).
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Figura 2.32

Caracterul variabil al solicitarilor arborelui este determinat nu numai de variatia
sarcinilor ce solicitd arborele ci si de faptul cd acestia sunt antrenati in miscare de rotatie.
Calculul este un calcul de verificare de determinare a coeficientului de sigurantda dupa
schematizarea Soderberg sau Serensen; considerandu-se ca arborele este solicitat la Tncovoiere
in ciclu alternant simetric iar la torsiune in ciclul pulsator:
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Verificarea se face In dreptul concentratorilor de tensiuni.

c) Verificarea la rigiditate a arborelui. Deformatiile arborilor cauzate de momentele
incovoietoare si torsiune influenteazd functionarea ansamblului. De exemplu,
deformatia arborelui provoaca in angrenaje concentrarea neuniforma pe lungimea de
contact a dintilor, sau un unghi de rotire prea mare in lagare, poate duce la blocarea
acestora. Calculul la rigiditate este un calcul de verificare care urmareste sa compare
deformatiile efective ale arborelui cu deformatiile maxime admisibile. Mdrimea acestor
deformatii elastice depind de conditiile concrete de lucru si se stabilesc pentru fiecare
caz in parte. De exemplu pentru arbori cu roti dintate sdgeata admisibild in dreptul
acestora este de: 0,01-m (m — modulul rotii dintate pentru roti cilindrice); 0,05-m pentru
roti conice; (0,0002 — 0,0003)-1 pentru arborii masinilor unelte (I — distanta intre
reazeme), etc. Unghiul de rotatie admisibil al arborelui in cazul rulmentilor radiali este
de 8-10%rad., 1,6:107%rad. la rulmenti cu role cilindrice, 5- 10%rad. la rulmenti oscilanti,
etc.

Calculul deformatiilor la Incovoiere consta in general la determinarea sagetilor maxime
admisibile in zona organelor sprijinite pe arbori si a deformatiilor unghiulare in zona fusurilor.
Se recomandd folosirea metodelor cunoscute la calculul deformatiilor, din rezistenta
materialelor:

- Rigiditatea la torsiune, cand momentul de torsiune care incarca arborele are valori
diferite pe lungimea lui, deformatia unghiulard totald poate fi scrisd ca suma a
deformatiilor unghiulare ale tronsoanelor solicitate de momente cu valori constante
(figura 2.33.).

Daca intreaga putere este preluatd de roata dintr-un capat si transmisa rotilor urmatoare,
deformatia totald va fi: ¢ = @, + @, + @3.
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Figura 2.33.

d. Verificarea la turatie critica. Sarcinile variabile provoaca in arbori vibratii care in
anumite conditii pericliteaza rezistenta lor. Vibratiile sunt intretinute de fortele
exterioare. Atunci cand perioada variatiei fortelor exterioare care actioneaza asupra
arborelui este egala cu perioada vibratilor proprii se produce fenomenul de rezonanta,
cand amplitudinea vibratiilor creste foarte mult ducand la aparitia de eforturi care
depasesc rezistenta admisibila a materialului ducand la ruperea acestuia.
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Verificarea la vibratii se face determinand turatia critica sa care apare acest fenomen si
compararea ei cu cea de regim. Turatia de regim trebuie sa fie mai mica decat cea de rezonanta
(arbori rigizi) sau mai mare decat turatia de rezonanta (arbori elastici).
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CAPITOLUL 3
FORTE CARE ACTIONEAZA ASUPRA ELEMENTELOR MASINILOR SI
ORGANELOR DE MASINI

In general asupra unei masini sau mecanism pot actiona urmatoarele categorii de forte
si moment: forte motoare, forte de rezistenta tehnologica (utild), forte elastice si forte de inertie
(masice). Acestea pot fi clasificate dupa doua criterii principale:

a. caracterul miscarii transmise;
b. pozitia ocupata de forta in raport cu sistemul mecanic.

a. Dupa caracterul miscarii transmise, fortele si cuplurile pot fi motoare sau
rezistente. Fortele motoare pot fi pot fi propriu-zise (provenite din transformarile
energetice sau din acumulare de energie mecanicd) si forte motoare induse (forte
elastice, forte de inertie (masice) sau forte gravitationale). Fortele si cuplurile
rezistente se impart n forte de rezistentd tehnologica si forte de rezistenta pasiva.
Fortele de rezistenta pasiva pot fi disipative (forte de frecare cu mediul, forte de
frecare din cuplele cinematice) si recuperative (forte elastice si forte masice).

b. Din punct de vedere a pozitiei fortei fati de sistemul mecanic, fortele pot fi
exterioare (forte motoare propriu-zise, forte de rezistentd utila — tehnologice, forte
de frecare cu mediul, forte elastice, forte masice si forte gravitationale). Si interioare
(forte de inertie, reactiuni din cuplele cinematice, fortele de frecare din cuplele
cinematice). Fortele motoare (Fm) sau cuplurile motoare (Mm), actioneaza in sensul
elementelor conducitoare, producand lucru mecanic, pozitiv adici dL,, = E,, -
ds = E,, - dgcosa > 0 (forta si viteza punctului de aplicatie a fortei formeaza un
unghi ascutit dL,, = F,,V - d; > 0. Forta motoare actioneaza in sensul accelerarii
miscarii (figura 3.1.a). Fortele sau cuplurile rezistente (Fr, M) (figura 3.1.b) se aplica
elementelor conduse ale masinii, actiondnd in sens contrar miscarii masinii
determinand franarea masinii. Acestea produc lucru mecanic negativ.

dL, = FEd;, =FEds-cosa <0

A B ¢ 4 = A
o V4
Mm ; = E.
A
05 w o M
a) b/
Figura 3.1.

Fortele de greutate G = mg se caracterizeaza prin aceea ca dezvolta lucru mecanic
pozitiv Intr-un interval de timp sau chiar nul. Ceea ce este specific fortele de greutate este faptul
cé lucru mecanic Lg aferent unui ciclu geometric @y de functionare al masinii este nul. Fortele
de inertie si cuplurile de inertie (Fi si Mij) sunt produse de miscarea variatd a elementelor
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mecanismului. Este sunt forte masice, repartizate pe elementele masinii. In cursul unui ciclu
cinematic produc lucru mecanic negativ, pozitiv sau chiar nul.

Fortele elastice sau momentele elastice (Fe si Me) apar datoritd deformatiilor unor
elemente (arcuri) si acumuldrii energiei potentiale pe seama lucrului mecanic motor intr-o faza
de miscare. Fortele de legaturd (reactiune din cuple) se caracterizeaza prin aceea ca lucrul
prestat este nul (daca se neglijeaza frecarile). Determinarea reactiunilor din cuplele cinematice
se face pe baza principiului lui D’Alembert dupa care: un sistem de rigide se afla in fiecare
moment al miscarii In echilibru sub actiunea fortelor exterioare de legatura si a fortelor de
inertie.
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CAPITOLUL 4
FRECAREA IN CUPLELE CINEMATICE

4.1. Fenomenul frecarii

Frecarea este un proces de natura fizico-chimica complex, care se produce intre doua
suprafete in contact, aflate in miscarea relativa. In cuplele cinematice, acest proces este ddunator
conducand la incalziri si uzurd sau vibratii prin aparitia frecarii cu intermitenta (stick-slip sau
miscare sacadati). In unele cazuri frecarea este utild (frine, ambreiaje, transmisii prin curele,
etc.).

In functie de prezenta unei cantititi de lubrifiant intre suprafete in contact, pot exista
urmatoarele regimuri de frecare:

Frecare uscatid — apare in cazul contactului direct a doud suprafete intre care nu se

interpune nici o molecula de lubrifiant.

Pentru explicarea frecarii uscate au fost emise mai multe teorii:

- teoria mecanica (forta de frecare corespunde energiei cheltuite pentru escaladarea
asperitatii rezultate Tn urma prelucrarii suprafetelor);

- teoria adeziunii moleculelor — care explica frecarea prin invingerea interactiunii
moleculare de pe suprafetele in contact;

- teoria puntilor de sudurd — conform careia frecarea se explica prin energia cheltuita la
deformarea elastica, plastica sau ambele;

- teoria molecular mecanica (frecarea este rezultatul invingerii fortelor de pe o suprafata
pe alta prin cuante de energie, producandu-se transfer de material si particule de uzurd).

Cea mai raspandita este teoria puntilor de sudura.

Dupa Bowden si Tabor, componentele cele mai importante ale frecarii sunt fortele de
forfecare a puntilor de sudura. Contactul are loc intre asperitatile suprafetelor si sub actiunea
presiunilor create de sarcini zonele de contact se deformeaza plastic iar cele doud corpuri adera,
constituindu-se micro-jonctiuni (punti de sudurd intre asperitati). Atunci cand suprafetele
aluneca una peste alta, micro-jonctiunile formate trebuie sa fie forfecate, forta de frecare fiind
aproximativ egala cu forta ce produce forfecarea.

Frecare limitd este caracterizata prin interpunerea unor straturi foarte subtiri de

lubrifiant intre suprafetele in contact

Pe suprafata straturilor in contact existd molecule absorbite care rezista la forfecare,
alunecarea avand intre ele , cu o frecare mult redusa fatd de contactul uscat dar superioara
frecarii in regim fluid. In acest stadiu importanta viscozitatii fluidului ca atare trece pe plan
secundar, frecarea fiind influentata in mare masurad de natura, proprietatile chimice, fizice si
mecanice ale suprafetelor marginale si mai ales onctuizitatii lubrifiantului. Legaturile din
straturile marginale de trecere de la metal la lubrifiant sunt de natura fizico-chimica. Asemenea
legdturii intre molecule pot avea loc fard modificarea structurii interne a moleculelor (absorbtie)
sau cu modificarea acestei structuri si realizarea de legaturi chimice noi (chemosirbtie).

Frecarea semifluida (mixtd) se caracterizeaza prin interpunerea intre suprafetele cu un
anumit grad de rugozitate, a unui strat de lubrifiant care se rupe si se reface.

Frecarea fluida se obtine atunci cand suprafetele de frecare sunt separate printr-un film
continuu de lubrifiant. Natura acesteia este complet diferitd de cea uscatd, asperitatile
suprafetelor fiind complet separate prin lubrifiant, iar moleculele din interiorul stratului de
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lubrifiant nu sunt supuse fortelor de absorbtie. Forta de frecare este datorata rezistentei la
forfecare din stratul de lubrifiant si se determind pe baza legii lui newton:

dv
T=T]'E

unde: n este vascozitatea dinamicd a lubrifiantului, T este tensiunea de forfecare a
. .. d N o g : . -
lubrifiantului iar ﬁ este gradul de viteza pe directie normala a stratului de lubrifiant. Daca se ia

drept criteriu de clasificare felul miscarii corpurilor in contact poate exista cu rostogolirea (in
cuplele cinematice superioare).

Dupa carecterul miscarii relative dintre suprafetele in contact, contactul poate fi fix sau
mobil.

4.2. Frecarea in cuple de translatie

Contactul mobil:

a) Frecarea intr-0 cupla de translatie in forma cea mai simpla apare in cazul in care
elementul mobil 1, deplasandu-se in raport cu elementul 2, cu viteza v, apasa pe acesat numai
cu suprafata inferioard. Neglijand frecarea, reactiunea din partea elementului 2 ar fi indreptata
in lungul normalei n-n la suprafata de contact a elementelor. Datorita actiunii fortei de frecare,
reactiunea reald R este Inclinata fata de directia normalei cu unghiul de frecare o.

Directia reactiunii R determina orientarea fortei de frecare actionand in sens contrar fata
de sensul vitezei v. Daca elementul 2 este de asemenea mobil, reactiunea elementului 1, Ry are
evident sensul corespunzator orientarii fortei de frecare F12, opuisa sensului vitezei vi2. Unghiul
¢@o determina directia reactiunii R21 corespunzdtoare fecdrii in stare de repaos a cuplei
mentionate de translatie (frecare de repaos sau de aderentd). Forta tangentiald care se opune
deplasarii relative se numeste forta de frecare si astfel conform desenului (figura 4.1.).
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Figura 4.1.

F{,=uF3,, unde p este coeficientul de frecare cu alunecare care depinde de natura corpurilor in
contact, rugozitatea suprafetelor, presiunea de contact, viteza relativa, temperatura suprafetelor.
. Fh - .
Unghiul ¢ are valoarea tgep = F—; = . Pot apare urmatoarele cazuri:
- Elementul 1 (patina) se deplaseaza accelerat pe elementul 2 cand Fi>F%,.
- Elementul 1 este autofranat atunci cad este indeplinita conditia
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FI<F3, sau F{* - ¢ < FJ} - tg,,, in aceste conditii rezultp tg, < tg,.

In cazul cuplei de translatie, miscarea relativa nu se produce atunci cand forta exterioara
actioneaza dupa o directie cuprinsd in interiorul unghiului de frecare ¢ existand in acest caz
frecare de aderenta, coeficientul de frecare de aderenta (¢g) fiind mai mare decat cel al frecarii
de miscare (¢, > @). Daca elementul 1 nu se deplaseaza in orice directie pe elementul 2
miscarea relativd nu se produce atunci cand forta exterioara este cuprinsa in interiorul conului
cu unghiul la varf 2¢ numit unghi de frecare. Pe baza acestor date se emit urmatoarele concluzii
privind frecarea uscata de alunecare:

- coeficientul de frecare se considera constant pentru un mecanism rodat care
functioneaza la viteza de regim;

- forta de frecare de alunecare este proportionald cu recatiunea normald la suprafata de
contact;

- frecarea de aderentd se manifestd Tn momentul initial al miscarii si este varianbila
crescand de la 0 pana la o valoare maxima mai mare decat frecarea de miscare;

- frecarea de miscare este constantd si mai mica decédt valoarea maxima a frecarii de
aderenta.

b) Daca fortele Q si P determina o forta F care actioneaza sub un unghi o asupra
elementului mobil 1, se va produce apasarea acestuia pe ambele laturi ale glisierei 2 (daca jocul
nu este mare). Pentru determinarea influentei frecarii este necesara determinarea repartitiei
presiunii pe suprafetele de contact ale alementelor. In general presiunea p reprezinti raportul
dintre forta de apadsare normala la suprafata de contact Q si aria suprafetei de contact, a carei

expresie depinde de forma suprafetei: p = % Rezultanta presiunilor este aplicata in centrul

geometric al suprafetei de contact. In cazul considerat se poate presupune ca presiunea p variaza

liniar pe lungimea suprafetei de contact fiind egala cu zero in planul de simetrie al acesteia
(figura 4.2.).
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Figura 4.2.

Reactiunile N4 si N, vor fi aplicate la distante b/3 fatd de punctele exterioare de contact,
in care presiunea normala are valoare maxima. Distanta dintre suporturile celor doud reactiuni

este] = 2b — 2b = p,
3 3

c) Frecarea in cuple de translatie in forma de pana, presiunile se repartizeaza uniform
pe ambele parti ale elementului sub forma de pand producand reactiunile rezultante N; si
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Figura 4.3.

Aceste reactiuni au o directie perpendiculara pe suprafata de contact. Forta de frecare
rezultatd reprezinta suma algebrica a fortelor de frecare uN; si uN,, F¢ = p- (N; + N,) = 2pN.
Pentru ca elementul 1 sa aiba o miscare pe elementul 2 este necesar ca: P = 2uN. Din conditia
de proiectie a fortelor pe verticala rezultd: N = Q/2 - sina. Presiunea p (uniforma pe suprafetele

laterale are valoarea): p = %.
4.3. Frecarea in cadrul contactului fix
a) Contactul pe suprafetele plane ale unei pene paralele
In cazul unei pene paralele care serveste la transmiterea momentului de torsiune dintre
arbore si butuc (figura 4.3) repartitia presiunii pe fetele laterale ale penei este uniforma.
Contactul se realizeaza intre arbore si pand cu presiunea p; si intre pana si butuc cu presiunea
p». Pe fetele laterale ale penei vor lucra fortele de frecare Fg; respectiv Fg,. Din conditia de
exchilibru a arborelui respectiv butucului (ecuatii de momente fata de centrul arborelui) rezulta:
b
M¢ = Nix; — pNy >
M¢ = Npx; — uN; 2;
2My |
N1,2 - 2X1,2—ub’
M; este momentul de transmisie de Imbinare.

Na B \} ! }
! s | 7 £ I ¢ )
L}fiy‘ l Pil*— Z2 %
i , MYy
/Xzi b - /D/
My
x orégr_e _ Xg
Figura 4.3.

b) Contactul pe suprafete plane ale unei pene longitudinale cu stringere
Ingropate partial in arbore si partial in butuc, pot transmite momente de rasucire mari
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(figura 4.4.). realizeaza solidaritatea arbore-butuc prin apasare ce se exrcita asupra fundului
canalului din butuc respectiv din arbore fara contact pe fetele laterale.

Figura 4.4.

Fortele Ny si uN; precum N, si uN, reprezinta legaturile dintre pana si arbore, respectiv
pana si butuc. Forta Q reprezinta forta de batere care va realiza forta de strangere Ny = b - [ - p;
(p1-este presiune de contact care nu trebuie sa depaseasca tensiunea admisibila de strivire).
Facand proiectia fortelor pe directia fortei de batere rezulta:

Q = uN; + Nytg(a + ¢): Q = N[tg(a + ¢) + tge]
deoarece: u = tge

c) Frecarea in cupli cu surub-piulita
Strangerea piulitei unui surub sub actiunea unui forte axiale F poate fi echivalenta cu
deplasarea unui corp cu greutatea F pe un plan inclinat cu unghiul B fata de orizontala, care este
de fapt unghiul de inclinare a spirei filetului ( figura 4.5.). Forta F; necesara pentru deplasarea
corpului pe plan inclinat corespunde fortei F care aplicata la un brat d, /2 (d, diametrul mediul
al filetului) da nastere la deplasarea piulitei pe surub sub sarcina F.

Figura 4.5.

55



Corpul se afla in echilibru sub actiunea acestor forte. F¢ este forta de frecare, N
reactiunea normal, astfel ca: R = F¢ + N.

d) Frecare de rostogolire
Fecarea de rostogolire se manifesta printr-un cuplu de moment M,.. Se considera cazul
unui cilindru pe o suprafatd plana (figura 4.6.a). Se presupune ca se realizeaza contactul intr-un
singur punct. Necesitatea de a se tine seama de deformatii rezultd imediat deoarece ramanand
in ipoteza unui contact punctual in A, in acest punct nu se pot indtroduce decat rectiunea normal
N si forta de frecare Fy ecuatiile de echilibru fiind:

F-F=0N-G=0;F-r=0

Rezultd cd F = 0 adica cu orice fortd F oricat de mica s-ar putea pune in miscare
cilindrul. In realitate din cauza deformatiilor, contactul intre roati si calea de rulare se face pe
omica suprafatd care este simetrica in raport cu suportul fortei F, cand nu actioneaza F si
asimetrica dacd actioneaza si forta orizontala F (figura 4.6.b).

4

a) b) c) d)
Figura 4.6.

Suportul rezultantei N a rectiunilor normale se afla la o distanta ,.e,, fatd de punctual
theoretic de contact A (figura 4.6.c). Suportul rezultantei F; a reactiunilor tangentiale trece
aproximativ prin A. Introducand in punctul teoretic de contact doua forte egale si directe opuse,
avand modulul N (figura 4.6.c) fortele de legatura sunt echivalente cu fortele N si F¢ aplicate in
A si cu un cuplu de frecare de rostogolire M, = N - e (figura 4.6.d). Ecuatiile de echilibru vor
fi:

F-F=0N-G=0;M,—F-r, =0

Practic se vede daca F depdseste o anumita valoare, roata incepe sd se miste, deci M,
este limitat: M. = ssau N - e = N - s, astfel e = s. Miarimea ,,s,, poatd numele de coeficient de
frecare cu rostogolire, reprezentand distanta maxima ,,e,, cu care se poate deplasa paralel cu ea
reactiunea normald N fasa de punctul teoretic de contact A. se observa ca in problemele de
frecare cu rostogolire intervin atat cuplul de frecare de rostogolire cat si forta de frecare de
alunecare F;.

In cazul unei cuple cinematice formati din doi cilindu (roti de frictiune cilindrice),
(figura 4.7.), transmiterea momentului de torsiune trebuie sa se faca prin rostogolire pura.
Pentru acest motiv forta de frecare de alunecare dintre cei doi cilindri va trebui sa actioneze ca
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forte motoare pentru cilindru condus, iar valoarea sa se indeplineasca conditia de realizare a
rortogolirii pure.

Figura 4.7.

2M o . . s
Astfel: Ff=pu-Q =2 F, = =2 relatie in care Fy, este forta de rezistentd util3,
D2 S k] El

tenagentd la cilindru condus, iar M, este momentul rezistent util. Cunoscand presiunea
admisibild de contact se pot dimensiona sau verifica rotile de frictiune.

e) Frecarea de pivotare
Miscarea de pivotare se intalneste n constructia pivotilor, ambreiajelor si franelor cu

frictiune. Pe suprafetele in contact apar presiuni si forte de frecare. Suprafetele in contact sunt
generate de curba meridiand y = y(x) in jurul axei Oy. Presiunea pe suprafata de contact este
comstanta pe cercul paralel de raza x si variabila pe meridian. Rotatia relativa a celor doua piese
se numeste pivotare, iar cuplul de moment M, se numeste cuplu de frecare de pivotare. Pe
suprafata elementard de contact actioneaza fortele normale elementare dN si fortele de frecare
elementare dF; in plan paralel si dF'¢ in plan meridian (figura 4.8.).

J

Me
% >
/7 % "
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N A «!ly -
o o d/?
/ J/// %
-
£

Figura 4.8.
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Fortele elementare dF¢ sunt tangente la meridian si apar datorita micilor deplasari axiale
provenite din deformarile elastice ale celor doua piese sub actiunea fortei Q iar fortele dF¢ apar
datoritda momentului de torsiune M,. In regim de miscare stabilizat fortele de frecare dF'; dispar.

Pentru forma curbei meridiane, cazurile cele mai des intdlnite in practica sunt suprafete
de contact plane, conice si sferice, folosite in constructia pivotilor, ambreiajelor si franelor cu
frictiune. In privinta repartitiei presiunii pe suprafata de contact mai des utilizate sunt ipotezele:

- Ipoteza p = constant, in care poate fi admisa numai in cazul cantactelor dintre piese
noi, corect prelucrate. Din cauza uzurii si deformatiilor cele doud piese acesta ipoteza
nu ramane valabild in timpul functionarii cuplelor;

- Ipoteza proportionalitatii dintre uzura si puterea specifica mpmentand pierdutd prin
frecare, in orice punct al suprafetei p - X = constant. Acesta ipoteza este mai exacta
decat cea precedenta;

- Ipoteza conform careia presiunea de contact dintre cele doua piese este proportionala cu
uzura acestora, iar uzura este cu atdt mai mare cu cat normala in punctul considerat de
contact are o directie mai apropiatd de axa de rotatie relativa dintre suprafete. Aceasta
ipoteza tine seama de comportarea reald a contactului in timpul functionarii. Ea conduce
la relatia p = pg - cosa in care p, este presiunea pe directia fortei de apasare Q.

4.3.1. Frecarea de pivotare in cazul suprafetelor plane

Particularizand in relatia generala @ = 0, iar curba meridiana are ecuatia y = 0 (figura
4.9.), obtinem:

R
Q=2T[f p-x-dx
r

7\
\\ SR
éN R 2
N P
i 2 A !
£ Po—— . ” S\ - 7
A N £l
Mﬁn—- E h & 4 -
&
Figura 4.9.

Forta de aplecare necesara pentru realizarea momentului de pivotare care sa realizeze
momentul de torsiune necesar (cazul ambreiajelor cu suprafata de contact pland), devine:

:B’Mt
vl

Q

relatie in care B este un coeficient de sigurantd pentru transmiterea momentului. Considerand
ipoteza a doua px = constant cu aplicatii in cazul fusurilor axiale (pivotilor), (figura 4.9.), care
au sarcind principala dupa directia axiala forta Q devine egala cu:

Q =2mpx(R—r)
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Q
2m(R-r)’
de lucru intre doua limite): pypin =

astfel presiunea nefiind constanta (variaza hiperbolicpe suprafata
Q . Q

2m(R-1)R $1 Pmax = 2m(R-1)r’

In acest caz , presiunea fiint teoretic infinita (r = 0,x = 0), in centrul pivotului se
produce o uzura rapida a suprafetei mai putin dure si automat suprafata de lucru devine inelara.
Aceasta este motivul utilizarii cu precadere a suprafetei inelare de lucru (uniformizarea
presiunii de contact) conditia de verificare este ppax = pa pentru materialele urilizate.
Cuplajele cu suprafatd conica de frictiune pot fi fard sau cu autofrdnare. Autofranarea este
fenomenul de mentinere a contactului dontre piese sub actiunea fortelor rezistente de frecare
atunci cand forta sau momentul motor se anuleaza, iar forta sau momebtul de rezietnta util
actioneaza in sensul desfacerii contactului. Acest fenomen este echivalent cu schimbarea

sensului fortelor de frecare. Deci asupra cuplajelor trebuie aplicata o forta Q' = 0.

de unde rezulta: px =

4.4. Frecarea in lagare si articulatii

In aplicatiile tehnice intervin articulatiile cilindrice sub forma lagarelor. Portiunile din
arbori sau osii in contact cu lagirele poartd numele de fusuri (figura 4.10.a). In timpul miscarii
de rotatie a arborelui intre fus si lagar are loc o alunecare sau in cazul unui lagér cu rulmenti, o
rostogolire.

{;JS
/096r
X

a) b)
Figura 4.10.

Repartitia presiunii de contact si frecarea de alunecare in aceste cuple depinde de gradul
de uzurd al acestora dupa care se deosebesc: cuple noi neuzate, cuple cinematice rodate si cuple
cu joc (uzate). Presiunea P este repartizata uniform an cuplele cinematice noi fara joc si dupa o
lege cosinusoidala la cuplele rodate. Conditia de echilibru a fusului permite deterinarea fortei
Q respectiv a presiunilor (figura 4.10.b) si a momentului de frecare M.

Observatie: n cupla rodata frecarea este mai micd decat in cupla de rotatie nerodatd. De aceea
se recomanda rodarea cuplei Tnainte de functionarea normala.

Se recomanda o cupla de rotatie cu joc formata din fusul de raza r si cuzinet, contactul
avand loc dupa generatoarea comuna. In repaus, sub actiunea fortei exterioare Q fusul apasi pe
cuzinet si provoaca reactiunea fara frecare N a carei directie trece prin punctul de contact A
(figura 4.11.a). cand fusul se roteste in sensul dat de viteza unghiulard o, acesta se va urca pe
cuzinet pand in punctul A’ in care va actiona cuplul de frecare de rostogolire M, si forta de
frecare de alunecare (figura 4.11.b).
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Figura 4.11.

Ecuatiile de echilibru sunt: Ff = Qsina = 0; N — Q - cosa = 0; M, + Q,sina — M; = 0;
1 care se aduga conditia de echilibru cu frecare: M. = s - N; F; = p - N. Momentul cuplului de
frecare din lagar M este egal si direct opus lui My, iar reactiunea R este egala si direct opusa
fortei Q. Prin urmare conditia de rotatie a fusului este ca M = M, sau Mg = pu'R-r. de
asemenea se poate observa din figura ca: My = Q - p, Unde p este raza unui cerc concentric cu
susul, numit cerc de frecar, la care este tangent suportul reactiunii si se poate determina cu
urmatoarea relatie: p = p'r.

Folosind cercurile de frecare permite dimensionarea articulatiilor mecanismelor in
vederea evitirii blocarii acestora. In cazul frecarii apare notiunea de zond moarti. Momentul

rezistent M, din axul 0 al articulatiei este echilibrat de forta Q aplicata in punctul A al parghiei
OA (figura 4.12.).

Figura 4.12.
In pozitia 1, forta Q provoaca provoaci un moment Q - a echilibraind momentul rezistent
si momentul de frecare Q - p. Momentul rezistent va avea valoarea M,Q(a — p). Atunci cand

a = p, adica forta Q este tangenta la cercul de frecare, momentul care echilibreaza momentul
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rezistent (momentul util de transmis devine nul, iar axul nu se poate roti). Tangentele 2 si 3
duse din punctul A la cercul de frecare, determina limitele zonei in care forta Q nu poate
produce rotatia axului, indiferent de valoarea momentului M;..

4.5. Frecarea in cupla de translatie pe suprafata cilindrica
Se considera repartitia cosinusoidald a presiunii pe suprafata de contact (figura 4.13.).

Figura 4.13.

Acest fenomen se numeste autoblocare. Trebuie facut distinctie dintre fenomen de
autofranare si cel de autoblocare. Autofranarea se opune tendintei de miscare in sensul provocat
de forta rezistenta atunci cand forta motoare isi schimba sensul, in sensul fortei rezistente utile.
Spre deosebire de aufranare, autoblocarea are loc in sensul miscarii produse de forta motoare.
Fenomenul de autofranare este un factor favorabil in functionarea unor mecanisme, fiind impus
inca din faza de proiectare, pe cand autoblocarea conduce la cresterea fortelor peste limitele
admise si astfel distrugerea unor organe de masini.

4.6. imbiniri cu stringere elastici care transmit forte si momente prin frecarea
realizata intre suprafetele de contact

Dupa cum s-a aratat, in functie de numarul de restrictii si numarul de miscari intre doua
elemente, poate apare si cazul legaturii rigide sau a imbinarii. Astfel imbinarile sau ansamblarile
prin strangere elastica folosesc efectul defirmatiilor elastice ale materialelor. In urma strangerii
(data de deformarea elasticd), asupra suprafetelor in contact se exercitd o presiune p si, ca o
consecinta, forte de strangere care genereaza forte de frecare ce se opun tendintei fortelor sau
momentelor de exploatare de a modifica pozitia relativa a pieselor imbinate.

Dupa solutia constructuva adoptatd, asamblarile elastice pot fi cu strangere proprie,
adica fard organe de strangere auxiliare sau cu organe de strangere auxiliare.

Astfel la ajustajul cilindric cu suprafata neteda (figura 4.14.) arborele cu diametrul d;
este introdus prin forta in alezajul cilindric de diametru d, al alezajului se va mari.
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In ceea ce priveste deformarea, alungirea transversala va fi mai mare la materialul mai
moale. In ansamblarile executate din materiale cu alungire relativd redusa, strangerea trebuie
astfel aleasa incat sa produca o frecare destul de mare, iar pe de alta parte limita de elasticitate
a materialului sd nu fie depasita. Aceste tipuri de asamblari se mai numesc si asamblari prin
presare. In timpul montirii o parte din varfurile rugozititilor (proeminentelor) suprafetelor
conjugate se deformeaza elastic sau ciar plastic, iar altele sunt forfecate.

Daca se noteazd cu d diametrul ansamblului realiat este necesar ca d, =d = d;.
Strangerea rezultati va fi: S = d; — d,. Intre arbore si butuc se naste o presiune, astfel incat la
tendinta de deplasare axiald a arborelui cu o fortd F sau cu o rotire la transmiterea unui moment
de torsiune My, vor apare intre arbore si butuc forte de frecare F¢r sau momente de frecare M.
Conditia de realizare a imbindrii este: F; = F sau My = M.

Asamblarea prin presare se poate realiza manual sau mecanic cu ajutorul preselor. In
loc de presare fortata, asamblarea se poate realiza si prin incalzirea butucului sau prin racirea
arborelui 1 montaj pand cand d, = d;. Stringerea se realizeaza prin revenirea piesei la
dimensiunea initialda dupa montaj: imbinarea in acest caz numindu-se imbinare prin fretare.

Ricirea arborelui se poate realiza cu aer lichid la temperatura de -190°C sau cu dioxid
de carbon solid la temperatura de -70°C. Dacd asamblarea este solicitatd de o fortd axiala F,
conditia de rigiditate a imbinarii este ca forta F care transmite sa fie mai micp sau la limita egala
cu forta de frecare dintre piese.

Dacéd ansamblul este solicitat de un moment incovoietor M; (figura 4.15.) atunci
sectiunea acestuia tinde sa roteasca arborele in jurul axei care trece prin punctul 0. Legea de
variatie a presiunii de contact, In planul axial se poate admite liniard. Prin suprapunerea acestei
presiuni datd de M; peste cea de strangere se obtine epura trapezoidala a presiunilor rezultante.

62



Figura 4.15.

Din categoria asamblarilor elastice cu organe auxiliare, vom analiza asamblarile cu
bratari elastice (figura 4.16.). Acestea se folosesc in constructia de aparate la fixarea si montarea
elementelor rotative de pe arbori. Prezintd avantajul unei Incarcdri constante, nu slabesc
sectiunea arborelui si pot fi deplasate dupa dorintd. Bratarile pot fi cu o singurd deschidere
(figura 4.15.a) sau cu doua deschideri (figura 4.15.b).

-

a) a)
Figura 4.15.

in cazul bratarii cu o singura deschidere ecuatia de moment fati de punctul A se poate
. d d D . A
scrie astfel: Q = (a + 5) -N 5= 0, ecuatie din care se poate determina forta Q de strangere a

surubului. Momentul de frecare My = p - Nd, iar momentul rezistent la torsiune M; = F - 1.
Conditia de functionare este ca momentul de frecare dat de reactiunea N sa fie mai mare sau la

e : - Fl :
limita egal cu momentul rezistent: M¢ = F -1 = uNd unde la limita N = o respectiv forta

Q — F-l

2u(a+y)
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Cu ajutorul fortei Q se pot dimensiona suruburile pentru stringerea bratirii. In cazul
bratarii cu doua deschideri, momentul de frecare M; care echilibreaza momentul de tranmis M,
este: My = uNd.

4.7. Frecarea in cuple cinematice cu elemente flexibile

Elementele flexibile care Infasoara roti sau tamburi formeaza cuple cinematice numai
in cazul cand intre elementul flexibil si roatd existd o fortd de frecare care face posibila
transmiterea miscarii si a energiei. Astfel de cuple cinematice se folosesc in cazul transmisiilor
prin curele late si trapezoidale. Un caz particular al acestei cuple 1l constituie franele cu tambur
la care elementul flexibil este fix, forta de frecare fiind folositd la modificarea vitezei
elementului franat.

4.7.1. Transmisii prin curele

Transmisiile prin curele servesc la transmiterea energiei de la un arbore motor la cel
condus, folosind frecarea dintre un element intermediar flexibil, tensionat si fara sfarsit numit
curea, ce se infagoara pe roata conducatoare si cea condusa.

Pentru a putea fi transmisd miscarea de la roata motoare 1 la roata condusa 2, este
necesar ca intre roti si curea s existe o aderentd. In acest scop, cureaua se pretensioneaza initial
(se intinde) astfel ca in fiecare ramura din curea apare forta F,, (figura 4.16.).

Komurd aelive,

Py

Figura 4.16.
Daca asupra curelei actioneazd momentul motor My, atunci ramura activa de jos va fi

intinsd, iar cea pasiva (de sus) va fi comprimata, in ramurile curelei aparand fortele F; si F,.
Echilibrul de momente fatd de axa rotii de curea permite determinarea fortei utile de transmis
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F, = F; — F, = 2M;;/D;. Lungimea geometricd a curelei in timpul functionarii nu se modifica
si nu depinde de incércare. Astfel, alungirea suplimentard a ramurei active este compensata de
comprimarea ramurei pasive. Fortele din cele doud ramuri vor fi: F; = Fy + AF; F, = F, — AF.

Considerand cureaua ca un fir (grosimea ei fiind foarte micd in raport cu diametrul
rotilor) flexibil si inextensibil, neglijdndu-se greutatea si considerind coeficientul de frecare

constant, se determind o relatie intre F; si F, tindnd seama de fenomenul de frecare (reatia lui
Euler), (figura 4.17.)

I /ad'/V

Figura 4.17.

Considerand cureaua intinsa, pe linia de contact vor apare presiuni variabile p, astfel ca
in fiecare punct de contact va lua nastere o reactiune normald dN si corespunzator forte de
frecare pdN. Izoland un element de curea, condisiile de echilibru (suma de momente si suma
de protectii de forte), vor fi: %dF + g - udN - % -D(F+dF) = 0.

Ecuatiile permit determinarea fortei minime de intindere F, la care este insa posibilad
transmiterea fortei utile. La transmiterea fara role de intindere unghiul de infasurare depinde de
»A,, s1 marimea lui 1, unghiul de infasurare se micsoreaza si scade capacitatea portanta a
transmisiei, motiv pentru care transmisiile se limiteaza la anumite valori 3, A si 1.

in primul caz se foloseste marimea artificiala a frecarii, pe baza efectului de impéanare a
curelei in canalul de roata din curea, iar an al doilea caz, marirea unghiului B cu ajutorul rolelor
de intindere (figura 4.18.)

Figura 4.18

Din expresiile fortelor F; si F, rezulta ca forta de intindere variaza de-a lungul curelei
de la F, in ramura pasiva la F; in ramura activa cu valori mai mari. In figura 4.18., pentru o
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reprezentare schematicid fortele F; si F, sunt rabatate cu 90°. Aceste forte corespund
deformatiilor mai mari Tn ramura motoare si mai mici in cea pasiva. Peportiunea BC de
infasurare a curelei pe roata motoare, ca urmare a scaderii fortei de la F; la F,, deformatia
curelei se va micsora, (figura 4.19.).

Figura 4.19.

Astfel, datorita acestor deformatii (scurtdri, lungiri), in timpul infasurari pe rotile de
curea, se va produce o alunecare. Deoarece acest gen de alunecare este cauzata de deformatia
elasticd a curelei se va numi alunecare elastica si nu poate fi evitata.

Alunecarea elastica are loc numai pe o portiune a suprafetei de contact an care starea de
efort din curea variazd exponential. Unghiul corespunzator zonei de alunecare elastica se
numeste unghi de alunecare 3,, iar unghiul . se numeste unghi de repaus sau de contact aderent
si este situat in zona @n care incepe infasurarea curelei pe roatd. Pe arcul corespunzator
unghiului B, nu are loc alunecarea elastica.

Pe roara conducatoare se va produce o alunecare a curelei pe arcul ,, cureaua raimanand
in urma rotii, pardsind roata motoare cu viteza v, < v;. In timpul infasurarii curelei pe roata
condusd, pe portiunea inactiva va avea viteza v, pe care o imprima rotii, iar pe portiunea de
alunecare (arcul activ) alungirea curelei creste, astfel va apare o alunecare inainte, fatd de roataa,
parasindu-o cu viteza v; .

Marimea arcului activ 3, depinde de marimea fortei utile F,. La marirea fortei F,
mentinand aceeasi intindere initiala, arcul activ va creste astfel incat, la un moment dat 3, = B,
ceea ce Tnseamna ca se utilizeaza Intreaga capacitate portanta a curbei, forta F, avand valoare
optima. Mirind forta F,, in continuare va apare fenomenul de patinare a cuelei cu roti. in mod
experimental s-au trasat curbe care stabilesc dependenta dintre coeficientul de alunecare
elastica si coeficientul de tractiune.

Curbele de alunecare prezinta importanta pentru dimensionarea rolei pe baza punctului
optim de functionare. In cazul curelelor trapezoidale (figura 4.20.), ca urmare ca urmare a
formei trapezoidale a sectiunii curelei intevine efectul de pana care contribuie la cresterea
frecarii si deci a portantei.
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Figura 4.20.

Astfel: F, = 2uN = ZZL_le = ’'Q unde: u' = —=. Forta periferica utild creste
Sin— S

odata cu scaderea unghiului d/2. Pentru evitarea Intepenirii curelei in canalul rotii la scaderea
unghiului d/2 se recomanda ca d = 34°. La transmisiile prin curele trapezoidale se pot aplica
aceleasi relatii ca si In cazul curelelor late cu precizarea ca exponentul - 3 se corecteaza cu un
coeficient K, care introduce efectul grosimii mai mari a curelei comparativ cu latimea.

4.7.2. Frane

Franele cu banda realizeaza la o fortd de franare relativ mica un moment de franare mare
avand 1n acelasi timp o constructie simpla. Dezavantajul principal al acestor frane 1l constituie
faptul ca produc o solicitare importantd de incovoiere a arborelui franei. Franele cu banda
exterioard se compun dintr-un tambur de diametru d infasurat de o bandad flexibila din otel
prevazuta pe suprafata de contact cu tamburul cu o garniturd de franare, ale carei capetesunt
fixate pe bara de actionare a franei (figura 4.21.).
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Figura 4.21.

Frana cu banda simpla (figura 4.21.c.) se realizeaza in mod obisnuit pentru valori ale
unghiului de infasurare 3 = T 3;“ Schimbarea sensului de franare conduce la schimbul rolului

fortelor F; si F, si la cresterea considerabila a fortei F necesara franarii.

Pentru a putea realiza franarea cu aceeasi forta de actionare Fin ambele sensuri, capetele
benzii trebuie legate in acelasi punct al parghiei de actionare (figura 4.21.c.) sau an puncte egal
departate in raport cu articulatia parghiei (figura 4.21.d.). la schibarea sensului de rotatie,
eforturile din banda isi schimba valorile intre ele, insd momentul dezvoltat in raport cu
articulatia parghiei este acelasi, iar forta necesara franarii va avea acea valoare. In aceasti
situatie presiunea de contact dintre banda si tambur are valoare maxima, care nu trebuie sa
depaseasca valoarea admisibild pentru garnitura de franare folosita. Banda metalica pe care se
fixeaza garnitura de franare se calculeaza la intindere folosind valoarea fortei maxime.

4.8. Frecarea in cupla superioara de rostogolire

Studiul cuplei superioare de rostogolire se reduce la studiul rulemtilor. Miscarea relativa
intre fus si lagir se realizeazd prin rostogolirea unor corpuri interpuse intre aceste doud
suprafete si care fac parte din structura rulmentului.

Un rulment este alcatuit in principiu din doua inele de rulare (cai de rulare) si mai multe
corpuri de rulare mentinute intr-o pozitie relativ constantd unele fatd de celelalte prin
intermediul coliviei. Constructia rulementilor permite realizarea lor In productia de masa
precum si standardizarea lor, ceea ce reduce pretul de cost.

Avantajele lagarelor de rostogolire fata de cele de alunecare sunt:

- pierderi mai mici prin frecare in special la pornire si la oprire;
- eliminarea uzurii fusului;
- interschimbabilitatea usoard;
- portantd mai mare pe unitate de lungime de fus;
- eliminarea materialelor de antifrictiune deficitare;
- consum mic de lubrifiant;
- joc radial redus;
- nu necesitd rodaj.
Dezavantajele rulemtilor sunt legate de urmatoarele aspect:
- sensibilitate la supraincdrcari si socuri;
- defectarea se face brusc;
- necesita cerinte severe de executie si montaj;
- dificultati de montaj;
- zgomot mare;
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- gabaritul pe diametru este mai mare decat a lagarelor de alunecare insa pe lungime este
mai mic.

4.8.1. Clasificarea rulmentilor
Rulmentii se pot clasifica astfel (figura 4.22.):
Dupa forma corpurilor de rulare in:
- rulmenti cu bile;
- rulmenti cu role.
Dupa modul de prelucrare a sarcinilor:
- rulmenti radiali — la care sarcina are o directie perpendiculard pe axa geometrica a
rumentilor;
- rulmenti axiali — la care sarcina actioneaza de-a lungul axei de rotatie a rulemtului;
- rulenti radiali-axiali — la care directia de actiune a sarcinii este inclinata cu un anumit
unghi fata de axa de rotatie a rulmentului, putand prelua atat sarcini radiale cat si sarcini
axiale.

Figura 4.22.

Rulmentii radiali cu bile (figura 4.22.a) sunt cei mai simpli din punct de vedere
constructiv, se folosesc la viteze mari deoarece au frecdrile cele mai mic, permit si o mica
inclinare a arborelui cu 1/4°, de asemena pot prelua si sarcini axiale pana la 70% din capacitatea
portantd disponibila.

Rulmentii radiale cu role (figura 4.22.d.) datoritd marimii suprafetei de contact, permit
preluarea unor sarcini radiale mult mai mari decat cei cu bine (in medie cu 70 — 90%). Aceste
tipuri de rulmenti pot prelua sarcini si nu permit inclinari in reazeme.

Rulmentii radiali-axiali cu bile sau cu role (figura 4.22.b,c.) pot prelua pe langa sarcini
radiale si sarcini axiale mari. Montati perechi pot prelua sarcina axiala in ambele sensuri.

Rulmentii radiali oscilanti cu bile sau role (figura 4.22.e,f.) se utilizeaza atunci cand
unul din inelele rulmentuluis-ar putea inclina cu 2-3° pentru a asigura paralelismul permanent
al axelor geometrice ale acestuia cu arborele. Pot prelua si sarcini axiale de pana la 20% din
capacitatea portanta neutilizata.

Rulmenti axiali (figura 4.22.h.) se folosesc la preluarea sarcinilor aiale mari, intr-un sens
sau in ambele sensuri fiind respectiv, cu simplu sau dublu efect.
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4.8.2. Momentul de frecare in rulmenti

In raport cu destinatia lagarului cu rulmenti, din punct de vedere calitativ hotaratoare
sunt: marimea fortelor de frecare si momentul dat de acestea, cat si durata de funcsionare a
rulmentului. Momentul de frecare din rulment depinde de miscarea complexa e bilei de tip
ecuatorial care are loc atat in jurul axei rulmentului cat si in jurul axei proprii. Acest moment
rezultd din rostogolirea bilelor in cdile de rulare, alunecarea dintre bile si inele si dintre bile si
colivie, frecarea cauzata de rezistenta la rotire a lubrifiantului. Gasirea unor relatii matematice
pentru calcul este ingreunata de o serie de factori care influenteaza valoarea momentului de
frecare cum ar fi:

- dimensiunile rulmentilor;

- precizia de centrare;

- jocurile;

- gradul de uzura asupra fortelor de lucru;
- viscozitatea lubrifiantului.

De aceea luandu-se drept baza frecarea de rostogolire dintre bile si inele, pentru calculul
practic, momentul de frecare se stabileste prin determinarea puterii consumate pentru
invingerea rezistentei la rostogolire. Pentu un rulment radial cu bile (figura 4.23.), puterea
consumata la frecarea de rostogolire a bilei pe cele doua inele (cai de rulare) va fi:

Pb=Pi+Pe

unde: Pi = Mfi * Wp §1 Pe = Mfi((*)a . (Db).
w, — viteza unghiulara a arborelui (inelul interior fix pe arbore);
F; — reactiunea dintre bisa si inel;
wy, — viteza unghiulard a bilei (I este centrul instantaneu de rotatie fata de inelul exterior);
s — coeficientul frecarii de rostogolire.

Figura 4.23.

4.8.3. Distributia Incarcarii pe corpurile de rostogolire

Unrmarind distributia Incarcarii pe corpurile de rulare ale rulmentilor (figura 5.24.) se
constatd ca arcul in limitele cdruia corpurile de rostogolire sunt incdrcate depind de rigiditatea
si precizia de executie a rulmentului. Cu cét acesta este mai rigid si executat mai precis, cu atat
unghiul sub care se preia sarcina este mai mare. De asemena, in cazul in care sunt preluate si
sarcini axiale zona de distributie a incarcarii se mareste.
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Cu cresterea raportului F, /F,. numarul corpurilor de rulare care preiau sarcina se mareste
(F, — componenta axiala, F. — componenta radiald), iar in cazul F. = 0, toate corpurile sunt
incarcate uniform.

Figura 4.24.

La o incarcare cu un raport F,/F. oarecare sarcind axiald care poate fi preluata de
rulment (daca sarcina totald incarcata rulmentul este F) are valoarea:

Fa=(F-F)-K

unde K este un coeficient care depinde de tipul si constructia rulmentului. in cazul
rulmentilor radiald-axiali, la o Incdrcare cu forta radialda F. in rulment si o fortd axiald
suplimnetara F,, care depinde de unghiul de contact nominal a. Influenta unghiului de contact
a este pus in evidentd prin coeficientul incarcarii axiale ,.e,, dat In cataloagele de rulmenti.
Pentru rulmentii radiali-axiali cu bile: F, = eF, iar pentru rulmentii raxiali axiali cu role
conice: F, = 0,83 - eF,.

Atunci cand actioneaza numai forta radiald incarcarea pe bilele de sub planul orizontal
se va distribui dupd o lege oarecare, dar va fi maxima pe bila aflata pe directia incarcarii si 0 pe
cea din dreptul diametrului orizontal. Componentele orizontale ale rectiunilor se vor anula doua
cate doua, iar suma componentelor verticale vor echilbra incarcarea (figura 4.25.).

.

—al

Figura 4.25.
F. = Fy + 2F,cos y + 2F,cos 2y + ---+ 2F,cos ny
Deoarece repartizarea sarcinii se face numai pe jumadtatea de jos este necesar ca

n -y < 90°. Inelul interior va avea o variatie a deformatiilor radiale (8, 84, ... 6,). Astfel: §; =
Oy cosy, 6; = 8y cos 2y, ... §, = §, cosny.
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Se observa ca distributia incércarii depinde de raport z/5 numit numar de bile purtétoare,
precum si de alte conditii cum ar fi marimea jocului, precizie geometricd, precizia de executie
etc.

4.8.4. Tensiuni in rulmenti

Tensiunile n rulmenti sunt tensiuni de contact de tip hertzian iar valorile maxime se
stabilesc cu relatiile corespunzatoare tipurilor de contact dintre corpurile de rostogolire si inele.
Tensiunile in rulmenti au caracter variabil, ceea ce se poate demonstra, examinand solicitarea
unui punct din rulment. Presupunand inelul exterior fix iar cel interior rotitor, tensiunile de
contact intr-un punct de pe inelul interior si cel exterior vor avea o repartitie de forma celei
indicate 1n figura 4.26.a si b. Inelul exterior fiind fix, unui punct al acestuia ii va reveni forta F,
la trecerea unei bile, dupa care, pana la bila urmatoare nu va fi solicitat, deci tensiunile de
contact vor varia pulsator (figura 4.26.b).

o3 |

Yy ' ' ¢

a) b)
Figura 4.26.

Inelul interior fiind rotitor tensiunile de contact vor avea o repartitie conform figurii
4.26.a. Daca inelul interior este fix, atunci solicitarile se vor inversa, solicitarea cu amplitudine
maxima revenind acestui inel.

Variatia tensiunii de contact determind caracterul si natura distrugerii rulmentilor (uzura
de oboseald superficiald). Din cazua frecarilor de alunecare dintre bile si inele, bile si colivie,
pot apdrea uzuri de aderentd, sau uzuri abrazive, cauzate de particule abrazive. O alta cauzd a
iesirii din uz a rulmentilor este distrugerea coliviei. Fisurarea inelelor si a corpurilor de rulare
sunt legate de socuri si vibratii, de montaje necoaxiale care provoaca inclinarea inelelor. La o
exploatare normala aceasta uzura nu se observa. Deformatiile plastice (brinelare), imprimarea
pe calea de rulare, pot apare la rulmentii indrcati puternic si cu turatii lente.

Datorita conditiilor specifice grele de functionare ale elementelor de rulmenti s-a impus
elaborarea unor marci speciale de otel. Aceste oteluri trebuie sa fie capabile sa suporte tensiuni
alternative de valoare foarte mare, rezultate din fortele de compresiune dintre corpurile si caile
de rulare ca si tensiunile suplimentare create in rulment in cazul montarii acestora cu ajustaje
cu strangere. De asemenea ele trebuie sa reziste la fortele de frecare care apar intre cdile si
corpurile de rulare in timpul functiondrii. Deci materialele pentru rulmenti trebuie sa aiba
rezistenta mare, duritate si tenacitate ridicate si o rezistenstd mare la uzurd. Doua categorii de
oteluri au demonstrat calitatile necesare: otelurile de cementare si otelurile cu crom.

4.8.5. Calculul de alegere a rulmentilor

Calculul rulmentilor se bazeaza pe doua criterii si anume:
- calculul durabilitatii pana la distrugerea lui prin oboseala superficiald;
- calculul la incércare statica care provoaca deformatii remanente.
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Pentru unele aparate din mecanica fina calculul este bazat pe momentul de frecare.
Calculul durabilitatii pleaca de la definitia durabilitatii care este exprimata in ore de functionare
sau milioane de rotatii, la o turatie constanta, realizata inainte de aparitia primelor semne de
oboseala la inelele sau la corpurile de rulare. Aceastd durabilitate trebuie atinsd de cel putin
96% din rulmentii din lotul de incercat.

Durabilitatea calculata a unui rulment, exprimata an milioane de rotatii ale inelului
interior la directie si marimi constante ale fortelor se exprima cu ajutorul relatiei:

-9

unde: C — capacitatea de incarcare dinamica la baza [N];
P — sarcina dinamica echivalenta [N];

P — exponent cu valoarea 3 pentru rulmentii cu bile, si 10/3 pentru rulmentii cu role.

In ore de functionare durabilitatea are valoarea: Ly = ]“6';—‘0:, unde n este turatia
rulmentului n rot/min, ial L este durabilitatea in milioane de rotatii.

Pentru rulmentii radiali ,,C,, este sarcina pur radiald sau pur axiald la rulmentii axiali,
constantd Tn marime, directie si sens, la care, daca se roteste inelul interior iar cel exterior este
fix, rulmentul atinge o durabilitate de un milion de rotatii (L=1). Aceastd valoare reprezinta
valoarea stabilitd de catre producator prin calcule si date experimentale. Legea durabilitatii a
fost stabilitd pentru cazul sarcinilor pur radiale si constante la valoare, directie si sens, daca
forta actioneaza pe o directie oarecare fatd de axa rulmentilor, repartitia sarcinilor se va
modifica in functie de componentele F,, F.., unghiul B si unghiul a, (figura 4.27.).

/ o/ 0
o N [ F
// |
Wt Vi i
A
Figura 4.27.

Conditia durabilitatii de baza va fi respectata daca sistemul de sarcini este inlocuit cu o
sarcind echivalenta P care va avea acelasi efect asupra durabilitatii de baza ca si sarcinile reale.
Pentru rulmentii radiali si radiali-axiali sarcina dinamica echivalenta are expresia:

P = XVF, + YF,
unde: F,, F. — sarcini axiale respectiv sarcibi radiale;
V — coeficient de sigurantd cinematic (V = 1 pentru inelul interior rotitor, V = 1,2 cand

se roteste inelul exterior, V = 1,1 in cazul rulmentilor oscilanti, cand inelul interior este fix).
Deosebirile intre valorile lui V se datoreaza faptului ca atunci cand unul dintre inele se roteste
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cu sarcina (vector rotitor) inelul respectiv este supus unei incarcari locale, iar inelul stationar
este supus unei incarcari periodice;

X si Y — sunt coeficientii sarcinii radiale respectiv axile (acestia sunt stabiliti in standard
si se ofera pentru fircare tip de rulment in doua ipoteze: F,/F, = e; F,/F. = e unde ,.c,, este un
coeficient numeric care se oferd din cataloagele de rulmenti si depinde de tipul rulmentului,
unghiul de contact si directia fortei.

In calculul sarcinii dinamice echivalente trebuie tinut cont si de modul de actiune a
sarcinii precum si de temperatura de lucru a rulmentului. Daca aceasta este mai mare de 80°,
atunci sarcina dinamica echivalenta scade corespunzator relatiei:

P = (XVF, + YF,)K, - K,

unde: Ky — este coeficientul de siguranta care depinde de caracterul sarcinii (K; = 1 la
functionarea linistita, fard socuri); K; = 2,5...3 la sarcini cu soc si la suprasarcini de scurta
durata ~ 300% din sarcina normala;

K, — este coeficientul temperaturii de lucru (la t = 100°C,K; = 1 si t = 250°C,K; =
1,4).

Metoda de calcul pentru alegerea rulmentilor folosind duirabilitatea se poayte face in
doud variante. Astfel, Intr-o primad variantd, in functie de caracterul sarcinii, cerintele
constructive ale reazemului, conditiile de exploatare si de montaj, se alege tipul de rulment, iar
din cataloage si standarde dimensiunile acestuia. Se stabileste capacitatea de incarcare dinamica
de baza si se determind durabilitatea rulmentului, care trebuie sd fie cuprinsd in limitele
admisibile recomandate pentru aparatul respectiv.

In cea de-a doua varianta, dupa fixarea tipului de rulment, alegerea propriu-zisi se poate
face astfel: se stabileste durata de functionare in ore Lh, sau milionae de rotatii L, se calculeaza
sarcina dinamica echivalenta, se determind capacitatea de incarcare dinamica a rulmentului si
apoi, din cataloage se aleg dimensiunile rulmentului astfel incit Cecaiculat = Ceatalog:
Durabilitatea prescrisa de obicei este Ly, = 25000 ... 10000 ore.

In cele ce urmeaza se va exemplifica determinarea sarcinii dinamice echivalente pentru
cazul general al rulmentilor radiali-axiali. In general in constructia unor utilaje (pe arborii
acestora) rulmenti sunt identici si se monteaza perechi in opozitie (pe un reazem si pe celalalt),
formand montaje in ,,0,, sau in ,,X,, (figura 4.28.). Astfel, este suficient a se determina
capacitatea portantd numai pentru rulmentul din reazemul cel mai incarcat. La aceste tipuri de
rulmenti datoritd reactiunilor radiale si a caii de rulare inclinate cu unghiul a, vor apare reactiuni
care tind sd indeparteze caile de rulare una fatd de alta. Aceste reactiuni se numesc forte axiale
proprii si se calculeaza cu relatia:

r

F; = 0,57

unde: F, — reactiunea radiala din lagar;
Y — coeficientul axial al rulmentului respectiv, care se determina in ipoteza ca raport

F . . S <
F—aée, F, reprezinta reactiunea axiald din lagdrul 1 sau 2.
r
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Figura 4.28.

S-a notat cu 1 lagarul incarcat

Este necesar sd se determine fortele axiale F,; si F,, care incarcd cei doi rulemnti
corespunzator din cele doud lagdre. Aceste reactiuni se opun fortelor axiale proprii care tind sa
se departeze una fatd de cealalta.

Ecuatia proiectiilor fortelor pe directia axei arborelui va fi de forma: F, + F,, — F,; =0,
relatie in care F, este forta axiald exterioara, care apare datorita organului montat pe arbore. In
afara de aceste conditii Intr-unul din lagare trebuie indeplinita conditia: F,; = F*,; unde ,,i,, are
valori 1 sau 2. Deoarece nu se stie in care dintre cele doud lagare este indeplinitd aceasta
conditie, problema se rezolva prin incercari.

Valorile obtinute pentru F,; si F;, se vor determina corespunzator sarcinile dinamice
echivalente, stabilindu-se coeficientul X si Y. Calculul la deformatii plastice, bazat pe
capacitatea de incdrcare staticd, pleacd de la consideratia cd pe suprafata de contact dintre
corpurile de rulare si inele, apar deformatii elastice si plastice, ultimele fiind determinate pentru
buna functionare a rulmentului. Pentru aprecierea comportarii rulmentilor, s-a adoptat notiunea
de capacitate de incarcare statica de baza (Cy), definitd ca sarcina pur radiala (pentru rulmenti
radiali) sau cea pur axiala (pentru rulmenti axiali), care provoacd o deformatie permanenta de
0,0001 din diametrul corpului de rulare in punctul de contact al acestuia cu calea de rulare.

Sarcina staticd echivalentd P, reprezinta valoarea fortei radiale sau axiale, care provoaca
aceeasi deformatie permanenta in locul de contact cel mai incarcat dintre corpul de rulare si
calea de rulare, ca si aceea care apare in conditiile reale de incarcare.

Calculul rulmentilor pe baza capacitatii de Incarcare staticd de baza se face pentru
rulmentii ficsi sau cu turatie n < 10 rot/min. In acest caz, dupa alegerea tipului si a
dimensiunilor rulmentului se stabileste capacitatea de incarcare statica de baza C,, sarcina
statica echivalenta si apoi se determina coeficientul de siguranta.
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4.9. Frecarea in cuplele superioare care formeaza angrenaje cu roti dintate
Mecanismul format din doua roti dintate mobile in jurul a doua axe cu pozitie relativa
invariabild, una antrenandu-o pe cealalta prin actiunea dintilor aflati succesiv in contact, poarta
denumirea de angrenaj.
Raportul de transmitere la rotile dintate este dat de o relatie similara cu cea de la rotile
de frictiune:
Wy Ny

. R,
i = = =5
w, n; Ry

unde: R, si Ry reprezinta razele unor cercuri care nu se executd, deoarece transmiterea miscarii
se face prin intermediul dintilor de contact.

Rotile dintate au o larga utililizare 1n tehnica, folosindu-se pentru a transmite miscari de
la viteze forte mici (2m/min) pana la viteze foarte maroi (150m/s), cu putere de la 0,01kW la
peste 10.00kW, iar diametrul lor poate varia de la cativa milimetri pana la 12 metri. Suprafetele
laterale ale dintilor prin care se realizeaza contactul se numesc flancuri (figura 4.29.). Dantura
unei roti este determinatd in afard de flancuri, de suprafetele de cap si de picior care pot fi
cilindri sau conuri coaxiale cu axa rotii, roata purtind denumirea de roata cilindrica sau conica.
Daca suprafata de cap este in exteriorul celei de picior, dantura este exterioara, iar in caz contrar
roata dintatd are dantura exterioara.

Figura 4.29.

Clasificarea angrenajelor se poate face in functie de pozitia relativa a axelor:
- angrenaje cu axe paralele, atunci cand rotile au forma cilindrica (figura 4.30.a);
- angrenaje cu axe concurente , atunci cand rotile au forma conica (figura 4.30.b);
- angrenaje cu axe neparalele si neconcurente, atunci cand rotile pot fi elicoidale (figura
4.30.c)., daca sunt detasate din portiunile centrale (figura 4.30.d) sau ipoide dacd sunt
detasate din portiunile marginale ale unor hiperboloizi cu o panza (figura 4.30.f).
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Figura 4.30.

Din categoria rotilor cu axe neparalele face parte si angrenajul melc-roata melcata, care,
poate fi considerat ca un caz particular al angrenajului elicoidal (figura 4.30.e). Dupa cum s-a
aratat, daca una dintre roti degenereaza in cremalierd, angrenajul cu axe paralele cu roti
cilindrice se transformad in angrenaj roata dintata cilindrica cremaliera, iar daca una dintre roti
devine pland, angrenajul conic se transforma in angrenaj roata conica-roatd plana.

Dupa forma liniei flancurilor se deosebesc: roti cu dinti drepti, a caror directie este
paraleld cu generatoarea rotii, roti cu dinti inclinati sun un anumit unghi fatd de generatoarea
rotii cu roti cu dinti curbi formati din arce ale diferitelor curbe.

in functie de modul de foemare, angrenajele sunt de douia tipuri:

- angrenaje exterioare, formate din doua roti cu dantura exterioard, atunci cand sensul de
rotatie se schimba;

- angrenaje interioare, formate dintr-o roatd cu dantura interioara si una cu dantura
exterioara.

4.9.1. Elemente geometrice a rotii cilindrice cu dinti drepti

Angrenajele cilindrice cu axe paralele pot fi studiate intr-o sectiune frontala,
perpendiculari pe axele rotilor. In aceasta sectiune, cilindrii de cap si de picior se transforma in
cercuri ce aceleati denumiri (figura 4.31.).
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Figura 4.31.

Cercul cu diametru d se numeste cerc de divizare. Acest serc defineste roata dintata
considerata izolata si serveste la determinarea elementelor danturii, fiind invariabil pentru o
anumita roata.

Spre deosebire de acesta, in timpul angrenarii unei roti cu conjugata sa, se defineste
cercul de rostogolire sau suprafata de rostogolire, care depinde astfel de caracteristicile rotii
conjugate, deci se modifica odata cu schimbarea rotii conjugate. Elementele geometrice le rotii
dintate cilindrice cu dinti drepti sunt:

d — diametrul de divizare
p — pasul de divizare, definit ca lungimea cercului de divizare limitat de doud profile (flancuri)
omoloage consecutive;

Daca z este numarul de dinti ai rotii se poate scrie p = nd/z.

d, — diametrul de cap sau diametrul cercului de cap;

dr — diametrul de picior sau diametrul cercului de picior;

h — indltimea capului dintelui;

h, — inaltimea capului dintelui in raport cu cercul de divizare;

h¢ — Tnaltimea piciorului dintelui in raport cu cercul de divizare;

s — arcul dintelui pe cercul de divizare, determinat de lungimea arcului pe cercul de divizare
limitat de profilele (flancurile) unui dinte;

a — arcul golului dintre dinti, determinat de lungimea arcului pe cercul de divizare limitat de
profilele unui gol;

a —unghiul de presiune al profilului pe cercul de divizare, definit ca unghiul format de tangenta
la profil in punctul de intersectie al acestuia cu cercul de divizare si raza punctului de tangenta.

4.9.2. Legea fundamentald a angrenarii

Legea fundamentald a angrendrii stabileste conditiile care trebuie indeplinite de curbele
de profil a dintilor pentru ca raportul de transmitere sa fie constant. Se considerd doua roti
dintate (figura 4.32.) care se rotesc in jurul axelor O, si O, cu vitezele unghiulare w; si w, si
profilurile dintate formate din curbele P; si P, in contact cu punctul M. in punctul de contact,
vitezele periferice a celor doua profiluri vor fi: v; = ©w;0,M, v, = w,0,M.

Deoarece punctul C se afld pe dreapta 0,0, care uneste centrele fixe de rotatie, la
intersectia ei cu normal N N rezultd ca raportul de transmitere va fi constant, daca punctul C
ramane fix pe linia centrator, tot timpul cat cele doua profiluri P; si P, sunt in contact. Ca
urmare, legea fundamentala a angrendrii se enunta astfel:
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Pentru ca raportul de transmitere sd fie constant, este necesar ca normala comuna in
punctul de contact al profilurilor sa treaca printr-un punct fix situat pe linia centrelor. In timpul
angrenarii celor doud profiluri, in punctul C se afld in contact doua cercuri cu razele 0,C
respaectiv O, C, care se rostogolesc fara alunecare deoarece in acest punct viteele lor liniare sunt
egale. Aceste cercuri se numesc cercuri de rostogolire. Deci punctul C se afla la contactul dintre
cele doua cercuri de rostogolire.

Figura 4.32.

La studiul fenomenului angrenarii apar notiunile de: linie de angrenare si cel de unghi
de angrenare. Linia de angrenare reprezinta curba descrisa de punctul de contact al profilelor in
timpul angrendrii . Unghiul de angrenare (d) reprezintd unghiul format de normala comuna in
punctul de contact si perpendiculara pe linia centrelor.

4.9.3. Curbe folosite pentru profilul rotilor dintate

Din infinitatea perechilor de profile care satisface legea fundamentala a angrenarii, an
practica se folosesc un numar foarte limitat de tipuri de profile, care satisfac mai complet
urmatoarele cerinte cinematice, tehnologice de rezistentd si de exploatare: posibilitatea
executiei cu scule simple, capacitate de trasnsmitere a eforturiloe cat mai mare, asigurarea
interschimbabilitatii, functionarea silentioasd fara socuri, sensibilitate redusa la erorile de
executie.

Aceste conditii sunt satisfacute de perechi de curbe ciclice, descrise de un punct
invariabil al unui cerc, ruleta sau cercul generator, care se roteste fara alunecare pe o curba
oarecare numita baza. Daca si baza este un cerc, curbele poarta denumirea de cicloide. Atunci
cand ruleta de raza r se rostogoleste, pe exteriorul cercului cu baza ry, sau pe interiorul acestui
cerc, curbele obtinute poartd denumirea de picicloide, respectiv hipocicloide (figura 4.33.).
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Figura 4.33.

Daca raza ruletei devine infinitd, atunci ruleta se transforma intr-o dreaptd, curba

generatd de un punct al acestei drepte care se rostogoleste pe bazad se numeste evolventa.
Evolventa reprezinta curba care se foloseste astazi aproape in exclusivitate la profilul dintilor
dintate, datoritd unor proprietdti pe care le au si care faciliteazd constructia si exploatarea
angrenajelor.

Din constructia evolventei rezultd o serie de proprietati ale acetsei curbe utile la

constructia, controlul si exploatarea rotilor dintate si anume:

evolventa nu are puncte in interiorul cercului de baza (punctul initial este pe acest cerc);
normala n orice punct la evolventa este dreapta care o genereaza si este tangenta la
cercul peste care se rostogoleste, adica la cercul de baza,

centrul de curbura al evolventei se afld pe cercul de baza;

raza de curburd in orice punct este egala cu lungimea arcului peste care se rostogoleste.
Din ecuatiile evolventei rezultd o serie de proprietati precum:

evolventele de pe acelasi cerc sunt identice. Orice curbd care se afld la o distantd egala
de o evolventa este tot o evolventa. Distanta se masoara pe normala si cum aceasta este
tangentd la cercul de baa, rezultd cd, se poate mdsura lungimea unui arc printr-un
segment de dreapta (proprietatea este utila la controlul rotilor dintate).

daca raza cercului de baza este infinitd, evolventa generatd va fi o dreaptd
perpendiculara pe ry, (proprietatea utila la prelucrarea danturii). Deci danturile u profil
evolventa pot fi generate cu scule cu profil liniar;

fiecare roata poate fi danturatd astfel incat sa angreneze cu oarecare numar de roti.

4.9.4. Frecarea si alunecarea profilelor in cazul rotilor dintate
Alunecarea dintre profiluri prezinta interes prin prisma uzurii flancurilor. Ca fenomen,

daca doua curbe a-a sau b-b se afla in contact an punctul M (figura 4.34.) in miscare relativa,
se obtine fenomenul de rostogolire pura, alunecare sau uzura, functie de modul de alunecare a
celor douad profiluri unul fata de celalalt.
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Raportul intre suprafetele celor doud profiluri aflta in contact variaza (s, = sp), una
dintre curbe ficand contact in acelasi punct in cazul alunecirii pure. intre profiluri exista numar
rostogolire pura in punctul C (pelul angrenarii). Cu exceptia punctului C in oricare alt punct de
contact, componentele tangentiale ale vitezelor sunt diferite, astfel ludnd nastere alunecarea
relativa.

4.10. Starea de ungere si uzura in cuplele cinematice

Frecarea, stare de ungere si uzura fiind in interdependentd de natura cauza-efect,
cercetarile asupra proceselor de frecare respectiv de ungere, au obligat totodata la studierea
fenomenului de uzurd. Uzura isi gaseste, in final expresia in pierderea de material de pe
suprafetele in miscare relativa ale corpurilor in contact, avand ca urmare modificarea
dimensiunilor, a formei geometrice si a jocurilor. In anumite conditii de temperatura pot
interveni simultan si modificari structurale ale structurilor superficiale. Toate acestea
influenteaza in mod direct sau indirect, capacitatea portanta a organelor de masini, precizia de
lucru a masinilor, cinematica functionald, facand totodata sa apara forte dinamice daunatoare,
conducand la functionarea neuniforma a agregatului si in final la scoatearea acestuia din uz.

Uzura exprimatd cantitativ in volum sau greutate raportatd la anumiti parametri
geometrici si functionali caracteristici, este un proces progresiv care trebuie combatut.

in procesele de frecare si uzura o mare parte din energia consumati se transforma in
caldura pe suprafata de contact, acest efect devine hotarator odata cu cresterea parametrilor
functionali (viteza, sarcind). Procesul de acumulare si de transfer de caldura va stabili un camp
de temperaturi in cupla de frecare. Campul de temperaturi are ca reactie secundara influenta
asupra proceselor chimice si tribochimice si de interactiune superficiald a straturilor in contact.

Disiparea fluxului termic generat prin frecare este determinata de proprietati termofizice
ale materialelor in contact, de dimensiunile elementelor cuplei si de regimul de frecare.
Transmiterea caldurii se face dupd normala la suprafata reald de contact, din punctele cu
temperatura mai mare catre cele cu temperatura mai mica, propagarea facandu-se cu ajutorul
fenomenelor de conductie si convectie.
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4.10.1. Etape de uzura
In desfasurarea procesului global de uzura se disting principial trei atape (figura 4.35.):
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Figura 4.35.

1. Perioada de rodaj — in care se produce uzura initiala, rapida, pana cand se ajunge la
echilibru;

2. Perioada de functionare normala — in care piesele se uzeaza lent, aproape uniform in
limite care asigura respectarea conditiilor impuse;

3. Perioada critica — in care uzura creste din nou foarte rapid, abaterile de dimensiuni,
forma, jocuri, devenind atat de mari Incét cuplul de piese sau chiar masina este pusa in
pericol de defectare;

Rodajul — reprezrinta procesul de pregatire progresiva a suprafetelor pieselordupa
montaj, inainte de darea in exploatare normala, printr-o functionare sub sarcini reduse, la viteze
reduse, urmatd de cresterea lor treptatd in conditii speciale de ungere. Modul si conditiile n
care se efectueaza rodajul sunt hotaratoare pentru comportarea ulterioara a agregatului si pentru
durabilitatea lui. Prin rodaj se realizeaza o netezire a suprafetelor si o uniformizare a jocurilor.
In aceasta perioadi, se foloseste un lubrifiant mai fluid in scopul activirii fenomenului de
eliminare a caldurii degajate.

4.10.2. Aspecte de uzura

Dupa natura fenomenelor care apar in procesul de uzura, acesta este apreciat a fi de patru
feluri: uzurd abraziva, uzura de aderenta (contact), uzura prin oboseala stratului superficial si
uzura coroziva.

Uzura abraziva este un proces mecanic de degradare prin aschiere si zgariere, a
suprafetelor de contact, provocata de prezenta unorparticule dure intre acestea (praf, aschii
metalice) sau de asperitatile dure ale uneia dintre suprafete in contact. Aprecierea durabilitatii
unui element asupra uzurii abrazive se poate face pe baza coeficientului de uzura C,, respectand
raportul dintre cantitatea de material indepartat prin uzura 9, si unitatea de energie consumata
prin frecare.

unde: Ef = Pit — puterea consumata prin frecare si timp.
Uzura de aderenta apare la disparitia locald a lubrefiantului pe durate scurte, in proces

fiind implicata si actiunea fenomenelor termice. In asemenea cazuri pot aparea deplasiri locale
de materiale ca o manifestare a curgerilor plastice sau a topirii locale a lui. Teoria formarii
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puntilor de sudurd duce si la un mod de explicare a acestui gen de uzura prin ruperea puntilor
de sudura.

Gripajul este o forma extrema de uzura de contact prin care, in urma disparitiei
momentane si partiale a straturilor protectoare ale suprafetelor metalice — daca acestea nu se
refac in timp foarte scurt — datoritd concentrarilor termice locale foarte puternice locale foarte
puternice, se produc suduri si smulgeri de suprafete de contact, care lasa urme sub forma de
rizuri, piesele devenind inutilizabile. Defectiunile de ungere, vascozitatea insuficientd a
lubrifiantului, deformatii termice peste limitele admise, deformatii elastice inadmisibile avand
ca rezultat incarcari de contact locale exagerate sunt unele din cauzele uzurii de aderenta pana
la faza de gripaj.

Aprecierea cantitativa a uzurii se face pe baza volumului de material indepartat:

V = kFl;/o,

unde: k — este coeficientul de uzura egal cu propabilitatea de formare a unor gragmente detasate
prin interactiunea asperitatilor;
F — sarcina aplicata;
lf — distanta de alunecare;
o. — limita de curgere a materialului.

Uzura prin oboseala a stratului superficial se manifesta pe suprafetele a doua corpuri
in contact teoretic punctiform sau liniar, atunci cand tensiunile de contact sunt variabile. Pe
aceste suprafete apar microfisuri care se dezvoltd prin dislocarea materialului sub actiunea
lubrifiantului si a tensiunilor tangentiale. Daca exista lubrifiant, in microfisuri apar presiuni
hidrodinamice foarte ridicate sub actiunea sarcinilor de contact care vor duce la dislocari de
material, microfisura transformandu-se in fisurd, aparand astfel ciupitura (pitting-ul), iar daca
suprafetele lor sunt uscate apar exfolieri ale stratului.

Calculul uzurii prin oboseald superficiald se bazeaza pe constatarea experimentald ca
intre tensiunea de contact oy si durabilitatea N, masuratd in numar de cicluri, exista o
dependentd de tipul diagramelor Wohler: oy - N3 = const. Pentru fiecare material axistd o
tensiune de contact oy, incat daca se mentine o valoare a tensiunii efective oy < oy, Oboseala
nu apare.

Uzura coroziva este rezultatul reactiei chimice dintre materialul suprafetelor in contact
si mediul inconjuritor sau lubrifiant, care contin apa si alte substante agresive. in stratul
superficial se formeaza compusi fragili, care faciliteaza desprinderea materialului sub actiunea
unor factori mecanici ce actioneaza aldturi de cei chimici. Pentru diminuarea acestora se
recomanda neutralizarea agentilor agresivi sau folosirea unor materiale rezistente la actiunea
lor chimica.

Se pot aminti si alte forme de uzura: uzura de cavitatie, constand in ciupituri si eroziuni
pe suprafata pieselor, cauzate de viteze mari in mediul lichid; uzura de fretare, ca efect al unor
microalunecari, insotite de un proces corosiv la unele piese asamblate prin strangere, etc.

4.10.3. Caile de reducere a uzurii
Uzura poate fi redusa daca sunt cunoscute efectele actiunii factorilor care o influenteaza
starea de ungere si natura lubrifiantului; cuplul de material si calitate suprafetelor in contact.

Starea de ungere si natura lubrifiatului

Transmiterea fluxului de forte intre contacte separate total sau partial de un film de
lubrifiant, conduce la frecarea mult mai redusd in comparatie cu contactul uscat sau uscat tehnic.
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Dupa cum s-a aratat, frecarea este insotita de caldura si uzura, deci orice masura care conduce
la atenuarea proceselor de uzura duce la cresterea durabilitatii.

Tehnica actuala intrebuinteazd pentru ungere lubrifianti lichizi, semizolizi, solizi si
gazosi n functie de natura agregatului, de conditiile de functionare ai intretinere. Limita dintre
uleiuri (lubrifianti lichizui) si unsori consistente (lubrifianti semisolizi) este trasata de gradul de
fluiditate 20°C, originea lor putand fi vegetald, animald sau minerald. Materialele din primele
doua categorii (vegetale si animale) sunt scumpe si lipsite de constanta chimica, cele de origine
minerala sunt folosite in exclusivitate.

Dupa natura lor, rolul functional al lubrifiantilor este multiplu:

- asigurarea peliculei portante a suprafetelor in miscare relativa, constituind elementul de
preluare a sarcinii;

- protectia contra contactului direct, micsorand pierderile prin frecare si uzura;

- transportul céldurii produse prin frecare sau rezultate din reactiile chimice, spre exterior,
atat prin corpurile in contact cat si prin insusi fluxul de bubrifiant;

- transportul componentilor de uzura (aschii);

- etansarea, respectiv protectia contra patrunderii impuritatilor din exterior.

Pentru aprecierea materialelor destinate ungerii sunt de luat in considerare urmatoarele
proprietati: vascozitatea, capacitatea de ungere (onctuozitatea), greutatea specifica, punctul de
inflamabilitate, punctul de ardere, punctul de aprindere, punctul de solidificare (congelarea),
emulsionabilitatea, continutul de acizi liberi, cenusa si impuritati mecanice, stabilitate chimica,
etc.

Viscozitatea este proprietatea lubrifiantului care careterizeaza frecarea internd a
acestuia. Vascozitatea, legatd de natura chimica, de structura si greutatea medie moleculara a
lubrifiantului, nu este o masura pentru calitatea lui, ci numai pentru rezistenta la alunecare al
particulelor ce il compun. Se disting trei tipuri de vascozitati: dinamica, cinematica si relativa.

Vascozitatea dinamica n a unui fluid in curgere laminara, apare in legea lui Newton ca
raport Intre tensiunea si gradientul vitezei pe directia perpendiculard pe cea a miscarii.

n= r/j—z [Ns/m?]

Scrisa sub aceatd forma vascozitatea dinamica duce la interpretarea ca aceasta este forta
necesard pentru deplasarea relativa a doud suprafete in masa de fluid avand fiecare marime de
1m? separate printr-un strat de fluid de grosime egald cu 1m, cu viteza relativd 1m/s.

Raportul dintre vascozitatea dinamica m si densitatea p la temperatura si presiune
respectiva poartd denumirea de vdscozitate cinematica :

v=n/p 10°m?s

Viscozitatea relativa se masoara in °E (grade Engler) si se determica ca raport intre
timpul de scurgere a uneia si aceeasi unitati de ulei si de apa la temperatura masurata.

Onctuozitatea (capacitatea de ungere) este proprietate a uleiurilor cu caracter polar
care se manifestd in contactul cu suprafetele solide si reprezinta capacitatea unui lubrifiant de a
forma un puternic strat aderent pe o suprafata.

Punctul de inflamabilitate (temperatura la care uleiul incélzit intr-un vas deschis se
aprinde), punctul de ardere (temperatura la care uleiul aprins, continua sa arda de la sine),
punctul de congelare (temperatura la care uleiul sub actiunea propriei sale greutati nu mai curge
de acizi, apd, sulf, alte impuritati , indica concentratia produselor de contaminare si nu trebuie
sa depaseasca o anumita limitd pentru folosirea in conditii corespunzitoare a lubrifiantilor.
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Materialele de ungere semisolide (unsori consistente) se obtin in amestecuri de uleiuri
minerale cu sdpunuri metalice.

Lubrifiantii solizi se prezinta sub forma de pudra precum grafitul coloidal sau bisulfura
de molibden amestecata in unsori sau uleiuri (1-2%) ori cu adaosuri in mase plastice si in
amestecuri sinterizate care formeaza perne lubrifiante, asezandu-se in spatiul dintre asperitati.

Cuplul de materiale in contact

La alegerea materialelor pentru cuplele cinematice este necesar sd se tind seama de o
serie de proprietati pe care trebuie sa le posede: rezistenta mare statica si la solicitari variabile
in conditii de temperaturi ridicate, rezistentd la uzura si coroziune, afinitate fata de lubrifiant,
capacitate buna de rodare, coeficient de dilatare redus, conductivitate termica buna, afinitate
mica intre materialul fusului si a cuzinetului, rezistentd la uzura a cuzinetului (partea fixa)
trebuie sa fie de 2-4 ori mai mica decat a fusului (de asemenea si caracteristicile mecanice),
temperatura de topire sa fie superioara temperaturii de functionare a lagarului.

Elementul principal al unei cuple cinematice cu frecare (lagar) este cuzinetul care se
excutd de obicei dintr-un material rezistent si ieftin sau captusit cu material de antifrictiune
(care satisface cerintele procesului complex de frecare, ungere si uzurd).

Se folosesc materiale feroase cum ar fi otelurile 1n special cele slab aliate si fonte care
datoritd continutului lor de grafit, prezintd bune proprietati de antifrictiune. Dezavantajele
acestor materiale este slaba rezistentd la caroziune si proprietatile mecanice slabe.

Ca materiale neferoase se folosesc bronzurile, compozitiile de lagar si aliajele usoare.

4.10.4. Ungerea. Modalitati de formare a peliculei de lubrifiant
Un rol important an formarea peliculei de lubrifiant in cuplele transmisiilor il joaca

aderenta acestei pelicule la suprafetele in miscare. Straturile aderente de fluid pun succesiv in
miscare prin actiunea vascozitatii straturile vecine (figura 4.36.).

77/ » /
Yo

W@

wgere Hhwols

Figura 4.36.

In cazul frecrii fluide corpul intermediar este chiar pelicula de lubrifiant. In acest caz
grosimea minima (hmin) a peliculei de lubrifiant este mai mare decat suma inaltimii maxime a
peliculei de lubrifiant. Dacd h,;, ® 10 — 100pum ungerea se numeste un film gros. Daca
grosimea peliculei se apropie de ordinul de marime a sumei rugozitatii dicd hy,;, = 1 — 2um,
ungerea se numeste cu film subtire. Forta portanta, rezultata prin actiunea presiunii din filmul
de lubrifiant pe suprafata reala depinde de factorii geometrici (forma si geometria interstitiului
dintre cele doup suprafete de frecare) si de factorii fizico-chimici.
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Mentinerea regimului de frecare si corespunzator ungere fluidd constituie scopul unor
masuri constructive functionale Tn multe aplicatii practice (lagdre cu alunecare, rulmenti,
angrenaje, variatoare elastohidrodinamice). Prezenta rugozitatii pe suprafetele de frecare face
ca pelicula de lubrifiant sa fie, uneori intrerupta total sau partial.

Daca contactele directe dintre rugozitati sunt rare, se admite ca regimul de frecare este
fluid, in caz contrar regimul este mixt, limita sau chiar uscat.

Asigurarea frecarii fluide respectiv formarea filmului fluid, portant se poate face pe
douia cai principale:

- pelicula hidrodinamica (HD) se formeaza atunci cand lubrifiantul este introdus farpa
presiune sau cu presiune redusa intre suprafetele de frecare. Capacitatea autoportanta a
filmului rezulta din fenomene generate de legile dinamicii fluidelor, dar conditionat de
existenta unei viteze relative suficiente si unor forme adecvate spatiului dintre
suprafetele in miscare (forma de pand), (figura 4.37, figura 4.38.) precum si in cazul
miscarii de apropiere;

- pelicila hidrostratica (HS) se formeaza atunci cand lubrifiantul este introdus din exterior
sub o presiune si un debit care sa asigure filmul continuu de lubrifiant intre suprafetele
de frecare, prin egalarea prin cAmpul de presiuni, a sarcinii exterioare. Existenta filmului

de lubrifiant nu este conditionatd de prezenta formei de pana a interstitiului (figura
4.38.)
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Figura 4.37. Figura 4.38. Figura 4.39.

In cazul ungerii elastohidrodinamice (EHS) sau cea a ungerii elastohidrodinamicii
(EHD), datorita deformatiilor elastice ale suprafetelor se modifica forma interstitiului si
geometria filmului portant. Aparitia defomatiilor elastice este legata de utilizarea in cadrul
cuplei a unei presiuni locate ridicate. Pentru acest motiv se utilizeaza notiunea de ungere EHD
pentru contactele hertziene cu contact puntual sau liniar.

Transmisiile mecanice au in componenta lor cuple la care regimul de ungere poate fi

hidrodinamic (lagare cu alunecare) sau elastohidrodinamice (rulmenti, angrenaje, variatoare cu
bile).

4.10.5. Conditii de baza ale formarii regimului de ungere fluida

Studiul regimului de frecare fluidi se bazeaza pe teoria hidrodinamici a ungerii. in cazul
a doua suprafete A si B in contact apasate cu forta F (figura 4.39.) an care suprafata A se
deplaseaza cu viteaza v fata de suprafata B, uleiul dintre suprafete va fi expulzat daca viteza v
este mica, formandu-se un regim de ungere semifluid. La viteza suficient de mare, suprafata A
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se ridica pe stratul de lubrifiant si capati o pozitie inclinati. Intre cele doua suprafate se
formeaza un joc sub forma de pana. Uleiul, refulat prin jocul sub forma de pana este insotit de
crearea unei presiuni p care echilibreaza forta F, creindu-se conditiile regimului de ungere
(frecare) fluida.

Trecerea de la regimul de ungere fluida se va face atunci cand viteza depaseste o anumita
valoare Ver numita critica.
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Figura 4.39.

In cazul lagirelor radiale cu rostogolire jocul sub forma de pani se formeaza in urma
deplasarii centrului fusului fata de centrul cuzinetului (figura 4.40.). in repaus fusul se sprijina
pe cuzinet, centrul fusului si a cuzinetului gasindu-se pe directia fortei. La pornire, datorita
fortei de frecare dintre fus si cuzinet, fusul are tendinta in primul moment de a se urca pe
cuzinet, dupa care datoritd antrendrii uleiului si aparitia diferentei de presiune, fusul este ridicat
si deplasat spre stanga in sensul miscarii (pozitiile 1,2,3,4).

Turatia creste direct proportional cu grosimea stratului seprator, iar centrul fusului se
apropie de centrul cuzinetului (pozitia 5). Atunci cand viteza tinde catre valori ridicate,
excentricitatea tinde catre 0 (pozitia 6). Corespunzator va dispare jocul sub forma de pana si
portanta va scade corespunzdtor, ceea ce rezultd ca, la turatie foarte mare In apopierea
coincidentei axului fusului de cel al cuzinetului va exista o portiune de instabilitate si aparitia
inplicitd a vibratiilor.

Cercetdrile arata faptul ca, grosimea filmului de lubrifiant h este o functie caracteristica
regimului de functionare a lagarului:

n=¢Mw/p)

unde: nw/p — caracteristica regimului de lucru a lagarului;
o — viteza unghiulard a fusului;
N — vascozitatea dinamica a uleiului;
p — sarcina specifica.

Grosimea stratului de lubrifiant se mareste cu cresterea vascozitatii uleiului si cu
cresterea lui ®. Cu mirimea incircirii, grosimea hmin se micsoreazi. In figura 4.40. este
reprezentatd curba de variatie a coeficientului de frecare in functie de caracteristica regimului
de lucru (curba tip Stribeck), cu prezentarea regimurilor de ungere in lagar, punandu-se in
evidentd tipul ungerii din lagar odata cu cresterea vitezei unghiulare.
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Figura 4.40.

In cazul lagarelor axiale cu ungere hidrodinamica, jocul suf forma de pand se realizeaza
executand canale de ungere in forma de segment (figura 4.41).
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Figura 4.41.

Din cele expuse mai sus rezulta ca, pentru formarea regimului de ungere hidrodinamic,
cu formarea regimului de frecare fluida este necesar:
- intre suprafesele 1n contact sa existe un joc sub forma de pana;
- sd existe ulei suficient si cu vascozitate corespunzatoare;
- viteza relativa a suprafetelor in miscare sd fie suficientd pentru a crea in stratul de
lubrifiant o presiune capabild sa echilibreze forta exterioara;
- materialul din care este confectionat fusul sa nu se deformeze.
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CAPITOLUL 5
DINAMICA MASINILOR

Studiul dinamic al masinii consta in determinarea miscarii reale a masinii, conform
legilor de variatie a sistemului de fote care actioenaza asupra ei. Dinamica masinilor urmareste
urmatoarele aspecte:

- echilibrarea masinilor si a mecanismelor an vederea anularii sau diminuarii torsorului
fortelor de inertie care, provoaca vibratii si solicitari suplimentare;

- bilantul energetic al masinii;

- determinarea starii de miscare a masinii sub actiunea fortelor aplicate;

- reglarea miscarii masinii, pentru a satisface o serie de conditii impuse de functionarea
acestea.

5.1. Bilantul energetic al mecanismelor si masinilor
Energia cinematicd a masinii constituitd din elemente cinematice in miscare plan
paralela poate fi scrisd sub forma:

n n n

1 2 1 2

E=ZE1 =Z§'mi'Vci+§ZIci'wi
i=1 i=1 i=1

unde: m; — masa elementului;
V¢; — Viteza centrului de greutate;
Jci — momentul de inertie al elementului in raport cu o axd perpendiculara pe planul
miscarii si care trece prin centrul de greutate;
w; — viteza unghiulard a elementului.

Ecuatia energiei cinetice sub forma de diferentiala dE = dL — dLr, pentru regimul
nestationar de functionare aratd ca, variatia energiei cinetice intr-un interval de timp este egald
cu lucrul mecanic al fortelor care actioneaza asupra masinii, in acelasi interval de timp. Sub
forma finita ecuatia energiei cinetice are expresia:

E—E,=Ly,—L,
unde: E — energia cineticad a masinii corespunzatoare timpului t;
E, — energia cineticd corespunzatoare timpului initial t,;

Ly, — lucrul mecanic al fortelor motoare in acelasi interval de timp;

L, — lucrul mecanic al fortelor rezistente in intervalul de timp (t — to).

Lucrul mecanic al fortelor rezistente, format din lucru mecanic util (Ly) si lucru mecanic
al fortelor de frecare (Lf) va deveni:

L, =L, + L¢
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Se vede ca o parte din lucru mecanic motor este transformat in lucru mecanic util, iar
alta parte este transformata an energie cinetica pentru accelerarea miscarii masinii. Variatia
energiei cinetice (E — Eo) poate fi considerata ca lucru mecanic al fortelor de inertie Li, relatia
putand fi scrisa sub forma:

Lm =Ly + Le+ (E—Ep)

relatie care poartd denumirea de bilant energetic si aratd cum este folosit lucru mecanic in
masind. Se vede cd o parte din lucru mecanic motor este transformat in lucru mecanic util, iar
altd parte este transformatad in energie cineticd pentru accelerarea miscarii masinii. Variatia
energiei cinetice (E — Eo) poate fi considerata ca lucru mecanic al fortelor de inertie Li, relatia
putand fi scrisa sub forma:

Ly =Ly +Le+ L

Puterea mecanica a unei masini, notata cu P exprima cantitatea de lucru mecanic efectuat
de masina 1n unitatea de timp. Deci derivand in raport cu timpul expresia lucrului mecanic, se
poate obtine obtine expresie bilantului energic in functie de puteri.

5.2. Modele dinamice

Utilizarea relatiei generale a energiei cinetice pentru o intreagd masind este dificild
deoarece contine un numar mare de termeni. Pentru simplificarea calculului, Intreaga masina
se inlocuieste printr-un model dinamic, cu conditia comportarii dinamice echivalente a
modelului cu masina. Fortele si momentele care actioneaza asupra elementelor masinii se
inlocuiesc printr-o forta unica sau printr-un moment unic aplicat elementului unic prin care s-a
inlocuit masina, numit element de reducere. Aceasta operatie poartd denumirea de reducere a
fortelor si maselor la masini, iar elementul la care se face reducerea se numeste element de
reducere. Ca element de reducere se alege in general elementul condus de motoare Sau
elementul condus al motoarelor sau elementul conducatoare al masinilor de lucru, numite si
elemente initiale.

Fred.

Figura5.1.

Modelele dinamice care se utilizeaza sunt modele cu punct de reducere sau cu element
de reducere (figura 5.1.). In cazul modelului cu punct de reducere (fugura 5.1.a.), se considera
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un punct de reducere apartindnd unui element (de obicei elementul initial, deoarece acesta
executa miscdri simple), In care se concentreazdo masa redusa (mreq) si se aplica o fortd redusa
(Fred). Masa punctiforma redusa poate fi rotativa sau translantd. Ca element initial poate fi
adoptat elementul conducator al masinii de lucru, sau elementul condus al motorului de
actionare.

In cazul modelului cu element de reducere se considerd un element de reducere, de
obicei cel initial, caruia i se asociaza un corp In miscare (disc rotativ) actionat de un cuplu de
forte de moment redus (Mred), avand un moment de inertie redus (Jreq). De obicei, discul rotativ
(model) este aplicat pe axul elementului initial (figura 5.1.b.).

5.3. Fazele miscarii masinilor

Dupa modelul de variatie a vitezei unghiulare a elementului de reducere, in functie de
unghiul de pozitie sau de timp orice masind sau agregat in functionare trece prin trei faze si
anume: faraz de pornire (demaraj), faza de regim si faza de oprire (figura 5.3.).

- - ko —a -

A

L) %) REAZIED,

Figura 5.3.

Faza de regim este caracterizata prin ciclul cinematic (¢.) care multiplicat da nastere

ciclului de regim (¢,) cu durata t,. in aceasta faza, viteza unghiulara ascileaza an jurul unei
valori medii:

Wmax + Wmin

(*)med = 2

In aceasta perioada pot apare regimuri transiztorii accelerate sau decelerate care pot fi
caracterizate prin gradul de neuniformizare al miscarii.

5 = Wmax — WOmin
Wmed

In cataloagele masionilor de lucru sau a celor motoare, viteza medie mai poarti
denumirea si de viteza nominala. In faza de pornire viteza unghiulari a elementului de reducere
(element initail) creste de zero la valoarea medie de regim, iar in faza de orprire scade de la
valoarea de regim la zero.

- Faza de pornire — deoarece viteza unghiulara de la sférsitul ciclului (®) este mai mare
decéat cea de la inceputul ciclului rezulta ca Ly, > L.(M,, > M,). Pentru o pornire cat
mai rapida diferenta L, — L. (M, — M,) trebuie sa fie cat mai mare. Practic, aceasta se
realizeaza prin absenta fortelor tehnologice (L. = 0, pornire in gol). (L, — L)
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reprezintd lucru mecanic al fortelor de inertie si este consumat pentru Invingerea
rezistentelor pasive si pentru accelerarea maselor masinii aflate initial in repaos.

- Faza de regim — este caracterizata prin aceea ca L, = L.(M,, = M;). Lucru mecanic al
fortelor motoare din cadrul unui ciclu cinematic complet este egal cu lucru mecanic
consumat de fortele rezistente in acelasi interval de timp.

Variatiile periodice ale vitezei de regim se datoreaza variatiei periodice a fortelor
motoare sau a fortelor rezistente. Viteza unghiulara trece prin valorile extreme (®max, ®min)
corespunzand pozitiilor elementului de reducere pentru care Mreq= 0, adici Mm = M. In aceasti
faza, datorita faptului ca L,, = L, conform ecuatiei energiei cinetice, cresterea energiei cinetice
a Intregului agregat este nula in cadrul unui ciclu cinematic. Deci dupa cadrul unui ciclu
cinematic, insd lucru mecanic al fortelor motoare este diferit de lucru mecanic al fortelor
rezistente, motiv pentru care miscarea elementului de reducere este neuniforma, ca si viteza
unghiulara care are variatii periodice.

Notiunea de randament are sens numai pentru faza de regim, acesta nu se calculeaza
pentru perioada de pornire sau de oprire a masinii. Randamentul agregatului este format din
mai multe masini legate in serie este egala cu produsul randamentelor masinilor componente.
Se mai poate observa ca lucru mecanic util al unei masini este de fapt lucru mecanic motor al
masinii urmatoare Ly; = L, (i + 1), (figura 5.4.).

Lm / Luy 2 Lu 3 ltus | - Lun
Lm’ (.mz [ /—m,, LU
Figura 5.4.

In cazul unui lant de masini sau mecanisme legate in paralel (figura 5.5.) avand un singur
element conducator, pe langa randamentul fiecarei masini simple este necesar sd se cunoasca si
lucru mecanic util realizat de fiecare din aceste masini.
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Figura 5.5.

La un agregat compus din n masini simple legate in paralel avand fiecare valori ale
randamentelor diferite 1,,,7,2, ... 1pn unde n reprezintd numarul de masini simple legate in
serie, fiecare dintre ele avand randamente 7gq,7gy, ..-Nsn, UNDe s reprezinta randamentul
global, (figura 5.6.).
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Figura 5.6.

5.4. Ecuatia de miscare a masinii

Miscarea masinii si a mecanismelor, ca rezultat al actiunii fortelor poartd denumirea de
raspuns dinamic. Pentru un agregat format din masini motoare si masini de lucru ecuatia de
migcare serveste la determinarea legilor de variatie ale vitezelor reale. Aceastd ecuatie se
stabileste prin aplicarea legii energiei sub forma elementara:

dE:dL

d l 2) = M,.qd
2]redw reddo
d (%VZ) = Freqds

unde: o, dp, V, dg reprezinta viteza unghiulard, viteza liniara respectiv pozitia unghiulara sau
liniard a elementului de reducere.

Momentul redus total poate fi scris sub forma: M;eq = Mfag — Meq
unde: Miaq si Mjqq reprezintd momentul motor redus, respectiv momentul rezistent redus.

Forta redusd poate fi scrisa la randul ei similar momentului redus: Freq = Flaq — Fred
Starea reald de miscare a elementului de reducere se obtine prin integrarea ecuatiei de

miscare, ajungandu-se in final la exprimarea deplasarii, vitezei si acceleratiei ca functie de timp.
Pentru efectuarea integrarii trebuie cunoscuta functia J.eq(¢) precum si functiile Miaq si Mfoq
care depind de unul sau doi dintre parametriiurmatori:

- pozitia ¢ a elementului de reducere;

- viteza unghiulara a elementului de reducere;

- timpul t in care se desfasoara ciclul energetic.

Dependenta M34 si My.q de acesti parametri este datd de caracteristica mecanica a
motorului, respectiv caracteristica mecanica a masinii de lucru. Aceste caracteristici se ridica
de obicei pe cale experimentala. Pe cale analitica se determina mai greu din cauza unor factori
nesiguri, cu valori aleatoare, desi forma lor grafica de cele mai multe ori, poate fi atagata unor
fucntii patratice (parabole). Majoritatea masinilor motoare au caracteristica mecanicd de tipul

M;eq (@), (figura 5.7.).
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Figura 5.7.

In felul acesta la o crestere a sarcinii, viteza unghiulard miscandu-se, cuplul motor
creste, asigurand echilibrul si astfel masina are o functionare stabild. Motorul electric de curent
continuu cu excitatia In paralel are drept caracteristica o dreapa cu panta foarte mare, ceea ce
inseamna ca lucreaza aproape la viteza constantd, desi cuplul motor poate avea variatii foarte
mari.

O scadere bruscd are si caracteristica motorului asincron pe portiune de functionare
stabila (figura 5.7.) care poate fi aproximatd destul de bine printr-o linie dreapta. Portiune
cuprinsa intre Ao si A este instabild, deoarece odata cu scaderea cuplului motor, scade si si
viteza unghiulara pana la oprire. Pornirea motorului asincron este posibild numai daca in faza
initiala cuplul rezistent este sub valoarea celui motor, astfel incét viteza creste continuu pana se
trece e echilibrare. Pentru motorul cu ardere interioara caracteristica este curbilinia cu
concavitatea in jos dar panta este mai lina.

In cazul motoarelor electrice (figura 5.8.a.) gradul de rigiditate al unei caracteristici
mecanice se exprimd prin valorile pe care le poate lua coeficientul unghiular al tangentei la

caracteristica mecanica: M = M(a), a = tga = 3—12.
M} \F
M,,A «
Mm w
M
f
W w w
Wy
a) b)
Figura 5.8.

Dupa valorile lui a, caracteristicile mecanice ale motoarelor se pot Imparti in trei grupe:
- caracteristicdi mecanicd absolutd rigida, pentru care viteza unghiulara la arborele
motoruluimotor dreapta (figura 5.8.a.). O astfel de caracteristica o au motoarele electrice
asincrone.
- caracteristica mecanicd rigidd la care viteza unghiulard scade putin cu cresterea
momentului motor. O astfel de caracteristici mecanica o au motoarele de curent
continuu cu excitatie in derivatie, cit si motoarele asincrone trifazate in domeniul de
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functionare (figura 5.8.b.). Aceste motoare au o viteza de mers in gol wg, la care M,,, =

0.

Momentul motor apare la o valoare mai mica a vitezei iar la depasirea acesteia, motorul
se trasnforma in generator. Ecuatia acestei caracteristici este:

Wo—w

M= M, =M, s

Wo

unde: ®, M — momentul teoretic, care se obtinje daca se prelungeste dreapta II pand se
intersecteaza cu axa ordonatelor;
s — alunecarea motorului electric.

Caracteristica mecanicd moale sau supld pentru care viteza unghiulara la arborele
motorului electric variaza apreciabil cu variatia momentului motor M,,(curba Ill1, figura 5.8.).
O astfel de caracteristicd o au motoarele de curent continuu cu excitatia in serie.

In cazul caracteristicii mecanice motoare a motorului electrice asincron (cel mai des
folosit datoritd simplitdtii constructive si a fiabilitatii ridicate) momentul motor prezintd un
maxim in punctul A. La stdnga acestui punct motorul are o functionare instabila iar la dreapta
lui functionarea este stabila (coordonatele punctului sunt M., w.,).

Valoare nominald a alunecarii s,, variaza in limitele 2-5%, valorile mai mici fiind
valabile pentru motoarele cu puteri mari.

Pentru evitarea trecerii functionarii motorului in cazul unor suprasarcini, In zona
instabila de functionare, motoarele electrice se proiecteaza astfel incit Mcr =(1,6-2,2)Mn.
Raportul A > Mc/Mn se numeste coeficient de suprasarcina a motorului.

Pentru determinarea momentului motor la sarcina nominala se foloseste relatia:

Mm = kMred in care k4 = (l,15-1,25) este un coeficient, iar Mg — valoarea medie a
momentului rezistent al masinii de lucru redus la arborele motorului.

In momentul conectarii motorului la retea atunci cind rotorul inca nu a inceput si se
roteasca, motorul dezvolta un moment de pornire Mp. Motorul ales trebuie verificat din punct
de vedere al momentului de pornire, care se da in catalog in functie de Mn si trebuie sa fie mai
mare decit momentele fortelor rezistente (de obicei numai fortele de frecare si de inertie) din
lantul cinematic antrenat redus la arborele motorului.

Masinile de lucru au caracteristicile mecanice de formele cele mal diferite, potrivite
scopurilor tehnologice. Dupa modul de variatie a momentului rezistent Mr in functie de
parametri cinematici ai elementului de reducere sau de timp masinile de lucru se impart in cinci
categorii:

a) Mr = const. la care caracteristica este o dreapta paralela cu axa absciselor (figura 5.9.)
lar caracteristica P = P®® este 0 dreapta inclinata care trece prin origine. Din aceasta
categorie fac parte masinile care efectueaza ridicari de sarcini, sau care inving frecari
(elevatoare cu viteze miei de ridicare, carucioare ale unor poduri rulante, transportoare
cu banda), calea cu role de la laminoare etc., la care momentul rezistent nu variaza in
functie de viteza rimanand constant o anumita perioada (curbele 1,17) .

b) Masini de lucru care au caracteristica mecanica dependenta de viteza. Variatia cuplului
poate apare sub forma unei linii drepte sau sub forma unei parabole cu concavitatea in
sus sau in jos curbele 2,3,4 de pantd pozitiva. Functia lor generala este:

Mr: art+ br(,l) + Cr(,O2

Tot ca o parabola cubica ascendenta, cu concavitatea pozitiva, este si caracteristica
puterii: Pr = oMr = (ar+ bro + crw?)
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C) Masini de lucru care au momentul rezistent dependent de pozitia elementului
conducator. Din aceastd grupa fac parte pompele si comprasoarele cu piston la care
nomentul rezistent depinde de unghiul de rotatie ¢ al manivele. Mr = Mr(p). Aceasta
dependenta se exprima grafic prin diagrama indicata (figura 5.10)

M i
3 ’/y £ 5 P
{

S, Ky [Curse PAToY ";
o

Figura 5.9. Figura 5.10.

3

unde: p este presiunea iar v volumul,
p1 si P2 presiunea initiala respectiv finala;
1 - admisia;
2- compresiunea;
3 - evacuarea,;
4 - destinderea gazului 1n spatiul mort.

Lucrul mecanic pentru un ciclu complet intr-un cilindru se obtine din aria suprafetei
cuprinsd in conturul 1234. Din diagrama indicata reprezentata in figura, rezulta ca in cursul unei
rotatii a manivelei, cand are loc un ciclu complet, presiunea gazului din cilindrul compresorului
variaza in functie de pozitia pistonului.

De aceea forta rezistenta utila ca si momentul rezistent util vor fi functii de unghiul de
rotatie al manivelei.

d) Masini de lucru la care momentul rezistent variaza in functie de viteza si drumul parcurs.
Din aceastd categorie fac parte autovehiculele. Momentul rezistent depinde nu numai
de vitezd ci si de drumul parcurs (momentul rezistent depinde de declivititile
parcursului, iar rezistenta aerului produce o fortd dependenta de viteza).

e) Masini de lucru la care momentul rezistent este dependent de timp M=M(t). Din
aceasta categorie fac parte concasoare, mori cu bile etc;

Integrarea ecuatiei de miscare ae poate realiza numai dupd ce se cunosc caracteristicile
mecanice motoare si de lucru care, pun in evidentd dependentele specifice ale fiecareia dintre
marimile, Mz, si M} .4

Situatii mai des intalnite 1n practica, sunt acelea la care dependentele apar de forma:

rea = Myeq(w)

rred = M:ed(w)
Jred = CONSL.

rea = Myea (@)
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Ied = M;:ed((p)
M7eq = Myeq(t)

Ied = M;ed(t)
Jred = const.

In cele ce urmeazi, se prezinti cazul de integrare a ecuatiei de miscare pentru situatia in
care momentul motor redus si momentul rezistent redus depind de viteza unghiulara, iar
momentul de inertie redus este constant, Acest caz corespunde urmatoarelor agregate: motor
electric - pompa centrifuga, motor electric,-masina de ridicat, turbina - generator etc.

Tinind cont ca Jreg=const., ecuatia de miscare devine:

d
Jrea E = M;‘Téd (w) — M:ed (w)

Integrand obtinem:

t w dw

dt:t—to:]redj ——

to wo red ~ Mred

Avand cunoscute valorile tomo se obtine functia viteza unghiulard w=wm(t). Prin derivare se
obtine functia E=E(t) = ¢(t) iar prin integrare, functia de pozitie:

t
qo=<po=jw(t)dt
t

o

5.4.1. Stabilitatea miscarii

Pentru studiul functionarii unui agregat (sursa energetica cuplata cu un consumator), se
traseaza caracteristicile mecanice motoare respectiv rezistente. Punctul de intersectie a acestor
caracteristici se numeste punct de lucru, unde conditia de echilibru este ca: M}, = M/, acestei
ecuatii duce la determinarea vitezei unghiulare on a punctului de functionare.

Dacd momentul redus motor cat si cel rezistent sunt functii de viteza, agregatul
functioneaza stabil la viteza corespunzatoare intersectiei celor doud caracteristici numai daca
penta momentului motor este mai mica decat panta momentului rezistent.

Pentru a vedea daca punctul de lucru este punct stabil de functionare se stabileste
factorul de stabilitate:

r m
f _ red — A red
st Aw

In cazul in care functionarea este stabila fy> 0. Punctul de functionare este punct stabil,
daca perturbandu-se starea de echilibru, punctul de functionare al agregatului revine din nou in
punctul de functionare initial, indiferent de natura perturbatiei (variatie a sarcinii, a tensiunii de
alimentare a motorului electric etc.)

Astfel in cazul punctului de lucru (fig.5.11) daca in urma unei perturbatii, viteza unghiulara
a elementului de reducere a crescut cu cantitatea Aw pana la valoarea ®'n > ®'n atunci din
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diagrama rezulta ca M;,; > MJ,, cu cantitatea AM;.,;, deci va apare o decelerare a miscarii,

A

viteza unghiulara scazand. In cazul in care viteza unghiulara a elementului de reducere scade

in urma unei perturbatii exterioare cu cantitatea Awla valoarea ®''n < wn, atunci Mz, > M/,

cu cantitatea AM/,; aparand o accelerare a miscarii, viteza unghiulara crescad la valoarea de
regim.

Figura 5.11.

Dezvoltand in serie Taylor functiile M} ;(w) M;,.4(w) in jurul punctului de stabilitate
si neglijand puterile superioare lui unu se obtine:

m
d
Mred+AM1treld: ;gd d;e Aw
AM, g
Myeq + AM/ g = Mygq d;e Aw
de unde:
M
red d
dM;%,
A Ied d;e A
T —A m T m
f — red red — red_ red
st Aw dw dw

iar pentru regimuri stabile este necesar ca fs>0, deci:

Ied > dM;zd
dw dw
98



Ca urmare pentru ca punctul de intersectie a celor doud caracteristici sa fie un punct de
functionare stabil trebuiesc indeplinite urmatoarele conditii:

- la variatii de vitezd momentul rezistent trebuie sd creasca mai repede decat cel motor.
Astfel daca viteza unghiulara creste miscarea este franata (Mm < Mr), iar daca viteza
unghiulara scade miscarea este accelerata (Mm > Mr) revenindu-se la punctul de
functionare:

- caracteristica mecanicd a motorului trebuie sa fie descrescatoare cu viteza unghiulara

AM; .4 . . 9 < dM] .4
—¢& < 0 1ar a masinii de lucru sa fie crescatoare o 0

dw

De multe ori, intre masina motoare si masina de lucru se introduce o transmisie
mecanica cu un anumit raport de transmitere, care are rolul de a aduce caracteristica masinii de
lucru in zona de stabilitate a caracteristicii mecanice a masinii motoare.

Dupa cum s-a aratat, functionarea masinilor in general este posibila numai sub forma de
agregate. Agregatul este un sistem tehnic alcatuit din unitati functionale distincte asamblate
intre ele. In sens restrans, al notiunii utilizate in constructia de masini, agregatul eate un grup
de masini distincte legate cinematic intre ele (ex.grup turbogenerator, grup motor-compresor,
strung, automobil, locomotiva etc.). In general agregatul este compus din motor (masini
motoare) transmisia mecanica (reductor, cutie de vitezd) si masina de lucru. Primele doud
elemente Tmpreuna cu aparatajul de comanda formeaza un sistem de actionare (S.A.).

Masina de lucru este destinatd realizarii lucrului mecanic util in cadrul unui anumit
proces tehnologic. Acest proces tehnologic impune conditiile functionale legate de: regimul de
variatia al vitezelor, pornire, oprire, automatizare etc.

in figura 5.12. este prezentat un agregat cu partile sale constitutive M.M., M.L., T.M.
cuplate intre ele prin intermediul cuplajelor C.

_______________ 3

Ry ey

L Pn |

! * (CIK;R) Hi-,g My By

I sA () o ML

[ s NG 2y J
Figura 5.12.

In functionarea unui agregat se disting doua regimuri de functionare: stationar, atunci
cand marimea analizatd ramine constanta sau este variabila periodic in jurul unei valori medii
impuse de procesul tehnologic, tranzitoriu, care apare la trecerea de la un regim stationar la

altul in fazele de pornire si oprire.

Masina de lucru trebuie sd primeascd la elementul sdu conducdtor puterea Pr si
momentul rezistent:

unde: Pu - puterea utild necesara realizarii lucrului mecanic util;
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N1 - randamentul masinii de lucru ;
e - viteza unghiulara a elementului conducator al masinii de lucru.

Pentru invingerea momentului Mr necesar elementului conducétor al masinii de lucru,
masina motoare trebuie ca asigure la iesirea din transmisia mecanicd momentul motor Mme:

a)' .
Mpe = Ner- My w_l = Ner. Mo * 1

e

unde: i este viteza unghiulara a motorului de actionare (masind motoare);
Ne— randamentul transmisiei mecanice;
I — raportul de transmitere al acesteia.

Functionarea agregatului este stationara atunci cand Mme = My (momentul necesar este
egal cu cel aplicat). Daca se produce modificarea unuia sau a ambelor momente, astfel incat
conditia scrisa nu mai este indeplinita, se va schimba regimul de functionare al agregatului
(regim tranzitoriu), regim in care are loc variatia vitezei si deci modificarea energiei cinetice a
intregului sistem.

5.5. Reglarea miscarii mecanismelor si a masinilor

5.5.1. Variatiile periodice ale vitezei unghiulare

Dupa cum s-a aratat in faza de regim a functionarii unui agregat, viteza unghiulara a
elementului de reducere, are o varia tie periodica in jurul unei valori medii (om). Aceasta se
datoreste caracterului variebil a momentelor de inertie reduse, momentelor motoare si a celor
rezistente. Variatiile vitezei unghiulare vor provoca solicitari dinamice suplimentare care reduc
randamentul si micsoreaza siguranta in functionare. Mersul neuniform al masinii este pus in
evidentad de gradul de neuniformitate. Pentru functionarea normala a unei masini, acest grad de
neuniformitate nu trebuie sa depaseasca o anumita valoare care depinde de destinatia masinii:

- pompe cu pistone, 6 = 0,01 — 0,013);

- pompe rotative si suflante, 6 = 0,03 — 0,05;

- concasoare, 5=0,05-0,2;

- masini unelte, § = 0,025 — 0,03;

- generatoare de curent alternativ, 6 = 0,0033 — 0 ,004;
- generatoare de curent continuu, 6 = 0,005 — 0,006;
- motoare cu ardere internd, 5 = 0,0033 — 0,0055;

- laminoare, 5 = 0,04 - 0,08;

- prese, 6 =0,1-0,25;

- masini unelte, 5 = 0,25 - 0,03;

- motoare de aviatie, 6 = 0,00025 — 0,005.

Problema care se pune este reglarea mersului agregatului si astfel stabilirea parametrilor
ce influenteaza marimea gradului de neuniformitate si corespunzator asigurarea unui impus.
Se considera variatia momentului redus pentru, un ciclu cinematic, precum si variatia vitezei
unghiulare a elementului de reducere (element initial) figura 5.13. Ecuatia energiei cinetice
scrise pentru intervalul 1-2, corespunzator unghiurilor de pozitie ¢1 si ¢2 vVa avea expresia:

Mred((p) = Mrr'réd((p) - M:ed(go)
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Mred (€)=Mimg.(€) =M e (?)

e d,
w"’hj S E—-
b) o
Figura 5.13.

1 5 1 5 P2
E]redzwz - E]redzwl = j (M;Zd - M:ed)d(p
P1

In intervalul @1 - @2 energia cinetici a masinii creste deoarece M,oq = M™, — M1, ; >
. ~ A . . e e 1 .
0 ajungand la valoare maxima in punctul ¢2. Din expresia energiei cinetice E = > Jreaq Tezulta

cd, in jurul punctului 2, viteza unghiulari va avea valoare maxima omax. In jurul punctului 1,
energia cinetica are cea mai mica valoare omin, viteza unghiulard 1, valoarea maxima ®min.

Astfel relatia va deveni:

1 P2
E]redzw%max - E]redzwrznin = f Mredd(p
P1

Expriménd valorile extreme ale vitezei unghiulare in functia de viteza unghiulara ®med st de 0.
_ 5y, _ 8
Wmax = wmed(l + E)! Wmin = wmed(l + E)
Si neglijand termenii in care 6 intervine la puterea a doua se obtine:

wrznax = wrzned(l + 6); w72nin = wrzned(l —0);

Relatia se va scrie astfel sub forma:

2 f;plz Mredd(p - wrzned (]redz - ]redl)

o=
w72ned (]redz + ]redl)
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Din aceasta relatie reiese cd, o este influentat de valoarea momentului de inertie redus
care, poate fi modificat.

Valorile @med $1 Mred sunt impuse de produsul tehnologic si nu pot fi influentate. Deci,
dacd momentul de inertie al agregatului creste, gradul de neregularitate al acestuia se
micsoreaza avand astfel influenta favorabild asupra functionarii masinii. Cresterea momentului
de inertie redus al masinii se face de obicei prin atasarea in general la elementul de reducere
unei piese suplimentare numita volant (figura 5.14.)

Mm Mr

MM HAV IEH ML
Tud L

Figura 5.14.

Asupra volantului actioneaza momentul redus, scris sub forma M,.; = M,bg — M} 4
Volantul are rol de acumulator energetic. Atunci cand M, > M/, viteza unghiulara creste,
volantul inmagazineaza o cantitate de energie suplimentard, pe care o cedeaza atunci cand
viteza scade (M), < M/,;). Momentul de inertie al volantului se poate determina atunci cand
se cunoaste ®med, 0 impus precum si diagramele de variatie M%;(@) M;4(@).

Pentru asigurarea unui anumit grad de neuniformitate a mersului unei masini este
necesar sa se determine momentul de inertie al volantului.
Sa consideram ca momentul de inertie redus al masinii Jred(¢) se mareste cu cantitatea constanta
Jv (moment de inertie al volantului). Corespunzator Jred1 si Jred2 VOr deveni Jrea1+ Jv, respectiv

Jredz+ Jv. Inlocuind se obtine:

2 f(;plz Mredd(p - wrzned (]redz - ]redl)

o=
wrzned - (]redz +]red1 + 2]1;)

Considerand ca momentul de inertie redus al masinii fard volant Jreq <<Jv, rezulta ca:

ZI(PZ Myeqde
§=—2" deunde: J, = 2 [**(M4 — ML,3)do
Zwmed]u P1

De aici se observa ca mometul de inertie al volantului este proportional cu aria (pozitiva
sau negativa) curpinsa intre cele doud curbe de variatie a momentelor:

A

=< 2
Swmed

Jo

in care cu A s-a notat valoarea: f(;pz( m. — MZL,)de
1
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Dupa cum se vede eliminarea completa a variatiei vitezei unghiulare (6 = 0) este
imposibila, Jy atingand valoarea infinita.

Asa cum s-a ardtat, limitarea oscilatiilor periodice ale vitezei unghiulare a agregatului,
intre valorile ®max $i ®min 1n cadrul gradului de neuniformitate impus, 3se face cu ajutorul
volantului.

Daca 1nsa echilibrul fortelor exterioare se modifica datorita variatiei momentului motor
sau a celui rezistent, regimul de miscare se modifica, viteza unghiulara crescand sau scazand
cu mult peste oscilatiile periodice din cadrul functiondrii in faza de regim. Mentinerea turatiei
in cadrul limitelor stabilite de se face prin pastrarea echilibrului dintre fortele sau momentele
care au suferit modificarea si celelalte forte si momente. Se realizeaza astfel echilibrul intre
lucrul mecanic motor si rezistent, masina reintrdnd in functionarea de regim. Restabilirea
acestui echilibru se face cu ajutorul regulatoarelor care actioneaza asupra cuplului motor, sau
cu ajutorul moderatoarelor care actioneaza asupra cuplului rezistent. Astfel, din (figura 5.16.),
se vad situatiile 1n oare actioneaza volantul si regulatoarele sau moderatoarele:

regulator (moderatar)

Figura 5.16.

Asa cum s-a ardtat anterior, functionarea unui agregat poate fi pus in evidenta prin
reprezentarea celor douad caracteristici mecanice (motoare si rezistente), la intersectia carora se
afla punctul de lucru. Modificarea caracteristicilor mecanice motoare sau rezistente duce la
schimbarea punctului de lucru si astfel, la modificarea vitezei unghiulare a agregatului. Modi-
ficarea caracteristicii mecanice motoare din M{"* in M}* duce la mutarea punctului din punctul
A in punctul B, pentru aceeasi rezistenta (figura 5.16.). Se observa ca cea mai severa modificare
a punctului de lucru apare atunci cand M{" se modifica in M7*iar M7 trece in M5, punctul de
lucru ajungind in punctul C, viteza unghiulara trecind de la w1 la ms.Modificarea vitezei un-
ghiulare in limite asa de largi influenteaza negativ functionarea agregatului, parametrii de lucru
ai acestuia modificandu-se.

Astfel, sohimbarea caracteristicilor mecanice motoare la un generator de curent, actionat
de un motor cu ardere internd, racordat la consumatori trebuie facutd in cazul intrarii sau
scoaterii unor consumatori care duc la modificarea caracteristicii mecanice rezistente.
Regulatoarele au rolul de a modifica caracteristica motoare in asa fel incét, viteza nominala sau
apropita de aceasta (figura 5.17.a.).
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Figura 5.17.

Modificarea cuplului rezistent atrage dupa sine schimbarea punctului de lucru din A in
A'(on In ®'). Pentru mentinerea vitezei unghiulare ® va fi nevoie de modificarea
caracteristicilor mecanice cu ajutorul unui regulator, aducand punctul de lucru in A™".

Presupunand caracteristica motoare neschimbatd (figura 5.17.b), in lipsa unul
moderator, cuplul rezistent va varia intre M si M} . In prezenta moderatorului, cuplul rezistent
va oscila intre M{ si M} si, aducand punctul de lucru din A* in A" si corespunzator, viteza
unghiulara o va atinge valoarea o’ mult mai apropiata de valoarea initiala wn.

Regulatoarele sunt necesare la agregatele care au caracteristica mecanica lin
descrescdtoare. La acele agregate la care caracteristica motoare este brusc descrescatoare (cazul
portiunii de lucru a caracteristicilor motoarelor electrice asincrone modifiaarea caracteristicilor
rezistente nu duce la modificari sensibile ale vitezelor unghiulare, regulatoarele nefiind nece-
sare (figura 5.18.).

)
!
|
1

r
Figura 5.18.

In general, restabilirea echilibrului dintre cuplul motor si cel rezistent se faoe printr-un
sistem de reglare automati. In principiu un sistem de reglare automati este compus din
regulatorul care sesizeaza variatiile oinematice si le transformd in semnal de comanda si
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sistemul de executie care preia semnalul de comanda si actioneaza asupra admisiei masinii
motoare.

Schema de actionare a unei masini de lucru este prezentata in figura 5.19. Masina de lucru
(ML) si masina motoare (UM) sunt cuplate cu ajutorul unui arbore pe care este montat
traductorul (1), care masoara viteza unghiulard si o transmite regulatorului (2). Acesta
prelucreaza informatia primitd, comparind-o cu marimea de referintd si emite un semnal de
comanda unui amplificator 3, in cazul in care exista diferenta intre cele doua valori. Semnalul
de comanda este preluat de sistemul de admisie al masinii motoare care va modifica debitul
sursei energetice 4.

Figura 5.19.

Daca regulatorul se leaga direct de elomentul de executie reglarea este directd, iar daoa
intra regulator si sistemul de executie se interpune un amplificator, reglarea este indirecta.

Dupa tipul traductorului se disting regulatoare cu traductoare mecanice, electrice,
hidraulice si pneumatice. In figura 5.20.a. este prezentati schema reglarii vitezei unghiulare a
arborelui unui motor cu ardere internd care, actioneaza un generator de curent continuu care
genereaza o tensiune U proportionald cu viteza unghiulard a arborelui masinii motoare). Una
din bornele taho- generatorului este legata la amplificatorul 2, iar cealalta la potentiometrul 3
care, se afld sub actiunea tensiunii electrice din retea Ur. In urma unui astfel de montaj, in
amplificator se induce diferenta de tensiuni U — U;. Potentiometrul este reglat in asa fel, incat
la 0 anumita turatie, Ur = U. La modificarea vitezei unghiulare peste limitele admise, in urma
modificarii cuplurilor rezistente tensiunea U se modificad, astfel cd in amplificator apare
diferenta de tensiuni U-U,. Aceasta va modifica pozitia miezului electromagnetului 4 care, va
actiona la randul lui, prin sistemul de parghii 5, asupra clapetei 6 a sistemului de admisie.

4 2 vr

a) b)
Figura 5.20.

In vederea limitirii oscilatiilor miezului electromagnetului se foloseste amortizorul 7.
Cateodatd, admisia combustibilului poate fi comandatd de catre un regulator cu greutati. La
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schimbarea vitezei unghiulare, pozitia radiala a greutatilor se modificd ducand la ridicarea sau
coborarea cuplajului regulatorului care, va actiona printr-un sistem de parghii asupra admisiei
combustibilului (figura 5.20.b.).

Moderatoarele sunt sisteme de reglare automata care au rolul de a restabili echilibrul
dintre cuplul rezistente cu cel motor, in jurul unei valori prescrise a vitezei unghiulare prin
modificarea caracteristicii mecanice a cuplului rezistent. Echilibrul se realizeaza pe cale
energetica, adicd excesul de energie motoare, la un moment dat este consumat pentru invingerea
unor forte rezistente introduse de moderator cum ar fi: forte de frecare sau forte
electromagnetice (contoare electrice, semnalizatoare etc.). Cel mai des utilizate in practica sunt
moderatoarele cu frecara uscata. Un astfel de moderator (figura 5.21.) este compus din
contragreutdtile 1, sabotii 2, tamburul 3 si arcul 4. Fortele centrifuge dezvoltate de
contragreutdti provoacd apasarea sabotilor pe suprafata interioarda a tamburului si ca urmare
franarea elementului 5.

Figura 5.21.
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