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INTRODUCERE

Masina este creatia tehnica a omului, alcatuitd dintr-un complex de
corpuri materiale cu miscari relative determinate, servind la transformarea
unei forme de energie in lucru mecanic (masina de lucru) sau la
transformarea unei forme de energie in altd formd de energie (masina
energetica).

Masina de lucru transforma energia mecanica in lucru util, prin
aceasta realizdndu-se:

- schimbarea formei si dimensiunilor obiectului — masinile
tehnologice (masini unelte, masini textile, agricole, de constructie);

- schimbarea pozitiei obiectului — masinile de ridicat si transportat;

- inlocuirea activitatii intelectuale a omului — masinile cibernetice;

- controlarea activitatilor altor masini — masinile de conducere si
control.

Masina energetica transforma o formd de energie disponibild in
energia mecanica necesara actiondrii masinii de lucru, in cazul motoarelor
(motoare termice, hidraulice, electrice, pneumatice etc.) sau transforma
energia mecanica in alt tip de energie, in cazul generatoarelor (generatoare
electrice, hidraulice, pneumatice).

Mecanismele sunt parti componente ale masinilor servind la
transmiterea miscarii sau la transformarea ei in altd miscare necesara.

Legatura intre masina energetica si masina de lucru se poate face
direct sau prin mecanisme denumite f{ransmisii (mecanice, hidraulice,
pneumatice, electrice etc.).

Atat maginile cat §i mecanismele sunt constituite din parti
elementare cu functii distincte denumite organe de magini (suruburi, roti,
arbori etc.), ce pot fi studiate, proiectate si executate independent. Organele
de masini se Tmpart in:

- organe de magina de uz general (suruburi, arbori etc.);

- organe de masina speciale (valturi de laminoare, cutite de foarfeci,
rotoare de turbine etc.).
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Capitolul 1
STRUCTURA MECANISMELOR

1.1 Element cinematic

Elementul cinematic este un corp material component al
mecanismului care atunci cand este mobil, are rolul de a permite
transmiterea miscarii si a fortei. In teoria mecanismelor notiunile de element
cinematic si organ de masina (ex. : pistonul, biela, manivela, cama, roata
dintatd, cureaua etc.) sunt sinonime.

Elementele cinematice se clasifica dupa urmatoarele criterii:

a) Dupa natura fizica:

- elemente rigide (fig.1.1a) — considerate nedeformabile, formate
dintr-o singura piesa (organ de masind) sau mai multe organe de masina

Inele de 7 .,,B_Olml .
siguranta %" pistonului
Picior =i - - Cuzinet
- Lagar

Flemente de
| asamblare

Fig. 1.1

asamblate intre ele astfel ca ansamblul obtinut sd constituie un rigid (ex.
biela unui motor reprezinta un singur element cinematic desi este formata
din mai multe piese componente);

- elemente flexibile (cabluri, curele, lanturi), folosite pentru
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transmiterea la distantd a migcarii i implicit a puterii mecanice (fig.1.1b);

- elemente lichide (apa la pompe si prese hidraulice, uleiul la prese
de puteri mari) ;

- elemente gazoase (aerul comprimat utilizat la uneltele pneumatice)
—fig.1.1c;

- elemente electrice (cAmpul electromagnetic) — fig.1.1d.

b) Dupa rangul lor:

Prin rang (notat cu j) se intelege numarul legaturilor pe care un
element cinematic le are cu elementele vecine.

- elemente simple (j<2) din categoria cédrora fac parte elementele
monare (j=1) si cele binare (j=2);

- elemente complexe (7>2) din categoria carora fac parte elementele
ternare (j=3) si polinare (>3).

¢) Dupa legea de miscare:

- elemente conducdtoare — elemente mobile cu legi de miscare
cunoscute;

- elemente conduse — elemente mobile a caror legi de miscare depind
de legea de miscare a elementului conducator.

1.2 Cupla cinematica

Cupla cinematica reprezintd legdtura mobild, directd dintre doua
elemente cinematice, realizatd in scopul limitarii libertatilor de miscare
relative dintre acestea si transmiterii miscarii de la un element la altul.

Legatura se poate realiza continuu sau periodic si are loc pe o
suprafata, linie sau punct.

1.2.1 Clasificarea cuplelor cinematice

a) Din punct de vedere structural cuplele cinematice se impart in cinci
clase dupa numarul gradelor de libertate interzise de cupla.

Gradul de libertate reprezinta numadrul parametrilor scalari
independenti necesari pentru a determina, la un moment dat, pozitia unui
corp in raport cu un sistem de referinta.

Un corp liber in spatiu are 6 grade de libertate ce corespund
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componentelor pe cele trei axe Ox, Oy, Oz ale vectorului translatie vsi a

vectorului de rotatie instantanee @ ale miscarii sale. (fig.1.2)

Cele 6 libertdti de miscare pot
fi  limitate introducdnd anumite
conditii de legdturd care pot suprima
migcarea Intr-o directie sau pot impune
o relatie intre marimile unor
componente ale translatiei §i rotatiei

instantanee.

Daca se noteazd cu L numadrul
gradelor de libertate pe care cupla
cinematicd le permite elementelor ei

(0 < L <6)si cu m numarul miscarilor
anulate de cupld (1<m<5), rezulta
relatia:

L=6-m (1.1)

Clasa cuplei cinematice este datd de numarul miscarilor anulate m.
Tinand cont de aceste considerente se disting urmatoarele tipuri de cuple
cinematice:

- cuple cinematice de clasa I (fig.1.3a) notate cu C; si care suprima
elementelor un grad de libertate (m=1);

- cuple cinematice de clasa II-a (fig.1.3b, c¢) notate cu C; si la care

m=2;

- cuple cinematice de clasa Ill-a (fig.1.3d, e, f) notate cu Cs si la care
m=3;

- cuple cinematice de clasa [V-a (fig.1.3g, h) notate cu C; si la care
m=4;

- cuple cinematice de clasa V-a (de rotatie fig.1.3i, de translatie
fig.1.3j si cupla surub-piulita fig.1.3k) notate cu Cs si la care m=5.

b) Din punct de vedere geometric (dupd natura contactului dintre
elemente) se disting:

- cuple cinematice inferioare, la care contactul se realizeaza pe o
suprafata (fig.1.3d, e, f, g, h, 1, j, k);
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- cuple cinematice superioare, la care contactul se face pe o linie

(fig.1.3b, c) sau intr-un punct (fig.1.3a).

éﬂ% m L Tipul  cuplei cinematice
I|1
Im|2
111} 3
V| 4
k] 2 ¥ Cs
/7
il -\\\\\\\ L.
g

Fig. 1.3

¢) Din punct de vedere cinematic cuplele cinematice se Tmpart in:
- cuple cinematice plane care permit elementelor miscari intr-un

singur plan sau in plane paralele (fig.1.3f, g, h, 1, j);
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- cuple cinematice spatiale, care permit miscarea In spatiu a
elementelor (fig.1.3a, b, ¢, d, e).

d) Din punct de vedere constructiv se disting:

- cuple cinematice inchise, la care contactul dintre elemente se
asigura printr-o ghidare permanenta (fig.1.3b,d, e, g, h, 1, j, k).

- cuple cinematice deschise, la care contactul dintre elemente se
asigura prin forta (fig.1.3a, c, f).

Pentru stabilirea clasei unei cuple cinematice se procedeazd in
felul urmator:

- se fixeaza unul din elementele cuplei;

- se ataseazd celuilalt element un sistem triortogonal de axe Oxyz si i

Clasa cuplei cinematice va fi datd de numarul miscarilor anulate, m
(ex. in fig.1.3a este reprezentatd o sferd pe un plan. Aceasta este o cupla
cinematica spatiala, deschisa, superioara, de clasa I, deoarece ; =1).

Cuplele cinematice se reprezintd grafic prin semne conventionale
(fig.1.3)

1.3 Lant cinematic

Lantul cinematic reprezintd un ansamblu de elemente mobile legate
intre ele prin cuple cinematice de diferite clase. Toate elementele lantului
fiind mobile, folosirea lui in tehnica este posibilda numai dupa ce i s-a fixat
unul din elemente.

1.3.1 Clasificarea lanturilor cinematice

a) Dupa rangul elementelor componente:

- lanturi simple, constituite din elemente de rang j <2 (fig.1.4a, b, d,
e, f);

- lanturi cinematice complexe, care au in componenta lor cel putin
un element de rang j > 3 (fig.1.4c¢).

b) Dupa forma:

- lanturi cinematice deschise (fig.1.4a, b, c, e);

- lanturi cinematice inchise (fig.1.4d, f);



14 Organe de masini §i mecanisme

¢) Dupa felul miscarii elementelor:
- lanturi cinematice plane, ale caror elemente au miscari intr-un
singur plan sau in plane paralele (fig.1.4a, b, c, d).

< I\ /TR
O/"\tf

Fig. 1.4

- lanturi cinematice spatiale, la care cel putin un singur element are o
miscare intr-un plan diferit de al celorlalte elemente (fig.1.4e, f).

1.3.2 Formula structurala a lanturilor cinematice

Gradul de libertate al unui lant cinematic este dat de numarul
gradelor de libertate ale elementelor componente.

Se considerd cd in structura unui lant cinematic intrd e elemente
cinematice si C, cuple cinematice de clasa m (m=1, 2, ...5). Gradul de

libertate al unui astfel de lant cinematic se obtine scdzand din numarul total
al miscarilor celor e elemente considerate libere in spatiu, numarul total de
restrictii de migcare introdu-se de C, cuple cinematice, adica:

5
L=6e-> m-C, (1.2)

m=1
Pentru un lant cinematic cu miscare plana rezulta:
5
L=3e-Y (m-3)-C, . (1.3)
m=4
sau
L=3e-2C;-C,
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1.4 Mecanism

Mecanismul este un lant cinematic inchis, cu un element fix (sau
presupus fix), care are proprietatea cd pentru o miscare datd unuia sau mai
multor elemente In raport cu elementul fix, toate celelalte elemente au
miscdri univoc determinate. Se spune astfel cd mecanismul este desmodrom.

1.4.1 Clasificarea mecanismelor
a) Dupa posibilitatile de migcare ale elementelor:
- mecanisme plane (fig.1.5);
- mecanisme spatiale.
b) Dupa varianta constructiva:
- cu parghii (fig.1.5a, b, ¢);
- mecanisme mecanice | - cu came (fig.1.5d, e);
- cu roti (fig.1.51, g);
- cu elemente flexibile.

biela
: bieli
balansier i
: ———
manivela /
manivela
a b

!# ‘!'3

1 - clichet; 2 - roata clichet;

3 - manivela conducatoare

d e f g
Fig. 1.5

- mecanisme hidraulice;
- mecanisme pneumatice;
- mecanisme electrice;
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- mecanisme electronice.
¢) Dupa destinatie:

- mecanisme de strangere;

- mecanisme de blocare;

- mecanisme de cuplare;

- mecanisme de reglare;

- mecanisme de franare;

- mecanisme de prindere;

- mecanisme de inversare;

- mecanisme de actionare;

- mecanisme de oprire-pornire etc.

1.4.2 Grad de mobilitate

Deoarece mecanismul este un caz particular al lantului cinematic,
cand un element al acestuia este fix, se va introduce notiunea de grad de
mobilitate in loc de grad de libertate.

Prin grad de mobilitate al unui mecanism se intelege numarul
mobile in raport cu elementul fix.

Unul din elementele lantului cinematic al mecanismului fiind fix,
rezultd cd din numarul total de elemente e se scade unul.

Relatia (1.2) devine:
5

M=6e-1)->m-C (1.4)

m
m=1

Daca se noteaza ¢ — | =  (n - numarul de elemente mobile), rezulta:

5
M=6n-Ym-C, (1.5)

m=1
Pentru mecanismele plane relatia (1.5) devine:
3
M =3n-> (m-3)-C,=3n-2C5-C, (1.6)
m=1
Determinarea gradului de mobilitate al unui mecanism este o
operatie obligatorie deoarece valoarea sa aratd dacd mecanismul



Structura mecanismelor

functioneazd (M > 0) sau nu (M < 0) si indicd numarul elementelor

conducdtoare necesare indeplinirii conditiei de desmodromie.

1.4.3 Exceptii in determinarea gradului de mobilitate

In structura mecanismelor, pe 1anga elementele si cuplele cinematice
care stabilesc caracterul migcarii, pot interveni uneori elemente si cuple care

nu au influentd asupra miscarii celorlalte elemente.

a) Elementele cinematice pasive indeplinesc un triplu rol si anume:
consolideazd mecanismul, usureaza trecerea prin pozitiile extreme si evita

rigidizarea sa temporara sau inversarea miscarii.

La stabilirea gradului de mobilitate al unui mecanism, elementele

cinematice pasive impreuna cu cuplele aferente se exclud din calcul.

Exemplu: Mecanismul patrulater consolidat (fig.1.6).

Gresit:
n=4; Cs=6(A.; A; B; Bo; C; D);
C4:0 :
M=3-4-2-6-0=0

1
Corect:

n=3; Cs=4 (A A; B; By); C4=0
M=3-3-2-4-0=1
b) Elemente cu miscare de prisos
In general acest rol este Indeplinit de role,
care sunt introduse in constructia mecanismelor cu
scopul de a micsora frecarea, prin Inlocuirea
frecarii de alunecare cu frecarea de rostogolire. La
stabilirea gradului de mobilitate al unui astfel de
mecanism clementele cinematice cu miscare de
prisos, impreund cu cupla de rotatie proprie, se
exclud din calcul.
Astfel, la mecanismul cu cama si tachet cu
rola (fig.1.7), rola 2 se poate roti in jurul axei sale

fard a influenta caracterul miscarii mecanismului.

7 B
2
————r—-
ya
1C 5P |
LT ok U PP | LYY
Element pasiv
p ’3
Ao
Fig. 1.6
a 4
3
2

Fig. 1.7
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Din punct de vedere cinematic rola poate fi indeparta sau rigidizata,
fara a se perturba caracterul miscarii.

M =3n-2C;-C,

Gresit: n=3; Cs =3 (0-1; 2-3; 3-4); C4 = 1(1-2)

M=3.3-2.3-1=2

Corect: n =2 (se elimind rola 2); Cs=2(0-1; 3-4); C4=1(1-3)

M=3.2-2.2-1=1

c) Cuple cinematice pasive au rol de a consolida constructia
mecanismelor si nu introduc conditii suplimentare de legaturd fatd de
cuplele existente. Prezenta lor este impusd de necesitatea consolidarii
constructiei. La stabilirea gradului de mobilitate acestea se exclud din

calcul.

Fig. 1.8

Exemplu:
Mecanismul cardanic (fig.1.8)
M =3n-2Cs-C,
Gresit: n=3; Cs= 6(0; O1; A; A’; B; B’); C4=0
M=3-3-2-6=-3
Corect: n=3;Cs=4(0;0;; A;B); C4=0;
M=3-3-2-4=1
d) Articulatii multiple
Cupla de rotatie ce leagd mai mult de doua elemente cinematice se
numeste cupld de rotatie multipla. O cupla multipla este echivalenta cu ,, p ”

cuple simple.
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p=i-1 (1.7)
unde i reprezintd numarul elementelor cinematice incidente in cupld. La
stabilirea gradului de mobilitate al unui mecanism cuplele multiple vor fi
transformate mai intdi in cuple simple si apoi considerate in calculul
mobilitatii mecanismului.

p=2-1=1 p=3-1=2
a b C
Fig. 1.9

In fig.1.9 se aratd reprezentarea articulatiilor simple (a), duble (b) si
triple (c).
Exemplu: Mecanismul concasorului cu falci (fig.1.10).
M =3n-2C;-C,
Gresit: n=15; Cs =6, C4=0;
M=35-2-6=3
Corect: n=15; Cs =7 (in B sunt 2 cuple
Cs) 5 C4 =0
M=3.5-2-7=1
e) Sunt situatii in care numarul Fig. 1.10

cuplelor nu este evident (fig.1.11a). In
aceste cazuri se pot face transformari structurale care nu influenteaza

Fig.1.11

mobilitatea mecanismului (fig.1.11b). In fig.1.11¢c cupla cinematica din B
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desi este de clasa a treia (articulatie sfericd) se va lua in calculul gradului de
mobilitate ca o cupla de clasa cinci. Aceasta deoarece cupla B are restrictii
comune de miscare cu celelalte cuple.

1.5 Analiza structurala a mecanismelor plane

1.5.1 Transformarea mecanismelor

In structura mecanismelor plane, intra elemente si cuple cinematice
de clasa cinci, de rotatie si de translatie (cuple inferioare), precum si cuple
superioare de clasa a patra la care contactul este punctiform in plan. Pentru
facilitarea analizei cinematice si dinamice cuplele superioare C; se pot
transforma in cuple inferioare Cs. Pentru realizarea acestui lucru, gradul de
mobilitate al mecanismului trebuie sd rdmand neschimbat, iar legea de
miscare a elementului conductor si nu se modifice. Daci se noteazi cu n si

C,numirul elementelor si respectiv cuplele cinematice nou aparute dupd
inlocuirea celor de clasa a patra, rezulta:
M =3n-2Cs—C, =3(n+n")~2(Cs +Cs )
3n'—2C; +C, =0,
adica:
r_3n'+C, ,
2

Cs (1.8)
Solutia cea mai simpla pentru aceastd ecuatie este:

n' =1si Cg =2 (pentru Cy = 1).

Rezultd ca o cupla superioara C4 se poate inlocui cel mai simplu cu
un element cinematic si doua cuple Cs.

Se considera un mecanism (fig.1.12) format din cama 1 si profilul 2
aflate in contact in punctul A printr-o cupld superioard C,. Pentru aflarea
mecanismului Inlocuitor se procedeaza astfel: in punctul de contact 4 se
duce normala comuna n-n pe care se determind cele doua centre de curbura
O si O 1n care se plaseaza cele doud cuple de rotatie.

Se unesc cele doua cuple Cs printr-un element cinematic 3’ apoi
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acest element se uneste cu restul mecanismului (1'si2’) obtinandu-se
mecanismul inlocuitor.

Deoarece razele de curbura ale celor doua elemente se modifica de la
o pozitie la alta, mecanismul echivalent este valabil numai pentru o pozitie
data a elementului conducator.

Dacd unul din profiluri este o dreaptd (fig.1.13), se procedeazd

Fig. 1.12 Fig. 1.13

analog, numai ca in locul cuplei de rotatie, care ar trebui plasata la infinit pe
directia normalei comune n-n, se va folosi o cupla de translatie cu directia
de miscare perpendiculara pe normala n-n.

1.5.2 Principiul formarii mecanismelor plane

Studiul cinematic al mecanismelor impune adoptarea unui criteriu
unitar de clasificare structurald avand la baza notiunea de grupa structurala
sau cinematica.

Prin grupa structurald se intelege un lant cinematic cu grad de
libertate zero.

Pe aceasta bazd s-a format principiul lui Assur care fundamenteaza
clasificarea structurala a mecanismelor: orice mecanism poate fi format prin
legarea succesiva la elementul conducator (sau elementele conducétoare) si
la elementul fix a grupelor structurale.

In cazul mecanismelor plane, gradul de mobilitate, dupa echivalarea
cuplelor cinematice superioare, se calculeaza cu relatia:

M =3n-2Cs, (1.9)

Deoarece mobilitatea grupei structurale este nuld, iar grupa este



22 Organe de masini §i mecanisme

constituitd din »_elemente cu C, cuple cinematice, gradul de mobilitate al
mecanismului se poate scrie sub forma:
M =3(n+n,)—2(Cs+Cs,)» (1.10)

Egaland relatiile (1.9) si (1.10) se obtine formula structurald a
grupei:

S

3n, —2Cs, =0, (1.11)

sau

N N

C..=3on (1.12)
2

Analizand relatia (1.12) se observd ca pentru a se obtine valori
intregi pentru C, este necesar ca p sd ia valori pare. Dand diverse valori

pentru »_ se obtin diferite grupe structurale.

Astfel pentru:
n, =2; Cs, =3 rezulta diada;

n, = 4; Cs, = 6 rezulta triada;
n,=6,C, =9 rezultd triada dubla, tetrada complexa.

Reprezentarea conventionald a acestor grupe este redata in tabelul

1.1.
Tabelul 1.1
ng = 2 ng = 4 n, = 6
Diada Triada Triada dubla Tetrada
complexa

AT R

clasall, ordin 2 | clasa IlIl, ordin 3 | clasa III, ordin 4 | clasa IV, ordin 3

& >
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Dintre aceste grupe structurale cea mai raspandita este diada.
Grupele structurale sunt caracterizate prin: clasa, ordin si aspect.
Clasa este datd de rangul maxim al elementelor cinematice
componente; ordinul este dat de numarul cuplelor exterioare libere iar
aspectul reprezintd variantele sub care
grupele se pot prezenta constructiv, tinand
seama de numadrul si pozitia cuplelor de
translatie aflate in structura lor.
Conventional se admite ca elementul
fix si elementul conducator formeaza un a b
mecanism motor de clasa I numit si Fig. 1.14
mecanism fundamental (fig.1.14 a si b).
Mecanismele se formeaza addugand la mecanismul fundamental
(M.F) una sau mai multe grupe structurale (fig.1.15).

Fig. 1.15

Operatia inversd formarii mecanismelor este descompunerea
acestora. Orice mecanism poate fi descompus in grupe structurale si
elemente motoare legate de batiu.

Clasa si ordinul unui mecanism sunt determinate de clasa si ordinul
celei mai complexe grupe structurale care intrd 1n componenta
mecanismului.

In scopul precizarii clasei si ordinului unui mecanism se procedeaza
astfel:

- se precizeaza elementul conducator (M.F);

- se porneste de la cel mai indepartat element fatd de elementul
conducdtor si se extrag succesiv grupele structurale pana se ajunge la
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elementul conducitor.

Operatia de extragere a grupelor structurale se executd identificand
existenta lor 1n succesiunea de la grupa cea mai simpld — diada — cétre
grupele complexe, cu conditia ca, dupa extragerea unei grupe, ceea ce
ramane sa fie tot mecanism.

Exemplu: Mecanismul mesei basculante a laminorului de tabla
(fig.1.16).

Mecanismul  are  1n

componenta mecanismul
fundamental MF (0,1) si doua
diade (4,5) si (2,3).

Rezulta ca acest mecanism
este de clasa a II-a, ordinul 2.




Capitolul 2

ELEMENTE GENERALE CE STAU LA BAZA
PROIECTARII ORGANELOR DE MASINI

2.1 Materiale utilizate in constructia de masini

Gama materialelor folosite in industria constructoare de masini este
foarte bogati si variata. Intrucat de alegerea materialului depinde tehnologia
de executie si indeplinirea conditiilor cerute organelor de masini, se impune
ca aceasta alegere sa se facd dupa o analiza atentd, sub toate aspectele, a
avantajelor si dezavantajelor fiecarei solutii posibile.

2.1.1 Clasificarea materialelor si domenii de utilizare
O clasificare generald a materialelor utilizate in constructia de
masini se prezinta astfel:
fonte

feroase { carbon
( metalice oteluri

aliate
neferoase — aliaje neferoase
de uz general <
naturale
nemetalice < ceramice
\ plastice
Materiale compozite

(‘oteluri speciale;
materiale pentru temperaturi ridicate;

materiale pentru temperaturi scazute
cu destinatie < materiale antifrictiune

speciala materiale de frictiune
materiale de ungere
\Unateriale pentru garnituri de etansare
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Fonte
Sunt aliaje Fe-C cu (2,11...4)% C si se clasifica astfel:

obisnuite pentru turnatorie;
brute < speciale pentru turnatorie;
pentru afanare.

Fonte cenusii cu grafit lamelar;
turnate in | pentru masini unelte;
piese cenusii cu grafit nodular;

maleabile;
austenitice.

Fontele brute nu se utilizeaza in constructia de masini in starea
obtinuta, ele se folosesc doar pentru elaborarea altor materiale.

Fontele cenusii cu grafit lamelar (obignuite sau modificate) turnate
in piese sunt prevazute in standardul SR EN1561:1999. Aceste fonte sunt
caracterizate fie prin rezistenta la tractiune, fie prin duritatea Brinell pe
suprafata piesei turnate.

Proprietatile fontelor se coreleaza cu masa metalica, dimensiunile si

forma grafitului. Fonta de rezistentd minima 100 N/mm® are masa metalici
feritica i separari grosiere de grafit. Cresterea rezistentei minime peste 200
N/mm? este asiguratd de masa perlitica si separari fine de grafit. Rezistente
peste 300N/mm’ se obtin prin modificare. Rezistenta la tractiune si
duritatea Brinell scad cu cresterea grosimii de perete a piesei care se toarna.

Utilizarile fontelor cenusii sunt determinate de proprietatile acestora:

- rezistentd la uzurd (batiurile masinilor unelte, axe, roti dintate,
cilindri de la motoare Diesel);

- rezistentd la coroziune si refractaritate (creuzete de topire a
metalelor, tevi de esapament la camioane);

- capacitate de amortizare a vibratiilor (placi de sprijin a
fundatiilor, batiuri);

- rezistenta la soc termic (lingotiere);

- tenacitate (volanti, batiurile motoarelor Diesel);

- compactitate si rezistentd la coroziune (cilindri la compresoare,
pompe, organe de masini ce lucreaza la presiuni mari, discuri de ambreiaj);

- pret de cost redus.
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Fontele cu grafit nodular turnate in forme din amestec clasic sunt
clasificate in SR EN 1563:1999 in functie de caracteristicile mecanice ale
materialului, rezultate din incercarea de tractiune si incovoiere prin soc
mecanic sau prin incercarea de duritate Brinell.

Utilizarea fontelor cu grafit nodular este in corelatie cu proprietatile:

- rezistentd la uzura (arbori cotiti pentru motoare de automobile si
motoare Diesel, segmenti de piston, piese pentru turbine, roti dintate,
saboti de frana, cilindri de laminor semiduri);

- refractaritate (lingotiere);

- rezistentd la coroziune (armadturi, conducte de apa subterana,
tubulatura pentru canalizari);

- rezistenta mecanica (utilaje miniere, corpuri la compresoare)

Fontele maleabile sunt clasificate in standardul SR EN 1562:1999,
in functie de caracteristicile mecanice rezultate din Incercarea de tractiune

Aplicatiile fontei maleabile cu inima alba sunt limitate, deoarece se
obtine printr-un procedeu mai complicat, se preteazd mai putin la
productia de serie, grosimea peretilor pieselor este limitata, iar durata
tratamentului de decarburare creste cu grosimea peretilor. Costul este
ridicat. Se preteaza la piese mici si subtiri, dar tendinta este de a fi inlocuita
cu fonta maleabila cu inimad neagra sau aliaje sinterizate. Principalul avantaj
al acestei fonte este sudabilitatea, datoratd absentei grafitului in straturile
superficiale. Se foloseste pentru piese mici de racord la montarea cadrelor de
bicicleta, radiatoare pentru incalzire centrala etc.

Fonta maleabila cu inima neagra feritica are o larga aplicatie in
industria automobilului (cutia diferentialului, suportul fuzetelor, cutia de
directie, pedala de frana, pedala de ambreiaj etc.) si al masinilor agricole.
Sunt piese cu forme complexe, rezistenta ridicatd, cu suficienta tenacitate si
ductilitate.

Fonta maleabila cu inima neagra perlitica. are rezistenta la rupere
peste 450N/mm? . Se foloseste pentru piese mai compacte, supuse la uzura
abrazivd, cum sunt rotile si coroanele dintate, pinioanele. Marcile cu
rezistenta la rupere 700-800N/mm” sunt tratate termic prin calire 1n ulei si
revenire.
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Oteluri

Sunt aliaje Fe-C cu un continut in carbon pana la 2,06% .Otelurile
cu continut pand la 0,8% C se numesc hipoeutectoide, cele cu 0,8% C
eutectoide, iar cele cu peste 0,8% C hipereutectoide.

Otelurile carbon sunt acele oteluri care nu contin In mod voit alte
elemente 1n afard de Fe, C si cele impuse in procesul de elaborare Mn, Si,
Al. Otelurile carbon constituie in mod neindoielnic cea mai importanta
grupa de materiale folosita in constructia de masini datoritd proprietatilor
sale:

- proprietdti mecanice $i de rezistenta superioare;

- prelucrabilitate tehnologica variata: sudabilitate, prelucrare prin
deformare plastica la cald (laminare, forjare, presare, matritare), deformare
la rece (laminare, ambutisare, extrudare), aschiere;

Dupa destinatie, otelurile carbon se clasificd in oteluri de constructie,
pentru scule si cu destinatie speciala. Pot fi livrate in stare turnatd sau
laminatd, cu sau fara tratament termic final. Simbolizarea lor exprima
destinatia, tehnologia de prelucrare, caracteristicile mecanice sau continutul
in carbon.

Otelurile nealiate turnate pentru constructii mecanice de uz
general, sunt prevazute in SR ISO 3755:1995, in corespondentd cu
marcile din STAS 600-82. Sunt oteluri hipoeutectoide. care se livreaza in
stare recoaptd, dupa normalizare si detensionare sau dupa normalizare, célire
si revenire.

Otelurile de uz general si calitate pentru constructie, conform SR
EN 10025+A1:1994, cuprind marcile de oteluri destinate fabricarii
produselor laminate la cald, sub forma de laminate plate si bare forjate,
pentru constructii mecanice si metalice. Sunt oteluri hipoeutectoide, care
se livreaza cu diferite clase de calitate si grade de dezoxidare. Sunt cele
mai ieftine oteluri, cu o larga utilizare, fara alte deformari plastice la cald
sau tratamente termice. Sunt usor prelucrabile prin aschiere, sudabile, cu
capacitate de deformare plastica la rece.

Otelurile de calitate nealiate de cementare, sunt prevazute iIn SR
EN 10084:2000, in corespondenta cu marcile din STAS 880-88. Sunt oteluri
de calitate superioare, care contin sub 0,18%C, max. 0,045% P,
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(0,020...0,045)% S. Se supun Tmbogatirii superficiale in carbon. urmata de
calire si revenire joasd, pentru obtinerea unui strat superficial dur si
rezistent la uzura, asociat unui miez tenace.

Otelurile de calitate nealiate pentru calire §i revenire, sunt
prevazute in SR EN 10083-2:1995, in corespondentd cu STAS 880-88.

Sunt oteluri de calitate superioare, care contin 0.17-0,65%C, max,
0,045%P, 0,020-0,045%S. Se supun imbunatatirii (cdlire si revenire
inaltd), pentru obtinerea unor piese cu rezistentd mecanicd §i tenacitate
ridicate.

Otelurile aliate sunt oteluri la care s-a adaugat in mod voit unul sau
mai multe elemente de aliere pentru a le modifica proprietatile fizice si
mecanice. Functie de cantitatea elementelor de aliere otelurile pot fi slab,
mediu sau bogat aliate. Se considera otel slab aliat, acela la care participarea
totald a elementelor de aliere nu depaseste 5% si bogat aliat daca suma
elementelor depaseste 10%. Elementele de aliere conferd otelurilor
caracteristici fizico-chimice si Indeosebi mecanice superioare celor ale
otelurilor carbon.

Materialele metalice neferoase, cum ar fi cuprul, zincul, staniul,
aluminiul etc., se folosesc in mod curent sub forma de aliaje (bronz, alama,
duraluminiu etc.) Aceste materiale sunt mai scumpe decat cele feroase si se
utilizeaza 1n scopul conferirii unor caracteristici deosebite pieselor, cum ar fi
greutate scazutd, caracteristici de antifrictiune, proprietati anticorozive,
conductibilitate termica si electrica ridicata etc.

Aluminiul si aliajele lui prezintd densitate redusd (sunt usoare),
conductivitate termicd si electrici mare. Se utilizeaza la confectionarea
pieselor in migcare acceleratd (pistoane, plunjere etc), carcase pentru pompe,
chiulase de motor, accesorii pentru instalatii de irigatii, roti pentru curele,
tamburi de frana etc.

Staniul cu aliajele lui, precum si cuprul cu aliajele se comporta bine
la antifrictiune. Se utilizeaza la confectionarea coroanelor rotilor melcate, a
cuzinetilor, elicelor navale, piese pentru aparatura hidraulica, la aparatura
medicala si telefonica etc.

Zincul si aliajele sale sunt rezistente la coroziune.

Carburile de wolfram, titan si cobalt sunt dure, de aceea se
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utilizeaza pentru confectionarea sculelor agchietoare.

Materialele nemetalice au intrebuintari numeroase in constructia de
magini datoritd proprietatilor lor, cum ar fi: greutate specificd mica,
rezistentd ridicata la actiunea mediilor agresive, proprietati bune de frictiune
sau antifrictiune, proprietati de izolatori termici si electrici etc. Ele se impart
in:

a) Naturale: piele, in, canepa, iuta, pluta, azbest. Aceste materiale au
coeficient de frecare mare si conductivitate termicd mica. Se utilizeaza
pentru confectionarea garniturilor, curelelor, pentru céptusirea rotilor in
cazul curelelor metalice (pluta) etc.

b) Sintetice:

- Materialele plastice prezintd rezistentd mecanicd redusd, sunt
usoare, rezistente la agenti chimici, bune izolatoare termice si electrice. Cele
mai utilizate materiale plastice sunt: polietilena, policlorura de vinil,
polistirenul, poliamidele, politetrafluoretilena (PTFE) cunoscutd si sub
denumirea de teflon, sticlele organice, cauciucul etc. Materialele plastice
prezinti stabilitate termica limitatd, in general pana la 200° C. Se utilizeazi
la confectionarea garniturilor, a rotilor dintate supuse la solicitari mici (in
industria alimentard, in mecanicad find). Se recomanda a nu fi utilizate in
medii cu umiditate ridicatd deoarece sunt higroscopice, ceea ce ar putea
conduce la modificarea dimensiunilor initiale.

- Ceramicele sunt materiale anorganice, care rezultd din reactia unor
metale (Mg, Al, Fe etc) cu metaloizi (O, C, N etc) obtinandu-se alumina,
silicea, carburi, nitruri, boruri, sticle minerale, diamant, grafit. Se disting
prin refractaritate, care se manifestd prin rezistentd mecanica §i termica la
temperaturi ridicate. Majoritatea sunt izolatori termici si electrici. Sunt
foarte dure si fragile.

- Materialele compozite sunt formate din doud sau mai multe
materiale diferite, care 1si combina proprietatile specifice. Astfel, poliesterii
consolidati cu fibre de sticla formeazid un compozit usor §i rezistent
mecanic, folosit la confectionarea recipientelor, barcilor etc.

Prin presarea pulberilor metalice si incélzirea lor ulterioara se obtin
materialele sinterizate. Organele de masini realizate din materiale
sinterizate nu mai necesitd prelucrari ulterioare prin agchiere motiv pentru
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care au un domeniu larg de aplicatii. In functie de compozitia pulberilor
utilizate se obtin materiale cu proprietati mecanice si fizice deosebite.

2.1.2 Criterii de alegere a materialelor

La alegerea materialelor se va tine seama de urmatoarele patru
criterii:

1. Criteriul mediului de Iucru caracterizat prin temperatura,
umiditate, actiune electrochimica, prezenta particulelor nocive.

Functionarea in medii corosive implica fie folosirea unor materiale
rezistente la coroziune, fie materiale obisnuite care vor fi protejate prin
lacuire, nichelare, cromare, galvanizare.

La temperaturi inalte se vor folosi materiale rezistente la fluaj,
materiale ceramice, azbest. La temperaturi joase se vor folosi materiale cu
retea cristalind cubica cu fete centrate (Cu, Al, Pb, Fey, Ag).

2. Criteriul de rezistentd, are in vedere caracteristica si natura
solicitarilor ce iau nastere in timpul functiondrii In piesa proiectata.

sim[ple compuse

I
solicitari mecanice

statice d_a =0 dinamice d_o- 0
d¢ | dt
| |
variabile cu viteza finita cu soc
do do
—1< 4 — >
dt dz
I
I I
periodice neperiodice
. | . . | .
cu regim stationar cu regim nestationar

Alegerea materialelor se face in functie de o serie de factori, cum ar
fi: caracteristicile de rezistenta staticd, rezistenta la oboseala, rezistenta la
rupere fragild, concentratori de tensiune, conditii de tratament termic etc.

In majoritatea cazurilor cunoasterea caracteristicilor de rezistenta
statica nu este suficientd. Dacd organul de masina proiectat este solicitat
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variabil, rezistenta la oboseald a materialului ales trebuie sa fie cat mai
ridicatd. La oboseald, otelurile aliate nu prezintd avantaje sensibile fata de
cele obignuite, asa cum se intampld in cazul solicitarilor statice. La
proiectare se va tine cont de faptul ca rezistenta la oboseald a pieselor se
poate mari in straturile superficiale prin tratamente mecanice, tratamente
termice, forme rationale si prelucrari corespunzatoare a suprafetelor. Pentru
piesele solicitate la oboseald se recomanda oteluri cu un continut de carbon
mai mic de 0,4 %.

Se impune adesea ca unele organe de masina sa aiba greutate redusa,
mai ales la cele in miscare, In scopul micsorarii sarcinilor de inertie. Pentru
acestea se vor alege oteluri aliate care au rezistenta la rupere si limita de
curgere mare, aliaje de aluminiu, titan, magneziu sau materiale plastice.

3. Criteriul tehnologic are in vedere forma organului de masina,
numarul de bucati, procedeul si procesul tehnologic aplicat.

4. Criteriul economic tine seama de costul materialelor, tehnologiei
de fabricatie si exploatarii.

2.1.3 Comportarea materialelor la solicitari statice

a) La temperaturi normale

Curbele caracteristice la tractiune pentru diverse materiale sunt
ardtate in fig. 2.1;
o] 1 — curba materialelor fragile
(casante): fonta, materiale ceramice;

2 — curba materialelor elastice:
oteluri netratate;

3 — curba materialelor fara
domeniu de curgere: oteluri de inalta
rezistenta;

o, - limita de rupere; o, limita

de curgere (deformatii remanente 0,1 +
- 0,2%);
Fig. 2.1 o,~ limita de elasticitate

4]

(deformatii remanente < 0,01%);
o limita de proportionalitate: 5 = ¢- E (valabild legea lui Hooke).
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b) La temperaturi ridicate, apare fenomenul de fluaj. Fluajul este
proprietatea materialelor de a se deforma lent si continuu in timp sub
actiunea unei sarcini constante, la tensiuni mai mici decét o, (fig.2.2). La

majoritatea metalelor acest fenomen apare la peste 350°C. In figurd: OA si
BC — zone de fluaj nestabilizat; AB — zona de fluaj stabilizat.

8‘ 0'1<02< 03
C G
2
By
timp
= .

Fig. 2.2

Prezinta comportare buna la fluaj:

- otelurile feritice (C = 0,04 + 0,27%) la care procentele de elemente
aliate (Si, Mn, Ni, Cr, Mo, W, Ti) sunt sub 10%. Acestea se folosesc pana la
temperatura de 600°C. Cele aliate cu molibden au comportarea cea mai
buna, ele folosindu-se la roti de turbina s.a.;

- otelurile austenitice, aliate cu crom si nichel, se folosesc pana la
temperatura de 600 ~700°C;

- aliajele neferoase, care contin fier mai putin de 10%, pe baza de
nichel si crom, sunt indicate pentru temperaturi peste 700°C.

Parametrii fluajului sunt:

- viteza de fluaj, reprezentata prin panta curbei AB:

Ag
V,=——=tana
' At
- limita tehnica de fluaj & | care reprezinta tensiunea ce produce o

alungire ¢ impusa, la o duratd de incercare si temperaturd date. Ea depinde

de elementele de aliniere, granulatie si tratament termic.
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c) La temperaturi joase comportarea materialelor este dictatd de
structura lor cristalina:

- materialele cu retea cristalina cubica cu fete centrate (Cu, Al, Pb,
Fe vy, Ag, Au) se modifica putin cu scaderea temperaturii;

- materialele cu retea hexagonala (Mg, Zn, Be) sunt foarte fragile si
nu se folosesc la temperaturi joase;

- materialele cu volum centrat (Fea, Cr, Mo, W) devin fragile cu
scaderea temperaturii.

Se recomanda: oteluri carbon obisnuit pana la -50°C; oteluri carbon
de calitate pana la - 100°C; oteluri aliate pana la -150°C; oteluri 1nalt aliate
pana la -196°C; aliaje pe baza de aluminiu, pana la -270°C.

In fig.2.3 este indicata variatia limitei de curgere cu temperatura. Pe
diagrama se disting patru zone:

oe,Te|

IV 111 11 I

TK]
Fig. 2.3

I — Zona temperaturilor ridicate: limita de curgere scade cu cresterea
temperaturii (pentru oteluri intre 200-400°C, peste 400°C apare fenomenul
de fluaj).

IT — Zona temperaturilor normale: limita de curgere nu depinde de
temperatura.

IIT — Zona temperaturilor joase: limita de curgere creste cu scaderea
temperaturii. Este denumit domeniul fragilitatii.

IV — Zona de frig adanc: limita de curgere poate evolua dupa diverse
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curbe, functie de material, din aceasta cauzad este denumit domeniul
anomaliilor.

2.1.4 Comportarea materialelor la solicitari variabile

In majoritatea pieselor de masini, fortele aplicate variaza in timp de
un numar mare de ori. Acest mod de solicitare duce la o micsorare sensibila
a caracteristicilor de rezistentd, fatd de cele statice. Fenomenului i s-a dat
numele de oboseald, iar caracteristicilor mecanice respective — limite de
oboseala sau rezistente la oboseala.

Prin solicitare variabila se intelege acea solicitare provocatd de
sarcini care variaza in timp fie ca valoare, fie ca valoare si directie.

Dintre solicitarile variabile, cele mai frecvente sunt solicitarile
periodice. La randul lor, acestea pot fi grupate in:

- solicitari stationare, la care eforturile unitare variaza, de un numar
nelimitat de ori, Intre o limitd superioara Prax si una inferioara Poin >

- solicitari nestationare, la care eforturile unitare variazd ca
amplitudine n decursul unei perioade’

2.1.4.1 Cicluri de solicitare variabila

Variatia periodicd a tensiunii in functie de timp formeaza un ciclu de
solicitare. Elementele caracteristice ale unui ciclu de solicitare sunt (fig.2.4):
T — perioada

P ™ tensiunea maxima; P
' S (6, 7) T
Py - tensiunea minima; Priax
p,, - tensiunea medie; /;-"
P f—- .

_ pmax + pmin
Pm = 2 pmin

- amplitudinea ciclului;
Py p ulut, (o) t

— Pmax ~ Pmin Flg' 2.4

Py >

R — coeficientul de asimetrie al ciclului: R = @;
pmax
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Pmax = Pm T Py Prin = Pm — Py
Principalele tipuri de cicluri stationare de solicitari variabile

caracteristicile acestora sunt:
a) static (fig.2.5)

P
Pmax™ Pmin Pmax >0’ Pmin >0’
Pm = Pmax = Phmin >
Py =0;
° £ R=+1.
Fig. 2.5
b) oscilant (fig.2.6)

P Prmax = 0; Prmin > 0; Pmax * Pmin >
Pmax — pmax + pmin
Prmin] max___ FM'min

_ p=r > £
o t
Fig. 2.6 0< R <t1.
¢) pulsator (fig.2.7)
p Prmax > 05
Pmax Pmin = 0;
) pmax .
Pmin 5 5A Pm =Py =", >
0 t 2
Fig. 2.7 R=0.
d) alternant simetric (fig.2.8)
P Pinax > 05 Puain <05 | Lo | =[ i
Pmax .
Pumin Pv = Pmax ,

Fig. 2.8 R=-1.
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2.1.4.2 Rezistenta la oboseala. Curba lui Wohler

S-a constatat ca, materialele rezista la solicitari variabile mai putin
decat la solicitari statice de aceeasi valoare. Acest fenomen de micsorare a
proprietatilor de rezistentda sub efectul solicitarilor variabile poartd numele
de oboseala materialelor. Aspectul sectiunii unei piese rupte prin oboseala
este diferit de cel al piesei rupte static. La ruperea prin oboseala apare o
fisurd initiald care se extinde din ce In ce mai mult in sectiune. In partea
fisurata cele doud parti ale piesei se ating mereu, ceea ce face ca materialul
sd ia un aspect lucios. Cand sectiunea a slabit destul de mult se produce
ruperea bruscd. Ca urmare, sectiunea piesei rupte prin oboseald are doud
zone: una lucioasa si alta grauntoasa.

Caracteristica mecanicd a materialului, la solicitari variabile, este
rezistenta la oboseala. Ea se determina pe masini de Incercat la oboseald, cu
ajutorul epruvetelor executate din materialul de incercat. Prima din seria de
epruvete se incarca in aga fel incat sa se realizeze in ea un efort unitar
alternant-simetric O = 0 = 0,60, , pentru oteluri sau O =01 =040,
pentru aliaje neferoase usoare. Se constata ca aceasta epruveta se rupe dupa
N, cicluri.

Intr-un sistem de coordonate o . N (fig.2.9), se marcheazd

punctul corespunzétor

.. . . Gmax

ruperi primel epruvete k
1(0‘1,]\[1 ). A doua R= +-l
e < A < Or(G¢)
pruveta se incarca la
un efort maxim o,

. . L] =0
mai mic cu (10...20) 2
MPa decit o, si se -
constatd cd ea se rupe o R= -
dupa N, cicluri, unde
N, >N,

Se marcheazi 9 N N, Noo N

punctul urmator, Fig. 2.9

2(o,,N,)- Se continud
acest procedeu. Se constatad cd la o anumita valoare a lui O e > careia 1 se

da numele de rezistenta la oboseala, epruveta nu se mai rupe.
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Curba din fig.2.9 a cérei asimptota da marimea rezistentei la oboseala,
poartd denumirea de curba de durabilitate sau curba lui Wohler.

Pentru N < N,, curbele pot fi exprimate prin functia exponentiala:

p"-N=K (2.1)

in care:

m — coeficient functie de materialul piesei (6...12). Pentru otel m = 9;

k — constanta;

N, = 107 pentru metale feroase; N,, = 5.10”...10% pentru neferoase.

Pentru a stabili tensiunea criticd a unui material supus la un numar

de cicli N < N, se va scrie relatia (2.1) pentru doud puncte ale curbei:
p"(=LN)-N=p"(-,N,)- N, (2.2)

N,
pP(=LN) = p(—l,Noo)WT (2.3)

Valoarea rezistentei la oboseald a unui material depinde de ciclul de
solicitare.

2.1.4.3 Factori care influenteaza rezistenta la oboseala

Rezistenta la oboseald se considera ca fiind tensiunea maxima ce
apare intr-o sectiune a unei epruvete solicitatd variabil intr-un ciclu cu
coeficient de asimetrie R, 1n conditii ideale de incarcare, la care epruveta nu
se mai rupe la oricate cicluri ar fi solicitata.

Conditiile standard de incercare presupun: epruveta cu diametrul
do=10mm, fara concentratori de tensiune, lustruita, incercata in aer uscat la
20°C.

Rezistenta la oboseald a unui organ de masind concret difera de
rezistenta la oboseald a epruvetei chiar dacd materialul este acelasi. Ea este
influentata de urmatorii factori:

1. Factori constructivi :

a) Concentratori de tensiune

Acestia pot fi: degajari, gauri transversale, filete, racordari, canale de
panad etc. Concentratorii de tensiune micsoreaza rezistenta la oboseala.
Influenta acestora se introduce in calculule prin coeficientul de concentrare

a tensiunilor S, (o fiind o sau ) definit ca raportul dintre rezistenta la



Elemente generale ce stau la baza proiectarii organelor de magini 39

oboseala a epruvetei fard concentrator ( py) si respectiv cu concentrator de

tensiune ( Ppy ) :

o
p,="Lr,  p =Tk, p,=—"* (2.4)
PRK O Rk TRK

B, are valori supraunitare.

b) Factorul dimensional

Pentru piese similare din punct de vedere geometric, cu aceeasi stare
a suprafetei si executate din acelasi material, rezistenta la oboseala scade cu
cresterea dimensiunii. Influenta deosebirii dintre dimensiunile piesei reale si
ale celei incercate este luatd in considerare prin introducerea factorului

dimensional ¢, definit ca raportul intre rezistenta la oboseala a unei

epruvete avand un diametru oarecare d si rezistenta la oboseald a epruvetei
cu diametrul dp = 10 mm.
(PR )d i _ (O'R )d . _ (TR )d

; &y = ;&= (2.5)
(Pr)s, (7e)a,

&, are valori subunitare.

P

c¢) Forma sectiunii

Pentru alte sectiuni decét cea circulara, rezistenta la oboseala scade.
2. Factori tehnologici
a) Calitatea suprafetei

Microgeometria suprafetei piesei este deosebit de importanta,
deoarece urmele ramase din prelucrarea mecanicd reprezintd concentratori
de tensiune. Efectul stdrii suprafetei poate fi considerat in calculul de
oboseala prin introducerea coeficientului de calitate a suprafetei y, definit

ca raport intre rezistenta la oboseald a unei piese cu suprafata avand un grad

de prelucrare oarecare (py), sicea a piesei lustruite (pz) :

(PR )}/

PR
y are valori subunitare si nu este influentat de tipul solicitarii.

(2.6)

b) Tratamentele termice superficiale si cele termochimice produc
modificari structurale 1n stratul superficial, favorabile rezistentei la



40 Organe de masini §i mecanisme

oboseald. Influenta lor se introduce prin coeficient ul J,, care poate lua
valorile: rulare cu role: §,= (1,2 ...1,4); ecruisare cu jet de alice: 5, = (1,1
...1,3); cementare 8, = (1,3 ...1,5) ; nitrurare 6, = (1,4 ...1,8); cromare
0, =(0,8 ...0,9); nichelare 6,=0,7.

3. Factori de exploatare

a) Suprasarcinile au un efect mic in cazul in care durata de aplicare
este mica.

b) Temperatura are efect negativ si depinde de material.
c) Coroziunea chimicd micsoreazad considerabil rezistenta la

oboseala.

Tindnd cont de toti acesti factori de influentd, rezistenta la oboseala
pentru o piesa de dimensiuni date cu calitatea suprafetei cunoscutd, tratatd
termic, se calculeaza cu relatia:

& '7/ 80.7/
» o

2.1.4.4 Diagramele rezistentelor la oboseala

Pentru un numar de cicli N > N_, tensiunea criticd nu mai depinde
de numarul de cicli de solicitare (fig.2.9), de aceea pentru determinarea
rezistentei la oboseald a unui material, se folosesc diagramele rezistentelor
la oboseald, numite si diagramele ciclurilor limita. In functie de sistemul de
axe adoptat si de legea de variatie a rezistentei la oboseala cu gradul de

asimetrie R sau cu tensiunea medie p,,, se deosebesc mai multe tipuri de
astfel de diagrame, dintre care cele mai multe uzuale sunt:

- diagrame de tip Haigh, care dau variatia p, functie de p,, ;

- diagrame de tip Smith, care dau variatia p . , p,,;,, in functie de
Pm >

- diagrame de tip Goodman, care dau variatia p_ . functie de p, ., .

In diagrama Haigh (fig.2.10) ciclurile limitd alternant — simetric,
pulsator si static sunt reprezentate prin punctele Bx, Ck si respectiv Ak.
Curba Bg Cx Ax reprezinta curba ciclurilor limita.
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Intre Bk si Ck sunt cuprinse cicluri limita alternate, iar intre Cx i Ax
cicluri oscilante.

In cazul cel mai
general, 1n aceastd
diagrama, orice punct
al planului de
coordonate reprezinta
un ciclu de solicitare
variabila. Un ciclu
oarecare  reprezentat

printr-un  punct din
interiorul curbei (ex. p(+1)
D) nu va cauza Fig. 2.10
ruperea, pe cand unul
reprezentat  printr-un
punct exterior (ex. E) cauzeaza ruperea prin oboseala.

Rezistenta la oboseald corespunzatoare unui ciclu oarecare
reprezentat prin punctul My este:

PR = Pmax = P T Py = OM + MM

iar gradul de asimetrie:

R= Pmin — Pm — Py _OM_MMK

pmax pm +pv OM+MMK

Daca se cunoaste gradul de asimetrie R, punctul Mk se determina
intersectand curba AxBx cu o dreapta dusa din origine sub unghiul 6, a
carui valoare este:

Py _ Pmax ~ Prmin
Pm  Pmax T Pmin
Pentru scopuri practice, diagrama Haigh se schematizeaza prin linii

tan Oy =

drepte astfel:

- la materiale fara limitd de curgere (ex. fonte) se foloseste
schematizarea Goodman (fig.2.11a);

- la materiale tenace (otelurile) , starii limita datd de rezistenta la
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oboseald o_,1 se adauga si limita de curgere o, nefiind admise deformatii

plastice (fig.2.11b);;

c
v} v} v
B G-I B
. B 1 Q.,/Q
- B C
o} 5
o]
A 45° A D
Om —__L_]G D |Om Oc Eb'In
Or Op
a b c
Fig. 2.11

- in cazul In care nu existd date despre o,se foloseste diagrama

schematizatd Soderberg (fig.2.11c¢);, definita prin valorile o_,si o, .

2.2 Calculul de rezistenta al organelor de masini

2.2.1 Siguranta la tensiuni limita (critice)

Tensiunile reale care apar 1n piese in timpul functionarii poarta
numele de tensiuni efective (o). Ele se calculeaza cu relatii cunoscute din
rezistenta materialelor (tabelul 2.1).

Intr-un organ de masind bine dimensionat trebuie ca tensiunile
efective sd fie mai mici decat tensiunile critice (o, ). Pentru aceasta s-a
introdus coeficientul de sigurantd efectiv exprimat prin raportul dintre
tensiunea criticd si tensiunea efectivd intr-un anumit punct. Pentru a fi
asiguratd rezistenta organului proiectat se pune conditia ca acest coeficient
efectiv sd fie mai mare decat un coeficient de siguranta admisibil:

Pk
c=—"2¢, 2.8
- (2.8)

- la solicitari statice: c(+1) = @ 2c,(+)=11..3
yo,

+1)
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- la solicitari variabile:

c(R)= pK—® >c, (R) pentru ciclul R;

P(R)
c(-1)= LD > c,(—1) pentru ciclul alternant simetric.
p (=)
Tensiunea admisibila: p, = Pk 5 o,

2.2.2 Calculul de rezistenta la solicitari statice

Acest calcul poate fi de dimensionare sau de verificare, iar
solicitarile pot fi simple sau compuse.

La dimensionare se stabileste dimensiunea principala a organului de
masind ca rezultat al calcului de rezistentd, dupd care tindnd cont de
tehnologia utilizata pentru realizarea lui si de pozitia ocupatd in ansamblu se
schiteaza forma sa.

La verificare, dimensiunea sau chiar forma organului de masind se
aleg constructiv si apoi se fac verificari in sectiunile periculoase astfel ca
tensiunea efectiva sa fie mai mica decét tensiunea admisibila.

In tabelul 2.1 se dau relatiile de calcul pentru solicitdrile statice
simple si compuse.

2.2.3 Calculul de rezistenta la solicitari variabile

Deoarece rezistenta la oboseald depinde de o serie de factori care
implicd cunoasterea formei si a dimensiunilor piesei, calculul de rezistenta
la oboseala este un calcul de verificare.

Pentru a calcula coeficientul de sigurantd este necesar a se cunoaste
rezistenta la oboseala a piesei si valorile caracteristice ale ciclului real de
solicitare. In plus este necesar sa se aleaga un criteriu de calcul de trecere de
la ciclul real din piesa la ciclul limita.

In cazul particular al solicitarilor prin cicluri alternant simetrice,
cand solicitarea variabila este caracterizata de un singur parametru

Py = Pumax = | pmin| coeficientul de siguranta la oboseala este:
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P O 7
cp =t e =—ts e =0 (2.9)
pV O-V TV
Tabelul 2.1
SOLICITARI STATICE SIMPLE
Felul solicitarii Relatii de dimensionare Relatii de verificare
F %ﬁ A=
4 F
Tractiune 42— 0, =—=0y
’ o —=@(fb A=bh A
F F
Compresiune Az2— o, =—=<0,
(o A
> 43
A . i @ W=7§_ Mi
Incovoiere W=—- w,=—=<0,
Oy = g bh2 w
b W=
6
F F
Forfecare A4z — Tp=—STy
Tar A
M M
o wo>—L > a3 7, =—L<r1
Raisucire re @ w=2d= ‘ W, STy
SOLICITARI STATICE COMPUSE
Tractiune (compresiune)

o ’ O, =0, nt0;, 20
Tensiuni de si incovoiere tot t(c) i a
aceeasi natura .

Forfecare si rasucire Ty =Ty 7,57,
. o, =\’ +4r* <o,
Tensiuni  de | Incovoiere (tractiune) si
turi diferite | rasucire (forfecare) sau
na
o, =Vo’ +37* <o,

In cazul ciclurilor asimetrice (diagrama Haigh) problema stabilirii
coeficientului de sigurantd este mai complicatd deoarece trebuie comparat
un ciclul de solicitare cunoscut cu un punct necunoscut de pe curba
ciclurilor limitd AxCxBx (fig.2.10).
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ct.;

in =Ct,o0, =ct;

Alegerea modului de trecere de la ciclul real la cel limita este

dificila, existand diverse legi de trecere pe baza carora se afla ciclul limita.
. o

Printre cele mai raspandite legi sunt: R

o, =ct(fig.2.12).
0‘;1 G\' Bk
Bk Om=ct
\ //‘} =1 k N \0\\1
< - c L
o= C
M) L OgFct b L | ]
o
_ M; A Ak_
A 0 Om L] Om
k il G.-)"(‘,
Om Oy
Fig. 2.13

Fig. 2.12

maxima limita L si tensiunea maxima reald din piesa M.

O maxL

Cc =
O-maxM

Coeficientul de sigurantd se defineste ca raportul intre tensiunea

Calculul coeficientului de siguranta prin metoda Soderberg
Se considera diagrama tensiunilor limita schematizatd prin dreapta

A, B, s1 diagrama ciclurilor reale prin dreapta 4,8, , de coeficient de

Ol + O,

OL, +L,L

siguranta ¢ = ct (fig.2.13). Coeficientul de siguranta va fi:

O maxL

C =

T, to, OM,+ MM

MM, _ B,O
M4, OA,

Facand inlocuirile rezulta:

O maxm
Din asemadnarea triunghiurilor 8,04, si MM,A se poate scrie:
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o, _ o p

Gr—O' o
c

/%

Efectuand calculele, relatia devine:

° o, O T, | T (2.10)

c,, © T

Aceste relatii se aplica materialelor fragile.

Pentru materiale tenace relatia devine:

co_:—; cz_:

o, , O T Tw 2.11)

., O. Ty, T

fnlocuind o , cuexpresia din relatia (2.7) se obtine:

1 1
Cc_ = ; Cc. =
° P O Ow T BT T (2.12)
&Y O O, Y T4 7.

In cazul solicitdrilor compuse definite prin tensiunile ¢ si 7 , pentru
materiale tenace, coeficientul de sigurantd global se calculeaza cu relatia:

CsC,

C=—F—=2¢, 2.13
N 213

in care c, si c, sunt coeficienti de siguranta partiala.

2.3 Notiuni de tribologie

2.3.1 Frecare, ungere, uzura

Stiinta care se ocupa cu studiul fenomenelor si proceselor de frecare,
ungere $i uzurd ce au loc in straturile superficiale ale organelor de masini n
contact, cu miscare relativa, poartd denumirea de tribologie.

S-a constatat cd majoritatea organelor de masini nu se distrug atat
prin solicitdri mecanice §i termice, cat mai ales prin uzurd, datoritd unor
surse de frecari necontrolate si a unei lubrificatii necorespunzatoare. Pe plan
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mondial deteriorarea anuald a masinilor datoritd uzurii este echivalenta cu
distrugerea a aproximativ 20% din totalul lor.

Tribologia urmareste prelungirea duratei de functionare a masinilor
si instalatiilor, prin combaterea sau eliminarea uzurii, atit prin cunoasterea
cauzelor (fenomenul frecdrii), cat si prin prevenirea sau diminuarea uzurii
prin folosirea unei lubrificatii corespunzatoare.

Desi in unele cazuri, frecarea constituie un avantaj (frane, ambreiaje,
transmisii prin frictiune, transmisii prin curele etc.), totusi in majoritatea
cazurilor ea aduce prejudicii mari. Astfel, pe plan mondial, cca. 25% din
energia produsa este pierduta prin frecare, atat in interiorul masinilor, cat si
la deplasarea masinilor in mediul inconjurator.

Piesele componente ale masinilor nu actioneaza individual ci In
ansamblu. Ele vin in contact unele cu altele formand cuple cinematice sau
imbindri fixe. Intre elementele Tn contact se transmit importante forte si
momente, de cele mai multe ori in prezenta unor miscari relative. Acestea
conduc la aparitia unor forte si momente de frecare intre suprafetele in
contact, orientate n sens opus tendintei de migcare.

Principalii factori de care depinde frecarea si efectele ei sunt:

- felul miscarii relative: rostogolire (la lagarele cu rulmenti, roti pe
sine), alunecare (la ghidaje, cupla cilindru-piston), mixta (la roti dintate);

- natura si caracteristicile materialelor din cuplele cinematice;

- calitatea suprafetelor in contact: rugozitate, duritate, abateri de la
forma geometrica;

- starea de ungere si calitdtile lubrifiantului;

- conditiile de functionare — Incdrcare: presiune, vitezd medie,
temperatura.

Dupa starea de ungere a suprafetelor, frecarea poate fi:

a) uscata — in cazul contactului direct intre cele doud elemente ale
cuplei, fara ungere (coeficientul de frecare p >0,3);

b) la limita (onctuoasd) — 1n cazul interpunerii unor straturi
moleculare de lubrifiant, filmul de ulei reduce dar nu elimina contactul
dintre elementele cuplei, ungerea este la limita (0,1< p <0,3);

c) mixta (semifluidd) — cand filmul de lubrifiant are o grosime
corespunzatoare scurgerii fluidelor, dar din cauza rugozitatii suprafetelor el
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se rupe si se reface, o parte din sarcina normala este preluatd de pelicula
fluida. In acest caz ungerea este partiald (0,05 < p < 0,1). Acest tip de
frecare apare la pornirea si oprirea lagdrelor de alunecare, la montajul
hidrostatic al asamblarilor cu strangere etc.

d) fluida — cand se asigurd separarea perfectd a suprafetelor cuplei

printr-un film continuu de lubrifiant. Ungerea este fluida (0,01< p <0,05).

Fortele si momentele transmise In prezenta sau absenta miscdrii
relative, cu sau fara lubrifiant, duc la deteriorarea elementelor componente
ale contactului — uzura — si la pierderea de energie sub forma de caldura.

Uzura isi gaseste expresia in pierderea de material de pe suprafetele
in contact ale corpurilor in migcare relativa, avand ca efect modificarea
dimensiunilor, a formei geometrice si in anumite conditii de temperatura
conducand chiar la modificari structurale in straturile superficiale.

La variatia uzurii in timp (fig.2.14) se disting trei etape:
t; - perioada de rodaj,
u] timp in care se produce
netezirea suprafetelor si
uniformizarea jocurilor;
B ty - perioada
A - functiondrii normale;
t3 - perioada uzurii
finale.

Viteza de uzare

se determind cu relatia:

o ¢, ty ts t

du
=—=tana .
dt

Uzura  se exprima

Fig. 2.14

cantitativ in volum sau greutate, raportatd la anumiti parametri geometrici
sau functionali (de exemplu: la cuplele de translatie, in grame / cursa dubld).
Atat la frecarea uscata cat si in prezenta lubrifiantului pot apare
urmatoarele tipuri de uzuri:
a) Uzura abraziva — este provocatd de prezenta particulelor dure
dintre suprafete, de asperitdtile mai dure ale uneia dintre suprafete sau de
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izbirea suprafetei cu jet de particule dure. Este un tip de uzura des intalnit si
usor de recunoscut prin urmele disperse si orientate de microaschiere. Ea
depinde in mare masurd de duritatea suprafetelor in contact. Continutul
mare de carbon si elemente de aliere (Mn, Cr, Mo) din otel, maresc
rezistenta la uzura abraziva a acestuia.

b) Uzura de aderenta (de contact) — este caracteristicd contactelor
cu miscare relativdi care functioneazd cu 1Incarcdri specifice mari,
temperaturd ridicatd si fard ungere. Intre asperitatile in contact iau nastere
aderente puternice ce se distrug, producand smulgeri ce imprimd in
suprafata conjugata santuri dirijate pe directia de alunecare. O consecinta a
acestei uzuri este gripajul care se manifestd sub forma de suduri si smulgeri
cu rizuri adanci sau chiar blocaj partial sau total. Materialele de acelasi
nume (otel —otel) au tendintd de gripare mai accentuatd fata de cele cu
compozitii chimice diferite (otel — staniu). Acest tip de uzurd se combate
folosind uleiuri cu aditivi de extrema presiune.

¢) Uzura de oboseala — se datoreste solicitarilor ciclice din straturile
de la suprafata de contact. Ea poate aparea sub urmatoarele forme:

- pittingul (uzura prin ciupituri), intervine in cazul contactelor de
rostogolire sau rostogolire cu alunecare (roti dintate, rulmenti) cand in
punctele de contact apar tensiuni cu caracter pulsator sau chiar alternant-
simetric ce depasesc limita de curgere a materialului, in conditii de ungere
cu ulei. Distrugerea incepe prin aparitia unor fisuri in stratul superficial in
care patrunde uleiul care actioneaza ca o pana (ca urmare a presiunilor mari)
si dislocd material din peretii fisurii formand ciupituri care prin cumulare
iau aspectul unor cratere. Pittingul se intdlneste in cazul unor materiale cu
duritdti HB mai mici de 3500 MPa;

- cavitatia, se datoreste actiunii pulsatorii de naturd hidrodinamica a
unui fluid cu presiune variabila. Cavitatia se produce de reguld pe
suprafetele palelor de elice, palelor de turbind, rotoarelor de pompa, in
cilindri motoarelor Diesel,

- exfolierea, se datoreste tensiunilor tangentiale variabile §i care
depasesc rezistenta la forfecare din zonele cu frecdri concentrate sau se
datoreste tensiunilor interne ramase in urma unor tratamente termice
defectuoase. Ea se manifesta prin desprinderea sub forma de solzi din
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straturile mai dure ale materialelor in contact. Apare cu precadere pe
suprafata cilindrilor de laminor;

- frettingul, se datoreazd unui proces de microalunecari pe distante
atomice 1n urma solicitarilor variabile din straturile superficiale ale pieselor
asamblate prin strAngere. Acest tip de uzurd apare la capetele asamblarilor
presate unde presiunea de contact are valori mari iar asamblarea este
solicitatd la incovoiere alternant-simetrica, precum si local pe suprafata de
contact, acolo unde raportul dintre tensiunile tangentiale si cele radiale
depaseste coeficientul de frecare, in cazul solicitarii pulsatorii la rasucire.
Aceste variatii locale sunt influentate de cdmpul termic tranzitoriu, de forma
geometrica exterioara a butucului si de incarcarea centrifugald diferitd pe
suprafata asamblarii. De multe ori frettingul este insotit de coroziune, de
aceia se Intdlneste notiunea de coroziune de fretare. Pentru diminuarea
acestui tip de uzurd se recomandd diverse forme constructive ale
extremitatilor asamblarii care sa realizeze descarcarea presiunii la capetele
ei.

d) Uzura de coroziune poate fi de naturd chimicad sau
electrochimica:

- coroziunea chimica, se datoreste reactiilor cu mediul (apa, oxigen
sau substante agresive existente in lubrifianti) care conduc la formarea
compusilor chimici. Pentru prevenirea coroziunii chimice se recomanda
folosirea materialelor anticorosive, acoperirea suprafetelor prin nichelare,
cromare, galvanizare, vopsire, lacuire sau diminuarea activittii corosive a
mediului.

- coroziunea electrochimica, apare la metale diferite aflate intr-un
mediu purtitor de ioni (bun electrolit), care favorizeazd transferul de
material. Pentru prevenirea coroziunii electrochimice, pe nave se fixeaza
placute de zinc astfel ca transferul de material sa se faca de pe aceste placute
si nu de pe elice.

Calculul la uzura este dificil de efectuat, datoritd complexitatii
fenomenelor si se bazeaza de cele mai multe ori pe studiul experimental in
conditii concrete de functionare. De multe ori Insd, uzura este provocatd de
starea de tensiuni din zona de contact, de aceia calculul la uzura in cazul
unor organe de uz general, cum ar fi rotile dintate, rulmentii, suruburile cu
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bile s.a. se efectueaza limitand tensiunea din zona de contact (oy), scrisa cu
ajutorul relatiei lui Hertz.

2.3.2 Clasificarea contactelor

Contactele care apar in aplicatiile ingineresti au o mare diversitate
de forme, dimensiuni, incarcari si regimuri de ungere. Existd mai multe
criterii de clasificare a lor, dar cel mai utilizat tine seama de configuratia
contactului. Din acest punct de vedere se deosebesc doud mari categorii de
contacte:

a) Conforme (de suprafata), care pot fi:

- plane — la ghidaje plane sau jgheab, fusuri axiale, ambreiaje plane
etc;

- spatiale — la Tmbinari presate, asamblari cu stifturi, cu pene,
caneluri, cuple elicoidale, ambreiaje conice etc.

b) Neconforme (concentrate), care pot fi:

- punctuale — la rulmenti cu bile, suruburi cu bile etc;

- liniare — la roti dintate, roti de frictiune, role pe sina, cilindri de
laminor etc.

In functie de miscarea relativa dintre suprafete, cuplatd cu variatia
sarcinii normale in timp, contactele pot fi:

- statice: cand sarcina normald este constantd iar corpurile rdméan
fixe dupa incarcare;

- pulsante: cand sarcina normald variaza in timp, In cazul cel mai
dezavantajos dupd un ciclu pulsant, iar intre cele doud corpuri nu exista
tendinta de deplasare decat in lungul normalei comune;

- cu rostogolire: cand cele doud corpuri se rostogolesc unul fata de
celalalt sub sarcina constanta sau variabila;

- cu alunecare: daca cele doud suprafete alunecd una fata de alta in
lungul unei curbe;

- cu spin: dacd cele doud corpuri au o miscare de rotatie in jurul
normalei comune (exemplu: bila de rulment);

2.3.3 Calculul presiunii de contact in cazul contactelor
concentrate (neconforme)
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Contactele hertziene sunt contacte concentrate (neconforme) si pot
fi:

- punctiforme, ca in cazul: sferd/sferd; sferd/plan; rola butoi/rola
butoi; rold butoi/plan; sferd/cilindru; sferd/tor (la rulmenti); sfera/elicoid (la
surubul cu bile); cilindru/cilindru avand axele perpendiculare;

- liniare, ca in cazul cilindru/cilindru avand axele paralele (la cilindri
de laminor, lagire de alunecare, roti de frictiune, roti dintate etc.); con/con
avand axele concurente (la roti de frictiune conice, roti dintate conice,
rulmenti cu role conice etc); cilindru (con)/plan (la variatoare de turatie).

Relatiile lui Hertz pentru determinarea tensiunii in aceste contacte au
fost stabilite in cazul cand corpurile sunt fixe, omogene, izotrope,
deformatiile sunt elastice, sarcina este constantd si normala pe suprafata de
contact, contactul este direct intre suprafete, deformatiile sunt foarte mici.
Relatiile se pot aplica insd cu o oarecare aproximatie si in cazul cand
suprafetele sunt unse si existd o migcare relativa intre ele.

a) In cazul contactului punctiform, se considera doud corpuri cu
contact intr-un punct (fig.2.15), incarcate cu o fortd normala F.

Fig. 2.15 Fig. 2.16

Contactul initial punctiform, se transforma intr-o elipsa cu axele a si
b, a carei ecuatie si arie sunt date de relatiile:
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2 2

XYy

R S| 2.14

Ry (2.14)
A = mab (2.15)

Pe suprafata de contact, presiunea de contact se distribuie dupd un
elipsoid (fig.2.16). Presiunea maxima se atinge in dreptul punctului initial
de contact si are valoarea:

3 F

OHmax =~

<oy (2.16)
mab

Semiaxele elipsei sunt:

3F E, 3F E,
a=n, 3— - —<;a=n, 3|— —% (2.17)
2 p, 2 p,

unde: E,— modulul de elasticitate echivalent al celor doud materiale in

contact (£, si E,):

2 2
A= 1y 2.18)
E, E E,

e
v, s1 v, — coeficientii Poisson ai materialelor in contact;
n,st n,— coeficienti ce depind de unghiul dintre planele principale
de curbura;

pe —raza de curbura echivalenta a corpurilor in contact (fig.2.17):

1 1 1 1 1
—=—+ t + (2.19)
Pe R, Ry, Ry Ry

(+) In cazul contactului exterior, iar (-) in cazul contactului interior;

Ry $1 R, —razele de curbura ale corpului 1 in punctul de contact;

Fig. 2.18
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Ry $1 Ry — razele de curburad ale corpului 2 in punctul de contact.
Inlocuind relatiile (2.18) si (2.19) in (2.17) si apoi in (2.16) rezulta:

O Hmax :L?’ Eﬂ < Oun (220)
Ten V 2 p,

b) In cazul contactului liniar (fig.2.18), intalnit cel mai des (la roti
de frictiune, roti dintate, lagire de alunecare etc), elipsoidul presiunilor din

unde n=mn, -n,

cazul contactului punctual degenereaza intr-un cilindru eliptic (@ = »).La
aparitia incarcarii F, generatoarea de contact se transforma intr-o banda de

latime b:
[4
b= 29 Pe (2.21)
7 E,

Tensiunea maxima va fi:

2
Ot =~ S Oy (2.22)
b
Inlocuind relatia (2.21) in (2.22) se obtine:
q £,
Chma = & —% (2.23)
T Pe

unde:

1 _1, 1 _RER

P R Ry, R.BR

Pentru otel/otel: E\=E>=E; v, =v, =0,3

Rezulta E.=FE/1,82, si

Fp R

<o, 2.24
E kgt S (2.24)

O timax = 0,418\/

Verificarea la uzurd in cazul contactului liniar se poate face cu
relatia (2.24), daca materialele in contact sunt otel/otel.
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2.3.4 Calculul presiunii de contact si a pierderilor de energie in
cazul contactelor de suprafata
Pentru stabilirea pierderilor de energie prin frecare este necesar si
se determine forta de frecare F,in cuplele cinematice de translatie si
momentul de frecare M ,in cuplele cinematice de rotatie, deoarece puterea
pierduta prin frecare va fi:
In cupla de translatie: P, =F,-v, iar in cupla de rotatie:

Pf:Mf'a).

2.3.5 Frecarea in cuplele cinematice

a) Intr-o cupld cinematica de translatie (fig.2.19) la contactul

dintre elemente, apare o forta de frecare F, ce se opune miscarii §i care este

RX™IN
I
P
e
v
7777 TTTTITT

Ff=|-LN
Fig. 2.19

Fig. 2.20

totdeauna egala cu forta normala N inmultita cu coeficientul de frecare u .
Forta rezultanta din cupld R va fi inclinata fatd de directia fortei normale cu
unghiul ¢ (tang = ).

In repaus coeficientul de frecare p, = usi se numeste coeficient de
aderenta. La contactul elementelor in translatie sub forma de jgheab, forta
de frecare este mai mare ca in cazul suprafetelor plane (fig.2.20). La aceeasi

apasare normala N, reactiunea ghidajului se manifesta prin doud rezultante:
N

N' =
2sing
2
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Forta totala de frecare:

Fy=2uN'=-"=—=

unde: u' = u/ sin%. Rezulta ca u' > u, adica forta de frecare la contactul

elementelor in translatie sub forma de jgheab este mai mare decat la
frecarea 1n cuplele de translatie plane.

Acest aspect are aplicatii la curele trapezoidale, roti de frictiune
canelate, ambreiaje conice etc., unde se urmareste marirea fortei de frecare.

Puterea pierduta prin frecare este data de relatia :

Py =v-Fy

b) Cupla cinematica de rotatie cu joc este caracteristica lagarelor
de alunecare. In repaus, sarcina exterioara (N) este echilibratd de reactiunea
(R) a lagarului, ambele trecand prin centrul fusului (fig.2.21a).

Fig. 2.21
Cand fusul incepe sa se roteasca, punctul de contact dintre fus si
cuzinet, A4, se deplaseaza datoritd frecarii in sens invers directiei de rotatie
(in B,fig.2.21b), rezultand momentul de frecare:
M, =Rrsing
Avand 1n vedere cd unghiurile de frecare sunt relativ mici, se poate
aproxima sin ¢ = tan ¢, deci:
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M, = uRr (2.25)

Intr-o cupla de rotatie cu joc va actiona deci un moment de frecare
ce se opune miscarii dat de relatia (2.25) si o reactiune normala centrica:

R'=Rcosg

c¢) Cupla cinematica de rotatie fara joc, se deosebeste de cupla cu
joc prin aceea ca, reactiunea nu se mai exercitd dupd o linie ci dupa o
suprafata semicilindrica.

Se disting doud cazuri de repartitie a presiunii pe suprafata de
contact:

- uniforma (fig.2.22a) — 1n cazul cuplelor noi;

- cosinusoidala (fig.2.22b) — in cazul cuplelor rodate.

Fig. 2.22

Reactiunea R se determina cu relatia:

/2 /2

R:2jp-cosé’-dA:2Ip-r-?»-cosé’-d@ (2.26)
0 0

unde A reprezinta lungimea cuplei
- pentru p = constant, rezulta:
R
2r-A

p= (2.27)
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- pentru p = p, cos @, relatia (2.26) devine:

/2

R=2] por.x-cosze.dezzpor-x%;
0

(2.28)
_2 R
Po Tor-A
Momentul de frecare rezulta:
/2 7l2
M, =2 u-p-rdd=2[u-p-r*-hrdo (2.29)
0 0
- pentru p = constanta:
Mf:,u-R~%~r:1,57,u-r-R (2.30)
- pentru p = p, cos@, relatia (2.29) devine:
Mf=,u~R'§-r:1,27,u~r'R (2.31)

Dacd se compard momentele de frecare in cuplele cinematice de
rotatie, in cele trei cazuri, relatiile 2.25, 2.30 si 2.31, se constatd ca la
aceeasi fortd de frecare (uR), punctul de aplicatie al acesteia variaza de la
la1,57r.

d) Frecarea pe suprafata frontala a cuplelor cinematice de

rotatie
Se considera cupla cinematicd din
F, fig.2.23, solicitata de forta axialaF,. Se
ﬁ d considerd ca forta axiald creeazd pe suprafata

de sprijin presiunea constanta:
4F

§de, Z/ p= 4 (2.32)
= \\\\‘:\‘Y\é <% ”'(dz_diz)

Momentul de frecare elementar intre

pivot si suprafata de sprijin va fi:
dM , =dF,-p=pdF-p=ppdd-p (2.33)

dar:
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d4=2zp-dp
Inlocuind relatia (2.34) in relatia (2.33), se obtine:
dM; =27u-p- p* -dp;
In conditiile p = constant rezulta:
d’—d;
8 LI

d/2 1
Mf=27zpyj.di/2p2-d(p=2ﬂ"p~§

Inlocuind presiunea din relatia 2.32 se obtine:

AF 1 d>-d> 1 d?-d?
M, =2xu- N i_ L, p 4 —ad
£ rld®-a2) 3 8 Xk d*—d?

1

sau:

unde:

343
Rng'd d;
3 d°-d}

Puterea pierduta prin frecare rezultd: P, =w-M,

(2.34)

(2.35)

(2.36)



Capitolul 3
ASAMBLARI

3.1 Generalitati

Organele de asamblare servesc la Tmbinarea elementelor care
compun o masinda, un mecanism, dispozitiv sau alte constructii metalice.
Organele de asamblare folosite n constructia de masini pot fi grupate astfel:

~ -fprin forma < - cu filet;

- demontabile < (fig.3.1) - cu pene;

- cu caneluri;

- cu stifturi si bolturi;
- cu suprafete profilate

Asamblari < - prin forte | - cu elemente intermediare:
de frecare arcuri, inele profilate, saibe si
bucse elastice (fig.3.2)
- fara elemente intermediare:
a) cu elemente de strangere:
suruburi, cleme, frete (fig.3.3)
\b) cu strangere directa (fig.3.4)

- elastice (cu arcuri)

- prin nituire;
- nedemontabile < - prin sudare;
- prin lipire;
- prin incleiere

Asamblarile demontabile permit montarea si demontarea repetata a
pieselor fard distrugerea elementelor de legaturd, pe cand cele

nedemontabile necesitd distrugerea partiala sau totald a lor.
La asamblarile prin forma (fig.3.1) sunt necesare modificari ale



Asamblari

o

1.Pana transversali

—
i 17 .
G+ é%
[N\ §
2.Stift transversal
a) b)
3. Pana inclinati

a) obisnuita
b) subtire

@

¢) tangentiala

= o

4. Pana paralela

e

5. Pana disc

5l
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///AI /A

Fig. 3.1
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X

_&:_ @ 6. Stift longitudinal
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.

7.Caneluri dreptunghiulare

8.Caneluri in evolventia

Cg‘s‘ :

9.Caneluri triunghiulare

.
Z

10.Suprafete profil K
22z

T %%

11.Suprafete patrate
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|

12. Filet
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sectiunii elementelor asamblate, modificari care produc schimbari in liniile
de fortd, duc la concentrari de tensiune si sldbesc rezistenta asamblarii,
permit totusi un montaj simplu si in unele cazuri (pene paralele, caneluri,
arbori profilati, filete) ofera posibilitatea deplasarii relative a elementelor
asamblate.

Asamblarea prin forte

de frecare pastreazd forma

ANV T e 7

I
- l

NN AN % .::ﬁl
SO

circulara a elementelor

asamblate si transmite

sarcinile prin frecarea dintre

suprafetele in contact, fie ca
existd sau nu elemente

=1 intermediare. Asamblarile cu

” N [I . :
,”l',}z‘.if,;// B elemente intermediare
|/ . -
L, (fig.3.2) au dezavantajul ca
¢) saibe conice elastice d) bucse elastica piesele intermediare maresc
Fig. 3.2 pretul de cost si ca trebuie ca

pe suprafata de contact sa nu
patrunda lubrifianti, iar dupd un timp, elementele elastice se deformeaza

a) strangere cu surub
pe suprafaté conici b) clemi c) frete ancora

Fig. 3.3

plastic si se demonteaza greu. Asamblarile fard elemente intermediare
(fig.3.3), dar cu elemente de strAngere, asigurd transmiterea directd a
incarcarilor, insad necesita elemente de strangere care In majoritatea cazurilor
dezechilibreaza asamblarea. Asamblarile prin strangere directa (fig.3.4) se
realizeazd prin prelucrarea precisd a elementelor asamblate astfel ca
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diferenta lor de dimensiuni sa corespunda ajustajelor presate.

z|%

a) suprafati b) suprafati
cilindrici conica

Fig. 3.4

3.2 Asamblari demontabile

3.2.1 Asamblari filetate

3.2.1.1 Generalitati

Asambldrile cu filet sunt realizate cu ajutorul unor piese filetate
conjugate (fig. 3.5). Piesa 1 filetata la exterior se numeste surub, iar piesa 2,
filetatd la interior se numeste
piulita. Elementul principal al

surubului si piulitei este fileful.

Geometric, filetul este

obtinut prin deplasarea unei figuri
geometrice  generatoare  de-a
lungul unei elice directoare

infagurate pe o suprafatd cilin-

~~ dricd sau conicd. Desfasurata

P unei elice directoare cilindrice

S~ fiind un plan inclinat (fig.3.6), se

= i 53 stabileste o analogie functionald
ds nds intre  planul  inclinat  si

Fie. 3.6 asamblarile prin filet. Ca urmare
12. O. . . .
s a prezentei filetului, o miscare
de rotatie imprimata uneia din piese este obligatoriu insotitd de o miscare de

translatie pentru aceeasi piesd sau pentru piesa conjugata.
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Dupa rolul functional asamblarile filetate pot fi:

- de fixare, cu sau fara strangere initiala, formand grupa cea mai
utilizata de asamblari filetate;

- de reglare, servind pentru fixarea pozitiei relative a doud piese ;

- de migcare, transformand miscarea de rotatie, imprimata obignuit
surubului, in migcare de translatie pentru surub sau piulita ;

- de masurare.

Asamblarile prin filet au raspandire foarte largd in constructia de
magini; peste 60 % din piesele componente ale unei masini au filet. Aceasta
utilizare largd este justificatd de urmatoarele avantaje: permit montarea si
demontarea usoard a elementelor asamblate; realizeaza forte axiale mari de
strangere, folosind forte tangentiale de actionare mici; au o tehnologie
simpla de executie, deoarece sunt elemente de rotatie sau plane.

Dezavantajele acestor imbinari sunt: filetul este un puternic
concentrator de tensiune, mai putin rezistent la solicitari variabile;
asamblarea necesitd elemente de impiedicare a autodesfacerii; randament
scazut; sunt mai scumpe ca asamblarile nedemontabile.

3.2.1.2 Elemente geometrice ale asamblarilor filetate
Filetul. Este definit geometric prin: profil, pas, unghiul elicei si
dimensiunile profilului generator. Principalele elemente geometrice ale

4 -
V77 Piulit 7
S| 7 - /
/ 2 = [
:‘-Ch > \'\ A N
Lo Z - . ol
7 o N
S @/ M TN &\;\ ®
HERSNE AN
-;N o \\\\\\ \%\\\\‘ £
< Surub S o
Axa surubului si piulitei .

Fig. 3.7
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filetului sunt (fig.3.7):
- - unghiul profilului; p — pasul filetului, definit ca distanta

masuratd in acelasi plan median intre doud puncte omoloage situate pe
flancuri paralele consecutive; d,(D;)- diametrul interior al surubului,
respectiv piulitei; d,(D,)- diametrul mediu al surubului, respectiv piulitei;
d (D )diametrul interior al surubului, respectiv piulitei; o, - unghiul elicei
generatoare; H — inaltimea profilului teoretic al filetului; H,- inaltimea
totald; H,- Inaltimea utild a profilului, pe care are loc contactul spirelor
surubului si piulitei.
Clasificarea filetelor se face dupa:

a) profil:
- profil triunghiular (pentru suruburi de fixare), din care fac parte:
- filetul metric (M) are profilul de forma unui triunghi

echilateral (fig.3.7), cu unghiul la varf de 8 = 60 ;
- filetul in toli (Whitworth) (W) are profilul de forma unui
triunghi echilateral (fig.3.7), cu unghiul la varf de £ = 55° Filetul pentru tevi

este cu pas fin, folosit pentru scopuri de fixare-etansare, avand fundul si
varful rotunjit si fara joc la fund.;
- filetul trapezoidal (Tr) are profilul de forma unui trapez (fig.3.8),

Piulita

N

SN

Surub

Fig. 3.8

cu unghiul la varf de B = 30°. Este utilizat pentru suruburi de miscare;
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- filetul fierastrau (S) are profilul asimetric, trapezoidal (fig.3.9),
putand prelua sarcini

o  Piulita numai intr-un singur

-

sens. Pentru usurinta

executiei flancul activ

are o inclinare de 3°.

Este folosit la suruburi

care preiau sarcini mari,
- filetul patrat
(Pt) are adancimea si

Fig. 3.9

indltimea filetului egale

' AAA LA
% Piulita // cu jumatate din pas (fig.
7

rr o // 3.10). Cu toate ca
717 N

,\-.: 4 ?4\\\ 5 /4‘ 1 realizeazd randamente

Q g Qa superioare altor tipuri de

o D v filete, are utilizarea
Sl SENSIN O oL ...

- ; N limitata de  aparitia
\§urub\ ] ) ’

NN jocului axial datorita

Fig.3.10 uzurii  flancurilor. Se

utilizeaza pentru

suruburi de fortad, viteze
mici;

- filetul rotund
(Rd) are profilul realizat

din arce de cerc
racordate prin drepte

inclinate, directiile

flancurilor formand un
unghi de 30° (fig.3.11).
Este utilizat la piese supuse la ingurubari si desfaceri repetate, In conditii de

Fig. 3.11

murdarie (suruburi neprotejate ce lucreaza la sarcini cu soc — la cuple de
vagoane);

b) directia de infasurare: dreapta (normale); stanga.

¢) numarul de inceputuri: cu unul; cu doud sau mai multe.
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d) forma corpului de infasurare: cilindric; conic; plan.
f) marimea pasului: pas mare; pas normal; pas fin.

Surubul. Clasificarea suruburilor se face tindnd seama de:
- suruburi de fixare < - cu cap;
- utilizare - fara cap (prezon);

- speciale < - de fundatie;
- suruburi de miscare - distantiere

- forma capului: hexagonal (fig.3.12a); patrat (fig.3.12b); ciocan
(fig.3.12¢); striat (fig.3.12¢); semirotund crestat (fig.3.12f); inecat crestat
(fig.3.12g); fluture (fig.3.12j); inel (fig.3.121); semirotund si nas (fig.3.12h);
cilindric si hexagonal la interior (fig.3.12d); semirotund crestat in cruce etc.

il 2l g
@@@@%ﬁ@é%@

Fig. 3.12

- tipul varfului: plan (fig.3.13a); tronconic (fig.3.13b); conic; bombat
(fig.3.13c); cu cep plat (fig.3.13d); cu cep tronconic (fig.3.13e).

D8 583
a) b) ) d) e)
Fig. 3.13
- forma tijei: cilindrica sau conica;
- forma filetului;
- clasa de precizie: precise (din oteluri aliate); semiprecise (din
OL50, OL60, OLC35); grosolane (OL37, OL42).

Piulita. Ca si capetele de suruburi, piulitele pot avea forme
constructive foarte variate, in functie de rolul functional, spatiul disponibil,
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sistemul de asigurare. Existd de asemenea trei categorii de executie:
grosoland, semiprecisd si precisd. Cele mai frecvente forme de piulite se
prezinta in fig.3.14.

Forma A = Forma B

Fig. 3.14
Saiba. Saibele sunt discuri metalice, giurite, care se aseaza intre
piulita si suprafata de reazem a piulitei, avand rolul de a micsora si
uniformiza presiunile de contact si de a asigura perpendicularitatea
suprafetei de reazem a piulitei pe axa surubului. Sunt standardizate, formele
de baza fiind cele rotunde si patrate.

3.2.1.3 Material si tehnologie

Alegerea materialului se face pe baza criteriilor care privesc
indeplinirea functiunii, tehnologia de fabricatie si costul. In marea
majoritate, suruburile si piulitele se executa din otel.

Suruburile pentru utilizari uzuale se executd din OL37, OL42, cu
capacitate buna de deformare plastica la rece. Piulitele obisnuite se executd
din otel fosforos pentru piulite OLF.
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Pentru solicitari medii se utilizeaza otelurile OL50, OL60, OLC35 si
OLC45. Suruburile imbindrilor supuse la conditii severe de solicitare se pot
executa din oteluri aliate tratate termic. Atunci cand conditiile functionale
impun materiale cu rezistentd mecanica ridicata, rezistentd la coroziune si
rezistentd la temperatura, se utilizeaza oteluri inoxidabile.

Pe langa oteluri se utilizeaza si aliaje neferoase. Astfel, pentru
conditii care cer materiale cu o buna conductibilitate electrica si termica si
rezistentd la agenti corosivi se utilizeazd aluminiul si cuprul sau aliajele lor.
Nichelul sau aliajele sale se utilizeazad pentru cerinte de rezistentd la
coroziune si la temperaturi Tnalte, iar titanul pentru fabricarea suruburilor
puternic solicitate In conditii de temperatura ridicata si mediu corosiv.

3.2.1.4 Consideratii teoretice

Momentul de frecare dintre surub si piulita

Strangerea sau desfacerea piulitei unei asamblari filetate, aflate sub
actiunea unei forte axiale F, poate fi echivalatd cu ridicarea, respectiv
coborarea, unui corp cu greutatea F' pe un plan inclinat al carui unghi de

inclinare este egal cu unghiul de inclinare mediu a,a elicei filetului.

In fig.3.15 se prezintd, pentru filetul patrat, fortele care intervin

o F
Desfacere Strangere

Desfacere Strang
Fig. 3.15

asupra corpului aflat in migcare uniformd pe planul inclinat. Conditia de
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echilibru a piulitei este:
,u]{/]+1};+]{;+lj:i=0 (3.1)

Pe baza acestei ecuatii se construiesc poligoanele de forte pentru
strangere si desfacere (piulita urca sau coboara pe planul inclinat), din care

rezultd marimea fortei tangentiale F,, aplicatd pe cercul cu diametrul d, .

- la strangere

Emax = Ftan(a2 + (0) (32)
- la desfacere
Fmin = F tan(a, — ) (3.3)

In relatiile de mai sus ¢ poartd denumirea de unghi de frecare si
este definit de relatia: tang = u.

Momentele de torsiune corespunzatoare invingerii frecarii dintre
spirele surubului si piulitei la strangere, respectiv desfacere se determind cu
relatia:

M, =F, 4 =F d—ztan(az T ) 3.4)
2 2
in care semnul plus se ia pentru insurubare si semnul minus pentru
desurubare.

La suruburile cu filet ascutit se poate presupune ca forta axiala F este
echilibratd de doud componente F/2
rezultate din  descompunerea  fortei
normale la spird F) /2 (fig.3.16). Fortele

F, /2 se echilibreaza reciproc. Forta de

frecare ce se opune deplasarii piulitei este
in acest caz:

COS
2

Fig. 3.16

Coeficientul ' poartd denumirea
de coeficient de frecare aparent si este dat de relatia:

U

———=tan¢g’
cos /2 4

M=
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Deoarece x'> u rezultd ci filetul triunghiular este indicat pentru
suruburile de strangere iar filetele patrat sau trapezoidal, pentru suruburile
de miscare.

Relatiile obtinute pentru filetul cu profil patrat raiman valabile si la
filetul triunghiular, cu conditia considerarii unghiului de frecare aparent ¢'.

F = Ftan(a, £ ¢') (3.5

M, =F, % =F %‘[an(oz2 t @) (3.6)

Conditia de autofrianare

Dacd unghiul de inclinare a elicei filetului este destul de mare,
piulita se poate desuruba sub sarcind. Conditia ca piulita sd8 nu se
autodesurubeze (conditia de autofranare) este:

Fpin = F tan(a, — ) <0
de unde rezulta:
a <@ (3.7)

Unele dintre filete cu pas marit si in special cele cu mai multe

inceputuri nu prezinta autofranare (suruburile de miscare)

Randamentul cuplei surub-piulita
La o rotatie completd a piulitei in jurul axei surubului, ea se va
deplasa axial cu lungimea unui pas. Randamentul se determind ca raport
intre lucrul mecanic util §i cel consumat, fard a considera frecarea pe
suprafata frontala a piulitei:
_ F-p  tang,
= 24F, 6;2 tan(a, £ ¢') (3.8)

unde: p = 7d, tan o,

- ’ .
Daca «a, = ¢'rezulta:

tan a, _1—tan2a2<l 3.9
7 tan 2c, 2 2 (39)
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Suruburile de fixare, care trebuie sda indeplineasca conditia de
autofranare «, <¢', au un randament scazut (77<0,5). Suruburile de
miscare, la care conditia de autofranare nu este Intotdeauna obligatorie, pot

realiza cresterea randamentului prin cresterea unghiului «,, prin utilizarea

unui filet cu pas marit, sau cu mai multe inceputuri.

Momentul necesar strangerii piulitei

La strangerea unei piulite pe langd momentul M, datorat frecdrii

dintre spirele surubului si ale piulitei trebuie Tnvins si momentul de frecare

M ,,, dintre piulita si suprafata de reazem a acesteia. Forta de strangere F

produce pe suprafata inelard de contact (fig.3.17) o presiune uniform
distribuita, p:

4

suprafata dereazem
a piulitei

Fig.3.17

4F

-5 D5 (3.10)

p

Din fig.3.17 rezulta:
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M, = F D} -D;

=y — 3.11
/”2?) Dlz_Dg ( )

unde p, reprezintd coeficientul de frecare dintre piulitd si suprafata de
reazem.

Momentul total care trebuie aplicat la cheie pentru stringerea
(desfacerea) piulitei este:
M, =M,+M,=F, L, (3.12)

unde:

d d FDS_D3
M,=F —2=Ftan(a, +¢) —2%; M, =y, ———2
t1 7 ( 2 (0) 7 2 H 3 Dlz_Dg

Admitand pentru elementele filetate uzuale, valorile:
D, =2d;u, =0,15;D, ~d;d, = 0,88d;c, = 2930"; tan ¢’ ~ Uysd; =0,76d ,
rezulta:
M,=0,08F-d+0]12F-d=0,2F -d

Daca se cunoaste L, (lungimea cheii de strangere) si momentul total
M,, din relatia (3.10) se poate determina forta cu care trebuie stransa

piulita, F,, .
Predimensionarea suruburilor

La suruburile de fixare in timpul strangerii piulitei, in tija surubului,
apar tensiuni normale, create de forta axiald F':
AF

o, ZW, (3.13)
1

si tensiuni tangentiale, datorate momentului de torsiune M, , pentru

invingerea fortelor de frecare dintre spirele n contact:

F- 6;2 tan(a, + @")

= P (3.14)

16
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Tensiunea echivalenta din tija surubului, dupa ipoteza a [V—a, va fi :

o, =40 +377 = ;‘ﬁ; <o, (3.15)
1

unde:

2
p= 1+3-[2tan(0¢2 +¢')-%}
1

Rezultd ca forta axiald F' se amplifica cu un coeficient fcare tine
cont de solicitarea de torsiune a tijei. Coeficientul f are urmatoarele valori:
f =131a filete metrice, S =125 la filete trapezoidale si f =12 pentru
filete patrate. La proiectare, deoarece nu se cunoaste momentul de torsiune
M, , dimensionarea se poate face tindnd seama doar de tractiune, luand Insa

in considerare o fortd majorata

(3.16)

Solicitari suplimentare ce pot apare in suruburile de fixare
In afara de tractiune si forfecare in surub mai pot apare solicitari
suplimentare de incovoiere datorita :
a) fortelor transversale.
In cazul cand surubul fixeazi doud table solicitate la forte F
perpendiculare  pe  axa
asamblarii  (fig.3.18) pot

0 apdrea urmatoarele situatii :
F 7 7 - daca forta de strangere
7 7 / - din surub F, este suficient de
el \b\\ \\S mare, astfel incat forta de
: \ F frecare pe suprafetele in

contact pF, este mai mare
. decét forta F (uFo>F), tablele
Fig. 3.18 . oA

nu alunecd si in surub nu

apar forte suplimentare ;
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- dacd forta de frecare puFo<F si surubul este montat cu joc se
produce alunecarea celor doua piese, care venind in contact cu surubul il
solicita la incovoiere :

M, F-\32
N @17
Dacd A~ d,:
o, ~ 4'F'28 =80,
7-d,
Deci :
o, =+(0, +0,)* +37% =4/(90,)* +37° < 0, (3.18)

Solicitarea surubului 1n acest caz creste foarte mult. Pentru a evita o
astfel de solicitare se pot prevedea pe suprafata de contact praguri sau pene
care sa preia forta transversala.

In cazul folosirii suruburilor pasuite apare solicitarea suplimentara la

forfecare :
- x F-4
! -d?
deci :
o, =\/Gf +3(r+17,)’ <o, (3.19)

In acest caz rezultd o tensiune inferioard celei obtinute la suruburile
cu joc.

b) fortei axiale excentrice.

Aceastd situatie se intdlneste la
folosirea suruburilor cu cap ciocan
(fig.3.19), la care pe langa solicitarea de

intindere si torsiune se mai adauga

solicitarea de incovoiere:
F-e-32
o, =—7—

T-d;

(3.20)

8e
Gzot:O-t+O-i:O-t(1+_) .
d Fig. 3.19
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pentrue~d, o, 9%

deci : o,=+00,) +37" <o, (3.21)

¢) inclindrii suprafetei de asezare a piulitei (fig.3.20).

t

o corp lagar
% postament
L)
Fig. 3.21
ls Prin existenta unei abateri de la
Fig. 3.20 paralelism a suprafetelor de strangere

(capul surubului si piulitd), n corpul
surubului iau nastere tensiuni suplimentare de incovoiere :
M, E-I-d _Ed

o, =—r= = (3.22)
W R-1-2 2R
E-1 . . . .
unde : M. = = (din ecuatia fibrei medii deformate)
Rezultd : 6. =4(0, +0,)’ +37* <o, (3.23)

Pentru a se evita aceastd solicitare suplimentara, se prevad saibe
inclinate sau bosaje care sa preia diferenta de la neparalelismul fetelor de
strangere (fig.3.21).

Calculul piulitelor nestandardizate

Cand se folosesc piulite nestandardizate sau din alt material decat
surubul, trebuie sa se stabileasca numarul de spire la piulitd (dimensionarea
piulitei)

Se presupune ca spirele piulitei se incarca uniform si asupra unei
spire actioneaza forta F/z(z numarul de spire). Spira astfel incarcata
(fig.3.22) este solicitata la:
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W vz

P

o spird

t I desfasurati

Fig. 3.22
a) presiunea de contact :

F
— max S
p z-m-d,-t, Pas (3.24)

unde :

2
F :ﬂ'dl -

max 4 at

Din (3.24) rezulta :

(3.25)

Fig. 3.23 Fig. 3.24

De fapt, incédrcarea spirei nu este uniforma din cauza cd surubul se
alungeste sub actiunea fortei F iar piulita se contracta, deci variaza pasul.
Primele spire in contact cu piesa se incarca cel mai mult (fig.3.22), ajungand
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ca peste 10 spire acestea sd nu mai preia sarcini. Din acest motiv, piulitele
vor avea maxim 10 spire. Pentru o distributie mai uniformad a incarcarii
spirei se adoptd diverse solutii constructive, de exemplu : piulite sprijinite
pe guler (fig.3.23), piulite crestate variabil la fundul spirei (fig. 3.24) s.a.

b) incovoiere cu forfecare.

Considerand o spird desfasurata pe lungimea unui pas (fig. 3.22), in
sectiunea de incastrare a spirei apar tensiunile :

F t,
M; ; E 3-F-t
O-f:_: 2 = 2
W  m-D-p w-D-p°-z
6
F
rT=—"—
z-w-D-p

o,=+0} +3c’ <o, (3.26)

(14

Din relatia (3.26) rezulta un numar de spire “z” necesar rezistentei
filetului la solicitarea compusd. Din cele doud valori rezultate pentru
numarul de spire (rel.3.25 si 3.26), se alege valoarea maxima (care nu
trebuie sa depaseasca 10 spire) si se calculeaza inaltimea piulitei :

h=z-p

Daca rezultd mai mult de 10 spire, se vor schimba dimensiunile

filetului sau diametrul surubului.

3.2.1.5 Solicitarile suruburilor cu prestrangere in timpul exploatarii

In timpul functionarii, in afara sarcinilor de la montaj suruburile mai
pot fi solicitate de forte axiale care provin din modul de functionare sau din
dilatatii termice Tmpiedicate.

Se considera cazul unui surub ce strange flansa de capacul unui
rezervor sau a unei conducte sub presiune, a carui montaj si exploatare se
face la aceeasi temperatura (fig.3.25).

Inainte de montaj, piulita se strange doar pana la disparitia jocurilor
din asamblare (fig.3.25.a). Punctul 1 este considerat pe surub, iar 2 pe
suprafata capacului (flansei).
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Strangand piulita in continuare cu cheia (fig.3.25.b), la montaj apare

in surub forta de prestrAngere F;, care

provoaca o alungire a surubului cu AL’si o / N
comprimare a flangelor cu AL’ , punctele 1 si 2 7 'E\\
ajungand sa se suprapuna. 2) */ N
In cazul cand intervine si forta de i !
exploatare F, cauzatd de presiunea din ALy| . | AL}
recipient, surubul isi mareste alungirea iar A\
flangele se decomprimd, ramanand totusi 77 //Q =
, N
comprimate (AL, ) de o fortd F;, (fig. 3.25.c) b) *//' kﬁ,
/AN
necesara asigurarii etansdrii. Surubul va fi Af T | ALs
solicitat in acest caz de forta de exploatare F' si __/_"Qf
’ e |
de forta remanenta de la montaj F, , care vor é’// Fzsr
7
produce o deformatie AL_ . /éf’;/%
c 7, SF
Suma deformatiilor la montaj si ) *?7 il
exploatare raméane insa aceeast : Fig. 3.25
AL+ AL, =AL +AL,  (3.27)
In general, alungirea :
L-F F
AL=L.g=12=2"_1 (3.28)
E E-A4 ¢
unde s-a notat cu ¢ = — rigiditatea.
Cu notatia adoptata, relatia 3.27 devine :
1 1| F+F F,
FO .(_+_J:—O+_O
Ry c, c;
I 1 | F
R l—t—|=F | —+— |+—
¢ ¢ N
: ¢,
F,=F +F —1 (3.29)

¢, e
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Forta remanenta se poate scrie: F, = &F

unde: & =0,25 + 0,75 in functie de etansare;

Cr
¢, +e

Forta de prestrangere necesard la montaj va fi:
Fy=F(+9) (3.30)

Daca surubul are sectiuni diferite :

1 1 1
AL =AL,+AL,+..+AL, =F (—+—+..+—)
Csl CSZ c.m
E -A E -A
unde : CSI —— sl ;C,g'z 23—52’
le LsZ
. A
deci : c; = EYZ—S’ ;
‘ e L

“n” fiind numarul de sectiuni diferite.
In cazul flanselor de grosime diferitd sau din materiale diferite, se
poate scrie la fel :

Cr Cn Cp Cpm =l

Deci elasticitatea unui ansamblu de piese este egald cu suma
elasticitatilor pieselor componente.

Aprecierea sectiunii flangelor

A,se face considerdnd ca distributia

de tensiuni in flanse se face sub un
unghi de 45° (fig.3.26).
Aria astfel comprimata se

Lg
Lf, Lf

()
R
| .!o:.'y//
DY /
OO
l.ze /

Fig. 3.26 D,=D,+ Ly+Lp

echivaleaza cu sectiunea transversala a

unui cilindru cu diametrul exterior :

Astfel aria flansei va fi: 4, = %(DZ2 -D})
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Se considera ca deformatiile in surub si flange au loc in domeniul
elastic, astfel cd reprezentand grafic variatia deformatiei in raport cu forta de
actionare se obtine diagrama din fig. 3.27.

Notand cu:

Fsmax
ur — scara fortelor; Frome 2 yaupa!
u. — scara deformatiilor, ]*g' ﬂ&l | Fsmin
rezulta : = Frrin o

i3
o =T B _ M (2 Py
gws - = F
L -u, ) Deformatie
u AL®, ALY
[g@ = C r ZF
s AL, AL,
Daca forta de Fig. 3.27
exploatare actioneaza
dinamic, atat suruburile cat si flansele vor fi solicitate variabil.
! Fsmax
Fsmax:F+FO; O-max,s:A—; Ffmax:Fojo-max,f;
F .
smin F’ O-min,s :%’ Ffmin :F0:> Gmin,f;

Coeficientul de asimetrie al solicitarii surubului va fi:

Jmin s
R, = —mins
(o3

max s

La solicitarea variabila, pentru aceleasi forte F si Fy cu cit panta ¢

este mai micd, deci rigiditatea ¢, mai mica (elasticitate mai mare),
coeficientul de asimetrie R, este mai mare (mai aproape de unitate). Pentru
ca c,sa fie mic, aria surubului 4 trebuie sa fie cat mai micd iar lungimea
L, cat mai mare. Deci, la solicitdri variabile suruburile zvelte rezistd mai

bine.

3.2.1.7. Calculul asamblarilor cu suruburi de fixare incarcate
excentric
Dintre multiplele situatii ce pot interveni, se va trata cazul frecvent
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intalnit la fixarea consolelor sau la prinderea carcaselor pe fundatii.

Se considerd un suport fixat de fundatie printr-un grup de suruburi
(fig.3.28), asupra suportului actionand forta F, dupd o directie oarecare.
Cele doud componente F,, si F) ale fortei F solicitd suplimentar imbinarea
cu un moment de incovoiere :

M,=F, -z,-F, -,
Componenta Fj, si momentul M; solicitd la tractiune suruburile iar

componenta F,, cautd sa produca o alunecare relativa intre suport si

fundatie. Impiedicarea atdt a desprinderii, cat si a alunecarii suportului,
se realizeazd prin montarea

v F . <
- suruburilor cu o strangere
E T initiald F, ce conduce in surub
Z H
. F,
Yo la o tensiune o, = o
Z :
F K . _ 5
: Notand cu i numarul
B Wiy, .. A 3
FZ7777 727, : de suruburi si considerand ca
x b ~3K

; . forta F, se repartizeaza

|
D—4€ M; uniform, fiecare surub va fi
o= A '

incarcat suplimentar cu

O—O @4
i o FV
a ="
ay 2 v i AS
Fig. 3.28 Datorita momentului

incovoietor, randul cel mai

departat de suruburi va fi incarcat cu o forta suplimentard F;, urmatorul cu o
forta F, , astfel ca :

F-a+F -a,=M,

1

F a a
_1=_1:>F2=Fl'_2v
F, a, a;

dar

care inlocuit in prima ecuatie conduce la :

a
F=M,- 21 2
a1+a2
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In general se poate scrie :

a9

Za; (3.31)
y=1

F=M,-

unde n reprezintd numarul de randuri.
Aceasta incarcare conduce la o tensiune suplimentara :

o, =—
e = (332)

. [ : A
in care u =— - nr. de suruburi pe un rand.
n

Tensiunea de tractiune maxima in suruburi va fi :
o, =0,+0,+0, .

3.2.1.8 Suruburi cu bile (STAS 12757-89)

La transmisiile cu suruburi de miscare la care se impune pastrarea
preciziei cinematice 1n timp, randament ridicat, sigurantd in functionare,
utilizarea suruburilor clasice, cu migcare de alunecare intre spire, devine
nesatisfacatoare. Pentru obtinerea migcdrii de rostogolire, intre elementele
transmisiei se prevad canale elicoidale, intre care circula bile (fig.3.29) care
dupa ce ies din zona de lucru a piulitei, sunt reintroduse in circuit printr-un
canal de recirculare.
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Utilizarea pe scara largd a suruburilor cu bile este limitata de
constructia mai complicata care determind un cost ridicat.
Astfel de suruburi se intdlnesc n constructia robotilor industriali, a

liniilor automate, la masini unelte, autovehicule s.a.

La transmisiile de mare precizie se utilizeaza, pentru constructia
elementelor componente, oteluri aliate sau oteluri de rulmenti. Pentru
obtinerea unei duritati a suprafetelor de minim 60 HRC otelurile folosite se
trateaza termic sau termodinamic.

Tendinta de utilizare pe scara larga a suruburilor cu bile a determinat
masuri de tipizare a acestora (STAS 12757-89). Alegerea diametrului bilelor
se face pe baza unui compromis intre capacitatea portantd si precizia
cinematicd. Din aceste cauze diametrul bilelor se limiteazd in functie de
pasul filetului:

2r =(0,55...0,65)- p (3.33)

Caile de rulare se pot realiza cu profil curbiliniu (fig.3.30a, b si ¢)
sau rectiliniu (fig.3.30d, e si f). Profilurile curbilinii, cu contact in doud
puncte (fig.3.30a) si cu contact in patru puncte (fig.3.30b si ¢), sunt cele mai
des utilizate pentru obtinerea unor capacititi portante mari. Majoritatea

firmelor constructoare realizeaza aceste profiluri cu 6 = 45°, deoarece in
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cazul unor unghiuri de contact mari se impun masuri speciale pentru
reducerea jocurilor axiale. Profilurile rectilinii de forma triunghiulara,
trapezoidald sau dreptunghiularda (fig.3.30d, e si f) sunt constructiv mai
simple, dar au o capacitate portanta mult inferioard profilurilor curbilinii, de
aceea se recomanda la transmisiile cu rol cinematic, unde nu exista solicitari
importante.

Pentru profilurile curbilinii se recomanda » = (0,85...0,97)R.

Criteriile care trebuie considerate la calculul suruburilor cu bile sunt
asemandtoare celor de la rulmenti si anume:

- rezistenta la solicitarea de contact, in regim static (sub 10 rot/min)
pentru evitarea deformatiilor plastice si in regim dinamic (peste 10 rot/min)

- randamentul mecanic.

Transmisia este solicitatd, la o fortd exterioara axiald F, care se
considera repartizatd uniform pe numarul z de bile din zona se lucru. Intre
surub si piulitd forta se transmite , prin intermediul bilelor, sub forma unei

forte normale F, orientata dupa directia liniei de contact (fig.3.31). Folosind

conditiile de echilibru static se determina componentele:

- forta axiala: F, = F/z_;
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L Ftan(a + @)
- forta tangentiald: F,= ——;
ZC
- forta radiala: F, = d ;
z, -tan @ - cos(a + @)
F

- forta normala: F, =

z, -sin@ - cos(a + @)
In relatiile de mai sus s-a tinut seama ca datoritd erorilor de profil ale
bilelor si cailor de rulare, forta /' este preluatd de un numar de bile z,_,
inferior numarului teoretic z.
z.=(0,7..0,9)- z
Unghiul de frecare de rostogolire (¢) se calculeaza in functie de
coeficientul f'de frecare la miscarea de rostogolire.

f

rsin @

tan ¢ = (334)

Pentru bile din otel cilit, care se rostogolesc pe suprafete din otel

calit, £ =(8...10)-10 mm; daca bilele se rostogolesc pe suprafete din otel

necalit, / =(50...80)-107 mm.
Conditia de autofranare este ¢ > «, unde « este unghiul de inclinare

al elicei medii.
La transmisiile fard pretensionare, unghiul de frecare @are valori

foarte mici si conditia de autofranare nu este indeplinita.

In cazul in care surubul este elementul motor, rezultand o miscare de
translatie pentru piulita, randamentul va fi dat de relatia (3.35), iar in cazul
cand piulita este element motor, rezultdnd o miscare de rotatie pentru surub,
randamentul se calculeaza cu relatia (3.36).

tan
S (3.35)
tan(a + @)
t —
p="200-9) (3.36)
tano

Pentru « > 3°, randamentul se mentine in limitele 7 =0,9...0,95.
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Capacitatea staticA C, este o marime foarte importanta pentru

suruburile cu bile care lucreaza la turatii joase si reprezintd sarcina axiald
maxima care poate fi suportatd, fard a provoca deformatii permanente de
0,0001 din diametrul corpului de rostogolire d.

F
Co =— < Cosrus (3.37)
Ju

!

in care coeficientul f}; ia in considerare influenta duritatii suprafetelor in

contact (fig.3.32).
Capacitatea dinamicd C de incarcare este semnificativd pentru
suruburile cu bile care

lucreazd la turatii peste 10 1071 ,.
rOt/min §i reprezintd forta gg ___k
axiala care determina, dupa g? \
- =06
10%rotatii  ale  surubului, E: 05 LN -
scoaterea din uz a 10% din 5!5 N R
transmisii. Pe baza analogiei gf flljlf'
cu rulmentii radiali-axiali cu BEn
bile, intre capacitatea 60 5 50 45 035 N%520
dinamic3, forta  axiald LD L
exterioara F' si durabilitatea L Fig. 3.32
exista relatia :
c 3
L= (EJ (3.38)
unde F, reprezinta forta dinamicd echivalenta si este data de relatia:
Fo=F: Ju (3.39)
Su

in care: f,=1...1,2 - pentru turatie mica, forta fara socuri;
f,=12...1,5 — pentru conditii normale de functionare;
f,=1,5...2,5 — pentru turatii obignuite, forte cu socuri;

fy - coeficient de duritate, care se alege din fig.3.32.
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Cu relatia (3.38) se calculeaza capacitatea dinamica:
C=FAL <Cgys (3.40)
unde:

L — durabilitatea, calculata cu relatia:

L= 6(1)'(;fh [mil. rotatii] (3.41)

in care:
n — turatia [rot/min];
L, - durata de functionare [ore].
Daca din calcule rezultd C(C,)) > C;y se va mari diametrul d, al

surubului.

3.2.2 Asamblari cu pene

3.2.2.1 Clasificare

Penele sunt organe de masina demontabile, de forma prismatica, care
servesc la fixarea, ghidarea sau reglarea pozitiei relative a pieselor.

Dupa pozitia axei lor in raport cu axa longitudinala a pieselor
asamblate, se deosebesc :

a) pene transversale, care se monteazd cu axa lor geometrica
perpendiculara pe axa pieselor asamblate ;

b) pene longitudinale, care se monteazd cu axa lor geometrica
paralela cu axa pieselor asamblate (fig.3.35, fig.3.37).

Penele longitudinale pot fi la rdndul lor :

- obisnuite (fig.3.33a);
- inclinate - subtiri (fig.3.33b);
(cu strangere) | - concave (fig.3.33c¢);
- tangentiale (fig.3.33d).
- obisnuite;
- paralele

(fig.3.37) U - subtiri.

- disc (fig.3.34) : 0 pana fard strangere ce permite inclinarea axei
butucului fatd de axa arborelui.
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Penele se executa din : OL50, OL60, OL70 sau OLC45.

Fig. 3.33 Fig. 3.34

3.2.2.2 Pene longitudinale inclinate

Penele longitudinale inclinate se monteaza paralel cu axa pieselor de
imbinat, realizdnd o imbinare fixa intre acestea, denumite de aceea si cu
strangere (fig.3.35).

la montaj in exploatare

Fig. 3.35

Datoritd inclindrii penei, la baterea ei cu o fortd P, ia nastere o forta
radiald Fy care produce la montaj o reactiune intre butuc si arbore distribuita
cosinusoidal. In timpul functionarii, cand prin asamblare se transmite

momentul A,, existd tendinta de rotire relativa a butucului fata de arbore,

ceea ce conduce la o dezaxare a fortei Fj, fatd de axa asamblarii. Facand
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echilibrul fortelor ce actioneaza asupra penei (fig.3.36) rezulta :

h
F,-2x= -h,deci: x=pu—
F')Zx__ 0 2x = pk, eCl. x ﬂz
\ Momentul ce poate fi transmis printr-o
.:11 P/En .//' uF, astfel de Imbinare este egal, la limitd, cu
bl B momentul de frecare :
Fo 2d d h h
Fig. 3.36 M, _”F°7+”F°(E_EJ+F°”§
M, = ,uFOi-(l+ij (3.42)
2 /4

Din relatia (3.42) rezultd forta de strdngere necesard pentru a

transmite prin asamblare momentul M, :

oM,

Fy=——"t
wa(1+%) (3.43)

Pentru dimensionarea acestor pene, se cunosc : M,, diametrul

arborelui d si materialele reperelor. In functie de diametrul d se alege din
STAS sectiunea transversald a penei (b x /). Lungimea penei se calculeaza
limitand  tensiunea  de  strivire pe  suprafata de  contact
(considerand presiunea distribuita triunghiular pe latimea penei — cazul cel
mai dezavantajos) :

2F 2F,

== 0<py =A>
p Y Das b-p. (3.44)

Lungimea penei se adopta la o valoare standardizata superioara celei
calculate si corelata cu latimea butucului. Daca lungimea penei rezultd mai
mare decat a butucului, se vor adopta 2 sau 3 pene de strangere, decalate cu
120°.

Aceastd fixare, aduce cu sine si avantajul micsorarii dezaxarii
butucului. Penele de stringere asezate la 180° transmit acelasi moment ca o
singurd pana.
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3.2.2.3. Pene longitudinale paralele
Datorita faptului ca aceste pene se introduc in locasul lor cu joc intre
pana si fundul canalului din butuc (fig.3.37a ), ele realizeaza asamblari fara

a) in exploatare b)

Fig. 3.37

strangere, momentul de rasucire M, transmitandu-se numai prin fetele

laterale ale penei. Au avantajul ca nu produc dezaxari ale butucului fata de
axa arborelui si permit deplasarea butucului in lungul arborelui.

Din echilibrul penei (fig.3.37b) rezulta :
uFb =2yF  deci : y=’uT'b

Facand echilibrul intre momentul ce se transmite M,si momentul

fortelor de frecare ce actioneaza asupra arborelui, rezulta :

M, :,uF%+,uF§+F-z1
7

unde:: zZ =i—£
2 2
d 4u
M,=F—|1+—
¢ 2( 72) (3.45)

Forta care actioneaza asupra peretilor canalului de pana va fi :

o 2M,

d-(1+4ﬂj (3.46)

T
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Pentru dimensionarea acestor pene, cunoscand M, si diametrul

arborelui d, din STAS 1004 se stabilesc dimensiunile sectiunii transversale a
penei (b x h) iar cu relatia 3.46 se calculeazd forta F. Lungimea penei se
calculeaza din limitarea tensiunii de strivire pe suprafetele ei laterale si a

forfecartii :
p=t2cp max 2t (3.47)
h-\ “ h'pas '
T :iﬁr = A2 r
f b . 7\’ af b . qu (348)

Lungimea penei se standardizeaza la o valoare superioara celei mai
mari valori din cele doua calculate (rel.3.47 si 3.48) si corelata cu lungimea
butucului.

Dacéd lungimea penei rezultd mai mare decat a butucului se vor
adopta doud sau mai multe pene paralele. Pozitia lor reciproca nu prezinta
nici o importanta, deoarece ele lucreaza pe fetele laterale, nu prin frecare.

3.2.3 Asamblari prin caneluri

Arborii canelati pot fi considerati ca arbori cu pene longitudinale
multiple, facand corp comun cu arborele. Se utilizeaza in special la
montarea rotilor baladoare din cutiile de viteza ale masinilor unelte si
autovehiculelor, cand este necesara deplasarea frecventd a rotilor in lungul
arborelui.

Fata de penele longitudinale, arborii canelati prezintd urmatoarele
avantaje: centrare si ghidare bund a pieselor montate, capacitate de
transmitere a momentelor de rasucire mai mari.

Clasificarea asamblarilor cu caneluri se face dupa:

- Forma sectiunii canelurii:

a) Caneluri dreptunghiulare (fig.3.38.a)

- seria usoara (STAS 1768-86)
- seria mijlocie (STAS 1769-86)
- seria grea (STAS 1770-86)
b) Caneluri in evolventa (fig.3.38.b) (STAS 12154-88)
c¢) Caneluri triunghiulare (fig.3.38.c). Utilizate mai mult la asamblari
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fixe.

Fig. 3.38

d) Caneluri trapezoidale. Sunt utilizate rar.

e) Caneluri rotunde.

Canelurile din seria usoara preiau partial momentul M, suportat de

arbore. Canelurile din seria mijlocie §i grea preiau integral momentul
suportat de arbore, cele din seria grea putand fi in plus, cuplate si decuplate
sub sarcina.
- Felul centrarii :
- interioara (fig.3.39.a)
- exterioara (fig.3.39.b)
- laterala (fig.3.39.b)

75 &
NN \\X

)

z
2.

Centrarea interioara este mai precisa iar centrarea exterioara este mai
economica.
Elemente de calcul.

In asamblarile cu caneluri (fig.3.40), momentul de rasucire este
transmis prin contactul lateral al flancurilor, de unde rezulta ca :
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d
b M,=F]7’"-z'(p (3.49)
D
F | = unde : d,, = d+ ;
H ] 2

Q' z —numdr de caneluri ;

¢ = 0,75 coeficient de

® ) .. N
M e gy imprecizie a prelucrarii.
L Din relatia (3.49) rezulti forta
,/'|‘\ ) § ¥ ( v ) H
ce Incarcd o canelurd :
; 2M

dm "Z-Q
Aceasta forta solicita canelurile la:
a) strivire a flancurilor :

p=llcp, =z

A-h h'pas

unde Areprezintd lungimea canelurii

(3.51)

b) forfecare cu incovoiere la baza canelurii :
h
M, By, F

_ =1

l. =
W. b
6

Fiind o solicitare compusd se determind tensiunea echivalentd cu

o, =40’ +3G; <o, (3.52)

Se stabileste lungimea canelurii cu relatia 3.51, aceasta se

relatia:

standardizeazd in corelatie cu functionarea asamblarii i se verifica
asamblarea cu relatia 3.52.

3.2.4 Asamblari cu stifturi

Stifturile inlocuiesc de reguld penele transversale a caror axa
geometricad este perpendiculara pe axa pieselor asamblate. Forma stifturilor
este cilindricd sau conica, plind sau tubulard. Gaurile date in piesele de
imbinat trebuie sa corespunda riguros cu stiftul, fiind necesara o alezare
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precisd cu un alezor cilindric sau conic. Pentru evitarea acestui inconvenient
se pot utiliza stifturi crestate. Acestea se introduc in locasuri cu forte mai
mari decat cele necesare pentru fixare, imbinarea fiind asemanatoare celei
prin strangere. Stifturile crestate sunt mai economice, avand tolerante mai
mari. Asamblarile cu stifturi conice prezintd avantajul asigurarii unei
precizii ridicate chiar la demontari repetate ale pieselor.

Stifturile, atat cele simple , cat si cele crestate sunt standardizate.

Stifturile au urmatoarele functii:

- realizeaza o Tmbinare in vederea transmiterii unei incarcari, avand
rol de pana — stifturile longitudinale si transversale;

- realizeaza o articulatie, avand rol de osie — bolturile;

- asigura pozitia relativa a doud piese la montari repetate — stifturi de
centrare;

- limiteaza o fortd sau un moment de rasucire — stifturi de siguranta.

Materiale: OLC 50; OLCA45.

Stifturile transversale (fig.3.41) sunt solicitate indeosebi la forfecare
(in sectiunea de separatie a celor doud elemente asamblate) si la tensiuni de
contact.

_,-\ - \

A |
zi 7? = T
4 i 4 Fy . 1
(1 I i [, E l ‘:;f:\
[ -~ E [~ t F] hl -
— N N8~ N |
F
8 Psa
A
Fig. 3.41
a) Calculul la forfecare se face pe baza relatiei:
2M,
aM
7, = j’rdz -— 6;2 <7, (3.53)
2. S 7 s

4
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b) Calculul la presiunei de contact admite o repartitie triunghiulara a
fortei intre stift si arbore si o repartitie dreptunghiulara intre stift si butuc.

Cu notatiile din fig.3.41, pentru contactul dintre stift si arbore, la
transmiterea unui moment de torsiune M, se poate scrie:

Mt:Fvl'gd:Fvl:%
3 2d

Aceasta fortd va crea o tensiune de contact, p,,, datd de relatia:
2F,  6M,
d 42
ds S d ds
2
Pentru contactul dintre stift si butuc se poate scrie:
D+d 2Mt

Mi=h ==

Ps1 = Spas

(3.54)

F, 4M

— t

= = <
Pso D—d (D2 —dz)'ds = P (355)

La aceste verificari se ia in consideratie presiunea admisibild pentru
materialul mai putin dur din sistemul piese — stift.

Stifturile cu rol de osie (fig.3.42) - bolturile sunt solicitate la
forfecare, incovoiere si presiune de contact.

furca £

\h\J‘J
N

.

L \&}z\ !
o r 3N ) k)
“REREZ | 7,;34 | ES

NN

|F F
2

4

et

2

Fig. 3.42

Momentul incovoietor maxim se determina cu relatia :
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Mi=£ 24_1
2\2 4

a) tensiunea de incovoiere maxima:
M, 8-F-(b+0,5d) <

1

T ad O (3.56)
32
b) tensiunea de forfecare :
T, = F <7
/ . v (3.57)
4
¢) presiunea de contact intre furca si bolt :
S .
P = 2b-d 7 Pas (3.58)
d) presiunea de contact Intre tija si bolt:
P2, (3.59)

N

3.2.5 Asamblari prin striangere directa

Din categoria asamblarilor ce transmit Incdrcarea prin forte de
frecare, asamblarile cu stringere directa sunt cel mai des utilizate, deoarece
prezintd urmatoarele avantaje :

- constructie simpla si gabarit redus (prin lipsa organelor auxiliare) ;

- centrare buna a pieselor la imbinare ;

- capacitate portantd mare, permitdnd transmiterea unor momente
mari si a fortelor dinamice cu directii variabile ;

- pret de cost scazut, prin lipsa pieselor si a prelucrarilor
suplimentare.

Avand in vedere avantajele enumerate, asemenea asamblari se
utilizeaza la:

- fixarea coroanelor sau a bandajelor din material de calitate pe

discurile rotilor executate din material inferior;
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- montarea rulmentilor, volantilor, semicuplelor, rolelor si rotilor

fixe pe arbori;

- executarea unor organe complexe din elemente separate (de ex. —

arborii cotiti) etc.

Dupa procedeul tehnologic de montaj folosit, asamblarile prin
strangere directa se pot clasifica in :

- asamblari presate, realizate prin introducerea fortatd a piesei
cuprinse in cea cuprinzatoare sau invers ;

- asamblari fretate, realizate prin deplasarea radiala a suprafetei de
contact, ca rezultat al contractiei piesei cuprinzatoare sau al dilatatiei piesei
cuprinse ;

- asamblari cu presare mixta, la care presarea axiald este aplicata in
paralel cu cea radiala.

Asamblarile montate prin fretare sau cu presare mixtd sunt de
preferat, deoarece au o capacitate portantd de 2 + 3 ori mai mare ca a
asamblarilor presate, aceasta datoritd faptului ca neregularitatile suprafetelor
in contact nu se distrug in aceeasi masura, ceea ce conduce si la posibilitatea
de montari si demontari repetate.

Asamblarile fretate se pot realiza prin incilzirea piesei cuprinzatoare
sau subracirea piesei cuprinse. Aceastd metodd de montaj este insa
costisitoare, mai ales in cazul pieselor foarte mari intalnite in industria
metalurgica, de aceea este de preferat asamblarea prin presare mixta, care
utilizeazd pentru dilatatia butucului, ulei sub presiune inaltd (metoda
propusa de firma SKF).

Uleiul introdus dilatd butucul si creeaza un film de ulei intre
suprafete, facand astfel ca deplasarea axiala reciprocd a pieselor s se faca

mult mai usor (coeficientul de frecare

b | scade de aproximativ 10 ori). Repartizarea
2-\y / / uleiului sub presiune pe suprafata de
TRE o  contact a asamblarii se face prin unul sau
W4 ""\ 1| 2 mai multe canale de distributie a uleiului
Wby (ce se termind TInainte de capetele

\ o .. e C
TRY ‘;‘. ‘\‘l asamblarii), executate In piesa cuprinsa sau

//Y//% cuprinzatoare (fig.3.43).
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Dupa montaj, alimentarea cu ulei sub presiune este intrerupta, astfel
ca uleiul din interstitii se scurge din cauza presiunii ce apare intre
suprafetele de contact, care tind sa-si revind din deformatia elastica suferita.
Depresarea se poate face utilizand acelasi procedeu.

Asamblarile prin strangere directd pe suprafata conica au fata de cele
montate pe suprafatd cilindricd, urmatoarele avantaje : posibilitati de
obtinere de strangeri diferite la aceleasi dimensiuni de executie ; deplasarea
axiald datd uneia dintre elementele asamblarii la montaj este mica ;
montarea $i demontarea Tmbindrii se face cu usurinta, prin procedeul aratat.
Dezavantajul ar consta in necesitatea prelucrarii corecte a conicitatii, ceea ce
atrage madrirea pretului de cost al reperelor.

Asamblarile conice cu stringere sunt cu autofranare, adica

> tg%, (o - unghiul la varf al conului) pentru a nu necesita elemente de

asigurare impotriva deplasarii axiale.
Asamblarile cu strangere directd pe suprafata cilindricd sau conica,
presupun o Imbinare tensionatd in care diametrul arborelui 4, este mai

mare decat diametrul alezajului dj, astfel incat la calare mansonul se

. d P,
. 7 777 Y ’Ur"z___
N o R i e
o lt{\lt_j = _g: &
= ‘] "GH =
- RN
)

Fig. 3.44

intinde iar arborele se comprima (fig.3.44). Ca rezultat, pe suprafata de
imbinare se obtine o presiune normala care conduce la aparitia fortelor de
frecare ce se opun miscarii, atunci cand intre suprafete exista tendinta de
miscare relativa.

Presiunea minimad necesara pe suprafata de contact p., la o
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asemenea asamblare se determind din conditia ca fortele de frecare sd fie
mai mari sau egale cu fortele ce se transmit.

- daca se transmite o fortd axiala F:

Fa
PrminF = m (3.60)
unde u reprezintd coeficientul de frecare.
- daca se transmite un moment de torsiune M, :
2M,
u-m-d*-L

- dacd se transmit simultan o fortd axiala F, si un moment de

Pinyt = (3.61)

torsiune M, :

(3.62)

Presiunea care se realizeazd pe suprafata de contact datorita

strangerii p trebuie sd fie superioard presiunii minime necesare p,.., dar
trebuie sd depdseasca presiunea maxima admisibild p, . , de la care piesele

in contact ar capata deformatii permanente :

Prmin < P < Prax (3.63)
Deformatiile plastice apar in momentul in care
in butuc :
O-C
pmax B~ 5 (1_5§) (364)
2c
1n arbore :
_ GO 1- 82
pmaxA - ( A) (365)
2c

unde: o, p - limita de curgere pentru materialul arborelui sau al butucului ;

¢ - coeficient de siguranta (pentru otel ¢ =1,1 ... 1,3);
d d,
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GCB
C

r

. ) . ) o . . .
In cazul fontei se inlocuieste cu —- , prin o, intelegindu-
c

se rezistenta la rupere, iarc¢’ =2 ... 3.

Presiunea maxima de contact nu trebuie s depaseasca cea mai mica
valoare din cele doud presiuni maxime (relatiile 3.64 si 3.65).

Din teoria tuburilor cu pereti grosi se poate determina valoarea
strangerii teoretice :

C C
S =S, +S,=p-d-|=-4L+=L ,
(=0, +5p=p (EA EB] (3.66)
unde :
1+ 62
C,= 4 _y 3.67
A l—é‘j A ( )
40 (3.68)
P-sp f '

in care v, 1 v, reprezintd coeficientii Poisson pentru materialul arborelui,
respectiv al butucului ;

E  s1 Ej reprezintd modulele de elasticitate ale arborelui, respectiv
butucului.

Introducand 1in relatia (3.66) valoarea p = p_ . se calculeaza

stringerea teoreticd minimd necesard S, , lar pentru p=p . se

calculeaza strangerea teoreticd maxima admisa S, ,,, -

Strangerile teoretice calculate, se corecteaza tinand seama de :
- Rugozitatea pieselor in contact, care se distrug partial la presare, cu
valoarea :

AS, =L2(R, + Ry) (3.69)
in care R, + R reprezintd indltimile maxime ale rugozitatilor suprafetelor
in contact ale arborelui, respectiv a alezajului.

- Diferenta de temperatura a pieselor in timpul functionarii :
AS, =d oy (g —t))—a, - (t,—1,)] (3.70)
in care:

t, - temperatura mediului ambiant;
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t,,tp- temperatura de regim a arborelui, respectiv butucului, in
timpul functionarii.

- Sarcini ce ar deforma suplimentar piesele, cum ar fi : forte
centrifuge, momente Incovoietoare si forte tdietoare ce solicita asamblarea.
Aceste sarcini vor schimba distributia de presiuni in asamblare. Tinand

seama de aceste sarcini, corectia adusa sarcinii va fi AS,, calculata de la caz

la caz.
Strangerea efectiva rezulta :
S=8§,+4S, +4S,+4S, (3.71)

Considerand in relatia (3.71) S, s1 S din relatia (3.66), se

tmin >
obtine strangerea efectivd maxima si minima, S, 1 S, -
Toleranta ajustajului 7§ trebuie sd indeplineascd conditia :

min
in care T, si Ty reprezintd toleranta arborelui, respectiv a butucului.

A * . * A M ~
Notand cu S, st S, strangerile reale, corespunzitoare

strangerii alese din standard (fig.3.45):

So>S .8 <S (3.73)

min > *~ max max ?

*

S;lin = dAmin - dBmax 5 Smax dAmax - dBmin (374)

Asamblarile cu strangere pe con se calculeazd la fel cu cele
cilindrice, calculele facandu-se pe

- | un diametru mediu al zonei de
- {r'r il ! contact conice (deoarece
! : L3 ' E conicitatea este in general mica).
wnk |- [Va| " A .
E 5 |[- b= Py In acest caz se calculeazd o
«| < q '|‘ deplasare axiala:
m = a= K . S
| Tz -
o (K — conicitatea suprafetelor in
Arbore Alezaj contact).
Fig. 3.45 In relatia de mai sus se
obtine a,;, pentru S_ ;. sl a,..



Asamblari 103

pentru S, . In acest caz, avansul minim axial a,,, trebuie corectat cu un

. * . . - .
avans suplimentar a ce tine seama de abaterea unghiulara y ce poate exista
intre suprafetele ce se asambleaza:
tan y

a =L =2LK -tany .

tan a
2

3.2.6 Asamblari cu clema (bratara elastica)

Asamblarea cu bratara elastica este formatd dintr-un inel elastic
sectionat — clema cu o deschidere (fig.3.46a) — sau din doud semiinele —
clema cu doud deschideri (fig.3.46b) — care se solidarizeaza pe un arbore
prin strangere cu suruburi.

Aceasta asamblare oferd avantajul unei strangeri reglabile si al unei
demontari usoare, de aceea se utilizeaza in constructia de masini unelte, la
aparate de laborator, la aparate de masurat s.a.

Aceste asamblari pot transmite momente de rasucire sau forte
axiale, datoritd fortei de strangere realizata cu ajutorul suruburilor. Prin

Sfrann't-‘hrpq 011“']]]’\1]1‘1'][\‘" ad bl an'fﬂ p ,I\ﬂfrp I‘Y\p] 01' QY']’\[\Y'P anar “YPCI‘1]“1' AP
a
C ek
Fl"l
‘ o 12
BB
n
|
S . %
(]
e ey

Fig. 3.47
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Pentru simplificare se considera ca la strAngerea suruburilor bratara

va apasa pe arbore cu o fortd F, concentratd la mijloc, pe directie

diametrald. Considerand punctul 4 ca punct conventional de articulatie si
neglijand forta elastica din bratara, se poate scrie ecuatia de momente fata
de punctul 4:

d d
Fla+=|-F, -==0 ,
s(a 2} " (3.75)

Conditia de functionare este ca momentul de frecare dat de

reactiunea £, sa fie mai mare sau, la limitd, egal cu momentul de

exploatare. Deci:

Mt:F-LSIu-Fn-d:>F,12u (3.76)
u-d
Inlocuind F, in relatia de mai sus rezult:
F-L
F, > (3.77)

T2 u-(a+0,5-d)

In cazul bratarii elastice cu doua deschideri (fig.3.46b) , forta de
strangere dezvoltatd de suruburi da nastere reactiunii F, = 2F,. Momentul

de frecare trebuie sa invingd momentul activ M, , deci:

M,=F-L<u-F, -d (3.78)
rezultand:
F-L
F >
= 2ud (3.79)

Forta astfel calculata (rel.3.77 sau 3.79) permite dimensionarea
suruburilor de strangere.

3.2.7 Asamblari prin striangere pe con cu surub

Aceste asamblari (fig.3.48) sunt folosite pentru fixarea pe arbori a
unor roti, volanti, parghii etc. Ele au avantajul ca se pot monta si demonta
usor. Transmiterea miscarii se face prin forta de frecare dintre suprafete,
creatd la strAngerea piulitei.

Din echilibrul fortelor la montaj rezulta:
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F = Fn(sin%+ ,ucos%j (3.80)

La aparitia momentului de ]_"'
rasucire, care Incarca asamblarea, F;
fortele de frecare isi schimba sensul, l >
. LTI
devenind tangente la cercul cu 33"“ i FT
diametrul d, si In sens invers :
P
momentului de transmis. Pentru ca
piesele sa nu alunece trebuie ca: Fig. 3.48
d 2M
M 2M;; M, su-F,-—*; = F, 2 L. (3.81)
2 u-d,

Din relatiile de mai sus rezultd marimea fortei axiale care trebuie
dezvoltata de surub pentru ca asamblarea sd transmita momentul M, :
P> 2M,
d, -u

m

(3.82)

in care:

e H

. a a (3.83)
sin—+ g cos—
2 2
Lungimea necesard de contact a conului, rezultd din conditia
rezistentei la strivire:

. 2M,
x_—ﬂ_ﬂ.dz > (3.84)

3.2.8 Asamblari elastice (cu arcuri)

3.2.8.1 Rol, clasificare, caracteristici

Arcul este un organ de masind care, datoritd formei si a materialului
elastic din care este confectionat, transforma prin deformare elastica, lucrul
mecanic in energie potentiald si este capabil sa retransforme energia
potentiald acumulatd in lucru mecanic. De aceea, arcurile se folosesc ca
legdtura elasticd intre piesele mecanismelor indeplinind urmatoarele roluri
functionale:
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- preluarea si amortizarea energiei vibratiilor: la suspensii de masini,
tampoane etc;
- acumularea de energie in vederea redarii treptate ulterioare, pentru
actionarea unui mecanism: la ceasuri, rulouri etc;
- exercitarea de forte elastice permanente: la came, supape, roti cu
clichet, ambreiaje etc;
- masurarea unei forte sau a unui moment prin dependenta dintre
acestea si deformatiile produse: la dinamometre, aparate de masura etc;
- reglarea si limitarea fortelor: prese etc;
- modificarea pulsatiilor proprii a unor subansamble ale maginilor
sau mecanismelor inldturand vibratiile: la fundatii, cuplaje elastice etc.
Clasificarea arcurilor se face dupa:
a) forma constructiva si tipul solicitarii arcului:
- arcuri elicoidale:
- de compresiune (fig.3.49a si b);
- de tractiune (fig.3.49c);
- de torsiune (fig.3.49d);

@ T

a) b) c) d)
Fig. 3.49

- arcuri cu foi (de incovoiere):

- lamelar (fig.3.50 a);

- cu foi suprapuse (fig.3.50b);
- arcuri disc (de compresiune):

- simplu (fig.3.51a);
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- multiplu (fig.3.51b);
- arcuri inelare (fig.3.51¢) - de compresiune;

4 |F
a)
F
J¥ ‘
Y K :
. :
F
te fF
a) b) c)

Fig. 3.51

- arcuri spirale plane (fig.3.52) - de torsiune;
- arcuri bard de torsiune (fig.3.53);

Mt

Fig. 3.53
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- arcuri de cauciuc:
- de compresiune (fig.3.54 a);
- de forfecare (fig.3.54b);
- de torsiune (fig.3.54c¢).

*F
7 a1

.Q. "".""'V"' L
.’. e, a.. :. e

TN

- - - - - M
b ‘
F
a) b) c)
Fig. 3.54

- membrane:
- plane, a caror suprafata este dreapta si care pot fi fara centru
rigidizat (fig.3.55a) sau cu centru rigidizat (fig.3.55b);
- gofrate, a cdror suprafatd are un numar de gofrenuri
concentrice;
- sferice, a caror suprafatd este curbatd in forma de calotd
sferica.

lp < C i i 'L
( T

ARAARE

ARRER
e R
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- tuburi ondulate (silfoane) (fig.3.56},
utilizate frecvent datoritd proprietatii de a se
deforma mult sub actiunea sarcinilor
exterioare.

- arcuri manometrice (fig.3.57) de
forma spirala

b) sectiunea semifabricatului:
- arcuri cu sectiune circulara;
- arcuri cu sectiune dreptunghiulara;
- arcuri cu sectiune patrata;
- arcuri cu sectiune profilata.
¢) dupa tipul caracteristicii elastice:
- cu caracteristica constanta;
- cu caracteristica variabila.

Materiale si tehnologie

Materialele din care se confectioneazd arcurile trebuie sa
indeplineascd urmatoarele conditii: limita ridicata de elasticitate, rezistenta
inaltd la rupere, rezistentd la oboseald, dilatatie termica redusa, rezistenta la
coroziune, amagnetism, sa-si mentind proprietatile mecanice la temperaturi
ridicate.

Cele mai raspandite materiale folosite la confectionarea arcurilor
sunt otelurile de arc OLC 65 A; OLC 55 A; OLC 75 A; 5181 17 A; OLC 85
A; 51 V Cr 11 A; 56 Si 17 A; 60 Si 15 A, la care se adaugd materiale
neferoase (alama, bronzul si monelul) si materiale nemetalice (cauciuc,
plutd, mase plastice, aer comprimat §.a.).

Semifabricatele utilizate la executarea arcurilor au forma de bare,
banda, table sau sarma.

In afard de material, calitatea arcurilor de otel este conditionati de
tehnologie si Indeosebi de tratamentul termic corect. Pentru arcurile din otel
limita de curgere se mareste prin calire urmatd de o revenire joasa. Pentru
madrirea rezistentei la oboseala a arcurilor din otel se poate aplica ecruisarea
cu alice si nitrurarea.
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Caracteristicile functionale ale arcurilor
1. Caracteristica sarcind — deformatie. Aceasta este cea mai

F (b) @) importantd  dintre  caracteristicile

(M¢) arcului. Sarcina poate fi o fortd F, sau

© un moment M, iar deplasarea este o
/ deplasare liniara /', sau unghiulara .

7 e
2 d Reprezentarea caracteristicii poate fi
L e C
g liniard (fig.3.58a) sau neliniard
/ « o f e
g (progresiva, fig.3.58b, sau regresiva,
Tar )" fig.3.58c). In cazul deplasarii liniare
e caracteristica sarcina-deformatie este
Fig. 3.58

definita de relatiile:
F=k-f; sau M,=k"-0,

in care k si k reprezinti rigiditatea arcului.
2. Rigiditatea arcului

Se defineste ca fiind forta (momentul) necesard producerii unei
deformatii liniare (unghiulare) unitare.

Ea reprezinta panta caracteristicii (k£ = tan « ) si poate fi:

a) constantd: k = F/f sau k' =M, /6 (fig.3.58a);

b) variabila: k = dF/df sau k'=dM,/d0 (fig.3.58b, c).

3. Lucrul mecanic de deformatie ce poate fi Tnmagazinat in arc sub

forma de energie potentiald, prin deformarea lui elastica, este reprezentat
prin aria cuprinsd intre caracteristica arcului si axa deformatiilor si are

expresia:
r 0
L= IFdf sau L = IMtdQ (3.85)
0 0
La arcurile cu caracteristica dreapta:
2 "2
L= L BT ip-m OO (3.86)
2 2 2 2

4. Coeficientul de utilizare specific (de forma) k, - reprezinta

influenta formei constructive si a felului solicitarii arcului asupra capacitatii
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sale de a iTnmagazina lucru mecanic de deformatie. Cu cét k, este mai mare,

materialul este mai bine utilizat.

5. Coeficientul de utilizare volumetric k&, - reprezinta raportul dintre

lucrul mecanic si volumul arcului.

L 0'5 0'5
kvz?:ka:kuE (3.87)

6. Randamentul arcului 7 - reprezintd raportul intre lucrul mecanic

cedat la descarcare L, si lucrul mecanic (g,

inmagazinat la incarcare:

caracteristica
teoretica
fari frecare

= 3.88
n=- (3.88)

La arcurile cu frecare, curba de
incarcare nu se suprapune peste cea de /
descarcare (fig.3.59). Diferenta dintre

lucrul mecanic inmagazinat si cel cedat /

in exterior se consuma prin frecarea f(6)
dintre componentele arcului. Fig. 3.59
7. Capacitatea de amortizare a

arcului este exprimata prin raportul dintre lucrul mecanic necesar invingerii
frecarii si suma lucrurilor mecanice de Incarcare si descarcare.
5o L-L, 1-7n

_L+LC=1+77 (3-89)

Gruparea arcurilor
Serveste la obtinerea unei caracteristici dorite sau la incadrarea intr-
un gabarit dat. Ea se efectucaza:

F 1 2
1 J n F Caracteristica
F F ruparii in
= AWM= T T e
K k| K, fl‘- - f
f,
« f

Fig. 3.60
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- in serie (fig.3.60).
Fiecare arc este incarcat cu aceeasi fortad F'

F=F, =F,.

Sageata grupului de arcuri: f =) f i

j=1

fi 1
F=k, - f,=>"L=—
J f] F kj
Rigiditatea gruparii se reduce:
2/
lzﬁlfzig_ (3.90)
k F o Dk

Aceastd grupare se adoptd atunci cand se doresc la o fortd mica

deformatii mari.
- in paralel (fig.3.61).

} caracreristica
F gruparii in
paralel
1 i n
7
_,...a-d"'l
TF
f F

Fig. 3.61

Ségeata arcurilor este aceeasi: f = f; = f, iar forta ce le Incarcd este
egald cu suma fortelor preluate de fiecare arc: F =) F IE
Rigiditatea gruparii creste si este data de relatia:

F=kf =Yk f: k=3k (3.91)
=

Aceastd grupare se adopta cand se doresc deformatii mici la o forta
mare. Se intalneste la cuplele de la vagoane, la suspensia autovehiculelor,
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etc.
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3.2.8.2 Arcul elicoidal

Arcurile elicoidale se obtin, prin infagurarea unei sarme sau bare,
dupa o elice trasata pe o suprafatd directoare cilindrica, conica, elipsoidala
sau parabolica.

Cel mai des utilizate sunt arcurile cilindrice elicoidale supuse la forte
exterioare de intindere sau compresiune.

Parametrii geometrici ai arcului elicoidal cilindric de compresiune
(fig.3.62) sunt:

A
F
M=FDo . i
- 2 spira arcului
== esfasurata
b =
! )
B
H — -
3! ‘ %o X
F < ’i T[D]‘ll - |
- Dln Ly
— D |
Fig. 3.62

H, - inaltimea in stare netensionatd (liberd): H,=¢,-n;
unde:
n - numarul de spire active;
t, - pasul spirelor la infasurare: ¢, = 7D, -tge,;
in care:
D, - diametrul mediu de infasurare;
a, - unghiul de inclinare a elicei la executia arcului;
H -1nédltimea in stare tensionata;
f -sageataarcului: f=H,—-H;
d - diametrul sarmei;

n, -numarul total de spire n, =n+n,;

t
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n, -numadrul de spire de rezemare: n, = 1,5;
i -indicele arcului: i = D,, /d ; ( 4 <i <16 - pentru arcuri infasurate
larece si 4 <i <10 - pentru arcuri infagurate la cald);

A - lungimea desfasuratd a arcului: A=7x-D,, -n.
In urma solicitdarii, in sectiunea arcului apar tensiuni de torsiune, 7,

si tensiuni de forfecare, 7, (fig.3.63).

__M, _F-D,-16 ___4F
Y, 2med® oxed? (392)

La diametrul interior al arcului (D,), tensiunile se Insumeaza,

rezultand:

F

(370 9%
VN e N d%Y

D,
D - =
F
Fig. 3.63 Fig. 3.64
8FD 4F 4F
Thax =01 7, = =+ = 1+2i)< 7, (393)
Y rdd n-d? ( )

Deformatia este comprimarea arcului ca efect al actiunii fortei F.
Reducand arcul elicoidal la o simpla bara (fig.3.64) sdageata f coincide cu
drumul parcurs de forta ' care comprima arcul:

D, M,-\ D,

/=05 G-I, 2

(3.94)

unde: @ - unghiul de rasucire al sdrmei datoritd momentului de torsiune M, .

G - modulul de elasticitate transversal;

I, - momentul de inertie polar al sectiunii.
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Daca in relatia (3.94) se inlocuiesc M,,A [ »cu valorile lor, se

obtine:
F-D}-z-D,-n 8-n-D
e e (395)
4.G-
32
Lucrul mecanic de deformatie inmagazinat de arc la sageata f va fi:
1 4.n-D>
L=—F - f=—-".F 3.96
2 4 G-d* (5.50)
5 . d’ -1, 5 o
Inlocuind pe F (F = 8T), daca se neglijeaza efectul de
A 5 . z-d?
forfecare) si tinand seama ca V este volumul arcului (V' = -w-D,, -n),
se obtine in final:
2
1 Ty (3.97)
2 2G
Pentru arcurile cilindrice elicoidale, rezulta:
Coeficientul de utilizare specific: k, = 1/2.
Coeficientul de utilizare volumetric:
L 2
k, ===k, -—tmax (3.98)
v 26

Cunoscand sarcina de lucru F, sageata f si felul solicitarii, calculul
arcurilor elicoidale de sectiune circulara comporta urmatoarele etape:

- alegerea materialului, a indicelui arcului 7 i a unghiului elicei ¢, ;

- stabilirea diametrului sarmei de arc d;

- stabilirea diametrului mediu al arcului D, =i-d ;

- stabilirea numarului de spire active n;

- pasul arcului: ¢, =7-D, -tga,;

- indltimea arcului in stare libera: H, =¢, -n + (n, - 0,5)- d;
- inaltimea de blocare (spira de spira): H, = (n+n,)-d ;

- lungimea sarmei: A=7-D, (n+n,).
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In utilizarile practice,, din motive de gabarit sau pentru a obtine o
anumita caracteristica sau
incarcare, se folosesc sistemele la
care arcurile sunt introduse unul

in altul s§i intrd in actiune

. Axa arcului
s

concomitent (fig.3.65a).

- -4
]
1 . .
.n[ \ Pentru dimensionarea lor,
2

se determina forta preluata de

b fiecare arc, considerand ca la
Fig. 3.65 aceastd montare 1in paralel,
sagetile arcurilor sunt aceleasi si
ca ele sunt confectionate din acelasi material.
Forta F preluata de sistem va fi:
F=ZH:FI. =h+F+..
i=1
In stare complet comprimata, arcurile vor avea aceeasi indltime,
blocarea lor (spira pe spird) fiind simultana:

Tindnd seama ca sagetile sunt aceleasi (/' = f, = f, =... ),
F-D}-m-Dy-n-32 F,-Dy-7w-D,-n,-32
2 = 2 =.. (3.100)
si ca tensiunea de forfecare maxima este aceeasi
Tmaxl = Tmax2 = «++»
8F -i, 8F,-i
==, (3.101)

r-df  7m-d;
prin inlocuirea relatiilor (3.99) si (3.101) in (3.100) rezultd ca indicele de
infagurare 7 trebuie sa fie acelasi pentru toate arcurile (fig.3.65b):

ll :lz = ...

3.2.8.3 Arcul cu foi
Arcurile cu foi pot fi constituite dintr-o singura foaie (arcuri
lamelare) sau din mai multe foi suprapuse (arcuri cu foi multiple sau cu foi
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suprapuse)

- Arcurile lamelare simple sunt formate Tn mod curent dintr-o lamela

de otel incastratd la un capat si liberd la
celalalt, unde este solicitatd de o sarcina
exterioara F. Are sectiunea
dreptunghiulara (b x h) si  forma
dreptunghiulara (fig.3.66a), triunghiulara
(fig.3.66b), trapezoidala (fig.3.66c) sau
eliptica si sunt supuse solicitdrii de
incovoiere. Lamela poate avea fibra
medie dreapta sau curba.

Aceste arcuri sunt des utilizate ca
arcuri  de apasare in  constructia
mecanismelor cu clichet, site vibratoare,
ca lamele de contact la relee, comutatoare
electrice etc.

a) la arcul lamelar dreptunghiular
(fig.3.66a), in urma solicitarii exterioare,

i
-

\
|

|

HE
Ii"
)

{
f
[

AW
|
!
I
i
&

b)

A

A

N NI NN

Fig. 3.66

in sectiunea Incastrata apar eforturi de incovoiere maxima:

o =—1=
i max W th

M, 6F-\
=i <o, (3.102)

Din relatia (3.102) se poate determina forta maxima suportatd de arc:

ai

max 6 }\,

(3.103)

Sageata maxima se determina cu relatia:

F-2
3E-T

f=

(3.104)

unde: E - modulul de elasticitate longitudinal;

3

I= Il momentul de inertie geometric.

Lucrul mecanic de deformatie, in baza relatiilor de mai sus se scrie:

2
o)

1 1
L==F f=—.
AT

imax 7 :kf .

2
(o3

Zimax (3.105)

2F
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unde:
V=b-h-1 -volumul arcului;

ky= 1/9 coeficientul de utilizare specific.

b) La arcul lamelar triunghiular eforturile unitare de incovoiere in

sectiunea x se scriu:
My F-x6 6F-\_

(o = = =0.
O W bk b ™

x SO0y (3.106)

deoarece b, = b,
A

Rezultd ca, 1n cazul arcului lamelar triunghiular, tensiunile de
incovoiere sunt constante pe toatd lungimea arcului (solid de egald

rezistentd).
Sageata maxima se obtine din ecuatia diferentiala a fibrei deformate:
d’y _ Miy
— = .1
2 ElL (3.107)
unde:
3 3
bt B x M =F x (3.108)
12 12 L
Inlocuind in ecuatia fibrei deformate, se obtine:
d’y  12F -\
=— 3.109
d<*  bh’-E (3199

Integrand ecuatia (3.109) de douad ori si punand conditiile la limita
(x=Xx, y=0, y =0) se obtine expresia fibrei deformate:

12F % x* 12F-» 6F -\

== = .Z _ X+ 3.110

YTEbw 2 Ebk EbR G.110

Sageata maxima se obtine pentru x =0; f=y.
6F-% F-%
E-b-h® 2E-I

f= (3.111)

Deci, la aceeasi incarcare, sageata arcului triunghiular este de 1,5 ori
mai mare decat a arcului dreptunghiular de aceeasi grosime si lungime.
Tinind seama de relatiile (3.106) si (3.111) se obtine lucrul mecanic
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de deformatie:

1 1o} o}
L=—F.f=—_2imx yp _p  Zimax p; (3.112)
2Tk ! 2E

unde:

V= %b -h -\ - volumul arcului,

k,=1/3 - coeficientul de utilizare specific.

Rezultd ca arcul lamelar triunghiular foloseste materialul mai
rational decat cel dreptunghiular. Acest avantaj este diminuat de faptul ca
sdgeata arcului lamelar triunghiular este de 1,5 ori mai mare decat aceea a
arcului lamelar dreptunghiular si in plus are varful ascutit, ceea ce produce o
rasucire a arcului in contact cu elementul care 1i transmite sarcina F. Practic
pentru evitarea dezavantajelor se adopta forma trapezoidala.

Arcul cu foi multiple

La sarcini mari arcurile lamelare rezultd prea lungi si prea late, de
aceea se 1nlocuiesc cu arcuri din mai multe foi.

Arcurile cu foi multiple pot fi:

- cu un singur brat (sfertul de arc) (fig.3.67);

- cu doua brate articulate la cele doua capete si rezemat la mijloc
(fig.3.50b) ;

- cu doud brate articulate si articulat la mijloc (CANTILEVER)
(fig.3.68);

- inchis (eliptic) (fig.3.69).

= v

F
T Tl

Fig. 3.67 Fig. 3.68

Arcurile cu foi multiple sunt constituite dintr-o suprapunere de arcuri
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lamelare, asamblate cu o bratard de strangere (a) la mijloc, denumita
legatura de arc (fig.3.69).

Pentru ca materialul sa fie economic utilizat, foile de arc nu au toate
aceeasi lungime. Se deosebesc trei feluri de foi: foaia principala (1),
prevazutd cu ochiuri de prindere, foaia principald de intarire (2) si foile
secundare (3).

v

Fig. 3.70

F
Fig. 3. 69

Foaia principald are aceeasi latime, in timp ce capetele foilor
secundare au forme variate la extremitdti (triunghiulare, trapezoidale,
circulare, parabolice). Toate foile au pe o fatd un canal iar pe cealaltd o
nervurd pentru a nu se deplasa lateral una fata de alta (fig.3.70). Pentru a se
asigura contactul si participarea egala a foilor la preluarea sarcinii, ele au o
curburd initiald diferita.

Prin adoptarea unor lungimi diferite ale foilor, arcul se apropie de un
solid de egala rezistenta.

Arcurile cu foi prezintd urmatoarele avantaje: dimensiuni de gabarit
reduse; capacitate mare de amortizare a vibratiilor, In principal datoritd
frecarii dintre foi; din acelasi semifabricat se pot obtine arcuri cu
caracteristici diferite.

Ele prezintd dezavantajul ca datorita frecarii dintre foi, amortizarea
nu are loc decat la sarcini relativ mari cand sunt invinse fortele de frecare
dintre foi, iar foile se uzeaza relativ repede.

Aceste arcuri se utilizeaza la suspensia autovehiculelor, a vagoanelor
si locomotivelor, la ciocane mecanice etc.

Calculul arcurilor cu foi (STAS E12782-90) are la baza echivalarea
lui (fig.3.71a) cu arcul lamelar triunghiular — daca nu are foaie de intarire —
sau trapezoidal — daca are foi de intdrire.
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Arcurile cu foi multiple curbate foarte putin pot fi calculate cu
relatiile stabilite la arcurile lamelare triunghiulare. Astfel, tindnd seama ca n
este numarul foilor de arc, efortul unitar de incovoiere va fi:

o; =6—m30'- (3.113)
imax =70 ai
iar sageata:
Y 6F)’

f (3.114)

T2El E-nboid

La arcurile cu curburd mare, sub actiunea sarcinii, arcul se

F
=y 7 ;
—
Y /
~ a)
: . - :
X
] ( o
4 f lh-l
i
[aa]
Fig. 3.71 Fig/ 3.72

aplatizeazd, trecand de la sageata initiala f, la o sdgeatd f;, deformatia
arcului fiind f (fig.3.72). Forta exterioara F care solicitd arcul se
descompune, solicitandu-1 la incovoiere, forfecare si intindere. Neglijand
solicitarile de forfecare si intindere care sunt reduse, admitand ca toate foile
lucreaza Tmpreuna si introducand un coeficient ¢ care tine seama de aceste

solicitari cat si de faptul ca arcul cu foi difera de cel triunghiular (¢=0,8...1),
se poate scrie conditia de rezistenta a arcului la Incovoiere:
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M, 6-c-F(A+ f, tana,)
imax = = <o, 3.115
W n-b-h? ( )

Din considerente geometrice, considerand curbura dupa un arc de

o

cerc, rezulta:

fi =7vtan%sau o, =2arctanL}i (3.116)
fi=lh-f (3.117)
unde:
fo =7vtan% sl a =2arctanﬁ (3.118)
sdgeata:
f:6-c-F-7»2(7»+f1tanal) (3.119)

E-n-b-i’
Calculul sagetii si a efortului unitar maxim de incovoiere se fac prin
aproximdri succesive, admitdnd intr-o primd aproximatie f; = f, iar
o, =q,.
Lucrul mecanic de deformatie tindnd seama de relatiile de mai sus si
de aproximatie, se scrie:

1 1 o} o}
L=—F.f~_."imax pr_p Zimax 3.120
RN I 2E G120
unde: V = % - volumul arcului.
k,=1/3 - coeficientul de utilizare specific.

3.2.8.4 Arcul spirala plana

Arcurile spirale plane sunt formate dintr-o panglica infasurata dupa o
spirala arhimedica.

Se folosesc la mecanisme de mecanica find din domeniul aparatelor
de masurat sau diferitelor aparate electrotehnice, ceasornicelor, ca elemente
motoare sau de comanda si ca elemente pentru readucerea acelor indicatoare
la pozitia initiala.

De obicei, modul de prindere a arcului este incastrarea la ambele
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capete (fig.3.73) sau Incastrarea la un capat si articulatie la celalalt.

Articulat F
. E 01,
Incastrat =
++ &
Fig. 3.74

Fig. 3.73
Incircarea arcului 1 se poate realiza de citre axul 2, carcasa 3 fiind

fixa, sau de catre carcasd, axul fiind fix.
Arcul este solicitat la incovoiere in sectiunea transversala a barei, dar
efectul practic se traduce printr-un moment de rasucire. Egalitatea dintre

momentul de rdsucire M, si momentul incovoietor M, rezultd din fig.3.74.,

lamela considerdndu-se desfasuratd pe intreaga lungime A.
Momentul incovoietor dat de forta F este:

M,=F-\
iar momentul de rasucire este dat de relatia:
D

M,:F-(x+7°)

D
Deoarece 2" <<Arezultda M, =M,.

In cazul cel mai frecvent al arcului incastrat la ambele capete, forta F
care actioneazd la distanta R (fig.3.73), creeaza in arbore un moment de
rasucire M, = F - R, indiferent dacd arcul este infasurat sau desfasurat.

Acest moment de rasucire solicitd arcul la incovoiere prin momentul

incovoietor M; = M, . Tensiunea de incovoiere in sectiunea arcului va fi:

M, M,-6
O, =—= <0,
W, b-h?

z

(3.121)
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Din relatia 3.121 se poate determina grosimea / a lamelei daca a fost

adoptata latimea sa b.

Unghiul de rotatie 4, in functie de care se determina sdgeata liniard
/. este dat de relatia:

Lucrul mecanic de deformatie:

Coeficientul de forma k& ;= 5

3.2.8.5 Arcul bara de torsiune

A R?
=R-0=12.-2"— "
/ b-h

(3.122)

(3.123)

1Y 5 (3.124)
E

(3.125)

, indica o buna utilizare a materialului.

Este constituit dintr-o bara cilindrica (fig.3.75) cu sectiune plina sau

Fig. 3.75

inelara, fixatd la un capat in
batiu iar la celdlalt legatd de
un element mobil (parghii sau
leviere). Are o constructie
foarte simpld, cu un gabarit
redus. Se preteazd la
realizarea  de  constructii
capsulate. Este utilizat la
suspensii de autovehicule, in

constructia unor aparate de

masurd ca dinamometre, cuple torsiometrice etc.

Aceste arcuri sunt solicitate la torsiune.
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Ttmax:%: FR Sz-at
W, z-d° (3.126)
16

Din aceasta relatie se poate determina diametrul necesar al barei.

d >3/ 1M (3.127)
ﬂ'Tm

Deformatia unghiulara:

e_]g’]'kz-g-r—g (3.128)
tp
Lucrul mecanic de deformatie:
2
L=ty 0=ty Ta (3.129)
2 2 2G

r-d*

unde V = A

Coeficientul de utilizare volumetrica:

2
k, :é k- ;(; (3.130)

. < | S S ) .
Coeficientul de forma kf = 5 , indica o buna utilizare a materialului.

3.3 Asamblari nedemontabile prin sudare

3.3.1 Generalitati. Clasificare

Imbinarile sudate se executd prin operatia tehnologica de sudare. Ele
se pot realiza intre piese metalice sau nemetalice, de compozitie identica sau
similara, cu sau fara utilizarea unor elemente intermediare de Imbinare.

Imbinirile sudate se realizeaza prin aducerea pani la starea plastica
sau de topire a suprafetelor de Tmbinat (cu sau fard folosirea unei surse de
caldurd), cu sau fard adaos de material, cu sau fard folosirea unei forte
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exterioare de apasare a pieselor de imbinat.
Avantajele sudarii:
- executie simpld, ugoard, automatizata,
- asigura etanseitatea;
- se poate utiliza pentru reparatii i reconditionari;
- rezistenta cusaturii este la fel de buna ca restul piesei;
\ - reduce greutatea constructiei.
Dezavantajele imbinarilor sudate:
- sudura introduce tensiuni si deformatii remanente (pot fi atenuate
prin tratamente termice i mecanice);
- controlul sudurilor este dificil, se efectueaza cu raze Rontgen, raze
v, ultrasunete;
- nu toate materialele sunt ugor sudabile (de preferat sunt otelurile cu
procent mic de carbon);
- la sudurile efectuate manual calitatea lor depinde de calificarea
sudorului (dezavantajul se inlaturad prin automatizare).
Clasificarea sudurilor:
a) Dupa metoda de sudare:
- prin topire:
- cu gaze,;
- cu arc electric;
- cu radiatii: luminoase, laser, fascicul de electroni;
cu rezistenta (prin efect Joule).
- prin presiune:
- cu gaze: prin presiune, prin laminare, prin forjare si difuzie;
- cu energie mecanica: la rece, prin soc, cu ultrasunete, prin
frecare;
- cu rezistenta;
- cu arc electric.
b) Dupa pozitia tablelor:
- cap la cap:
- orizontala (fig.3.76a);
- orizontala pe perete vertical (fig.3.76b);
- verticala (fig.3.76¢);
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- pe plafon (peste cap) (fig.3.76d).
- de colt:

- prin suprapunere (fig.3.77¢);

-in T (fig.3.77b);

- de colt pe muchie (fig.3.77d);

- in gauri (fig.3.77¢);

- frontala (fig.3.77f).

e = B

a) a) b)
b) G
\1|
%% / ¢) d) N
0) d) @ %
Fig. 3.76 o 5
Fig. 3.77

¢) Dupa forma cordonului in sectiune transversala:
- imbinarea cap la cap poate fi (fig.3.78):

- imbinare 1n I;

- imbinare in V;

- imbinare in Y;

- imbinare 1n U.

=l ==11 BEU y K ;
NaY OOk 3‘%&%
- 1, D.C’V a) b) c)
\_lﬂz DE%V

Fig. 3.79
Fig. 3.78
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- imbinarea de colt poate fi:
- plana (fig.3.79a);
- convexa (fig.3.79b);
- concava (fig.3.79c¢).
d) Dupa forma cordonului in sectiune longitudinala:
- sudura continua;
- sudurd discontinua.

3.3.2 Principii de calcul

La o imbinare sudata trebuie sd se aiba in vedere ca atat cordonul de
sudurd cat si materialul de baza, sa reziste la fel de bine si la limita.
Tensiunile efective din cusdtura trebuiesc comparate cu tensiunile limitd la
tractiune a materialului de baza.

Calculul sudurilor se bazeaza pe date experimentale. La propunerea
Institutului International de Sudurd (L.I.S.) se tinde catre o sistematizare in
ceea ce priveste calculul imbinarilor sudate.

In principiu calculul unei imbinari sudate:

- dacd aceasta este solicitatd la sarcini simple constd in a limita

tensiunea maxima la o valoare admisibila: o, <o, sau

<7 :
max — max — “as

- dacd solicitdrile sunt compuse se limiteaza tensiunea echivalenta
maxima: o, <0, .

Tensiunea admisibild a sudurilor (o, ) se calculeaza in functie de

tensiunea admisibild a materialului de baza (0; ) astfel:
o,=k-p-o (3.131)
unde:
@ — coeficientul ce depinde de natura sudurii si de solicitari.

a) la sudurile cap la cap: (solicitarea la tractiune ¢=0,8;
solicitarea la compresiune ¢ =1; solicitarea la incovoiere ¢ =0,85; solicitarea
la forfecare ¢ =0,65).

b) la sudurile de colt ¢ =0,65.

k — concentrator de tensiune, ce intervine la calculul sudurilor
solicitate variabil:
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a) la sudurile cap la cap: pentru R >0, k=1;

pentruR <0, k=;.
R
1-=
3
b) la sudurile de colt: pentru R<0, k =ﬁ.
33

o, —rezistenta admisibila a piesei pentru ciclul de variatie respectiv.
Tensiunile efective din sudura se calculeaza cu relatiile obisnuite din
rezistenta materialelor In functie de sarcinile ce actioneaza asupra Imbinarii,

considerandu-se ca arie de calcul pentru cusatura, produsul dintre lungimea
si grosimea de calcul a cusaturii.

Lungimea de calcul: A=A, —2a

unde:
A, — lungimea sudurii;
a <{ - pentru sudura de colt, este indltimea triunghiului inscris n
sectiunea sudurii (fig.3.79);
- pentru sudura cap la cap, este grosimea tablei celei mai
subtiri a =s,;, (fig.3.81).

La calculul lungimii s-a tinut seama de imperfectiunea cordoanelor
de sudura la ambele capete care cuprinde o zona egala cu 2a.

Tensiunea echivalenta se calculeaza:

- pentru sudurile cap la cap, cu relatia:

o, =No’+3c* <o, (3.132)

- pentru sudurile de colt, cu relatia:

Ge:\/0'2+1,8~(112+2'22)36as (3.133)
unde:
o - tensiunea normala in sectiunea mediand a sudurii;
7, - tensiunea tangentiald in sectiunea mediand a sudurii,

perpendiculara pe lungimea cusaturii;

7, - tensiunea tangentiald in sectiunea mediand a sudurii, paralela
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cu lungimea cusaturii.
Facand trecerea de la planul median al sudurii (P) la planul de
separatie al cordonului cu materialul de baza (P") si considerand aria celor

Fig. 3.80

doua sectiuni egala (fig.3.80), din echilibrul fortelor rezulta:

o= (h+n): = -n): =1, (3.134)

2

In calculul sudurii de colt se determina mai intai tensiunile n, ¢, si ¢,
iar apoi cu relatiile de mai sus se trece la tensiunile din planul median o, 7,
si 7, iar cu relatia de dimensionare (3.133) se verifica sau se dimensioneaza

cusatura.

3.3.3 Exemple de calcul a sudurilor
a) Suduri cap la cap
al. Suduri cap la cap solicitate la tractiune si incovoiere.

S-a considerat asamblarea din fig.3.81 supusd la solicitari de
tractiune (de cdtre forta F) si Incovoiere (de momentul incovoietor M, ).

L o YNNG =L

Fig. 3.81
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Tensiunea din cordonul de sudura va fi:

F M,
O-szats—i_ais:_—'__
A, W
M~'6 '
o=t Mib sko (3.135)
}\"Smin }\"Smin

Cu relatia de mai sus se poate stabili lungimea cordonului de sudura

sau se poate verifica rezistenta unei cusaturi.

a2. Suduri cap la cap la cazane si recipiente sub presiune

Recipientele se compun din corp, capac si fund (fig.3.82). Corpul

recipientelor se executd prin sudarea cap

la cap in V a virolelor cilindrice cu A\
cordoane de sudard inelare. Datorita
presiunii interioare p in invelisul
recipientului  vor apare tensiuni de ~
tractiune  (fig.3.83), atdit in plan

longitudinal (o,), cat si in plan

transversal (o).

F=pD/
-
p i _=F
1 -/ /’ ; G| 2 .
'p N\ 277072

S
\

Fig. 3.83

Fig. 3.85

Din echilibrul fortelor (fig.3.84) rezulta:
p-D-A=20,-5-A
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D
o, =2 = <08k o (3.136)
2s

Cusaturile transversale (2) se executd cap la cap in V (fig.3.85) si
scriind ecuatia de echilibru a fortelor rezulta:

2
Glt'ﬂ"D'S:p'ﬂ-D
-D
o), = p4 <08k o (3.137)
s
Se constatd ca o), =20,, pericolul distrugerii Invelisului

recipientului  fiind pe directie longitudinald (directia generatoarei
recipientului). Din acest motiv verificarea se face utilizand relatia (3.136)

b) Suduri de colt
bl._Suduri de colt bilaterale in “T”
1) Cordoane paralele cu directia fortei (fig.3.86).

Forta F' se reduce in planul de separatie a sudurii cu materialul de
bazd la o fortd taietoare /' i un moment incovoietor M, =F-d, care

genereazd 1in acest plan

4 . tensiunile:
A4 ' :Fl — M.
P —— — | & n=—=t;
. L | w.
[ = T ME] z
| == Fd6 3. F.d
|

n= =
2.a-) a- )\

-]

M;=Fd F
ty=——s1t=0.
2 2a7»s 1
< ) Calculand tensiunile din
Fig. 3.86 . o .
planul median al cusaturii
cu relatiile (3.134) rezulta:

_ 1 3Fd 1 3Fd F g
\/5 a2 ! \/5 a2’ 27 2a-0 (3.138)

Cu relatia (3.133) se scrie tensiunea echivalenta:
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1 3F-dY 1 3F-dY ( F Y
O-e\/(ﬁ.mj +1’8K—ﬁ.mj +(mj }<0'as (3.139)

2) Cordoane perpendiculare pe directia fortei (fig.3.87).
Forta F se reduce in planul de separatie a sudurii cu materialul de
bazd la o fortd taietoare F si un moment incovoietor M, =F-d (cu axa

. F
I =
l\/li.—""‘.=
_;—— IHHHHH’“i
Y D / -
[}
/ftp?‘Jﬂl M,=Fd
Fig. 3.87

paralela cu sudurile), care genereaza in acest plan tensiunile:

M, F-d F
We  |h+2a) —n |2 2a- )

12[}1 + aJ
2

In planul median al cusaturii rezulta:

1 F F-d 1 (F-d F
o= | L = T im0 (314D
ﬁ(za-x Wj 1 ﬁ(W 2a->»j 2

N

(3.140)

Aplicand relatia (3.133) se scrie tensiunea echivalentd si se pune
conditiaca o, <o, .

b2. Suduri de colt la table suprapuse

1) Cordoane paralele cu directia fortei (longitudinale).
In planul de separatie a tablelor (fig.3.88) fortele F se reduc la o
forta F si la un moment incovoietor M, =0,5F(s+s'), care genereazi

tensiunile:
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2%:0,5F(s+2s).6; . F =0 (3.142)
/4 2ak 2a- A
= | 3§
¥ [ . - —
-] | [
y ]
[T s [TTTTTIT7171711]
1 .
F F ﬁM'
i} -  — — — —— — ——— —— i — e
: F
T TTITTT] s [TT1T1
¢
Fig. 3.88

In planul median al cusaturii rezulta:
a:i~ﬁ”—f)=—r1 jar 7, = . (3.143)
V2 2a- 2a- A

Aplicand relatia (3.133) se scrie tensiunea echivalenta.

2) Cordoane perpendiculare pe directia fortei (transversale)
Tensiunile din planul de separatie al sudurii (fig.3.89) cu materialul

F “ /I : _F-
<l|-|—l |V
\ =] |: :Mi =| A
LI 5 tF H = I
= — 5 F H
> - 1 ‘ m
a . h R :
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de baza:

%: 0,5F(s_+s').123(a+0_,5h); = F L1 =0 (3.144)
W, he|2a+h) —#] 2a-)

In planul median al cusaturii tensiunile se calculeaza aplicand relatia
(3.134) si se verifica tensiunea echivalenta cu relatia (3.133).

b3. Sudura de colt supusa la moment de rasucire (fig.3.90)

Aceastd situatie se Intilneste la rotile dintate care au obada sudata de
butuc sau de coroana, la

sudarea flanselor pe arbori

7,
7

etc.
In acest caz sudura
este solicitata la forfecare iar N\
tensiunile din lungul &
cordonului vor fi:
Fig. 3.90
o= 1—6MI(D*;2“)4~ (3.145)
W, x-|(D+2a)-D*]
Tensiunea echivalenta:
o, =134r, <o, =0,65ko, (3.146)

Dacd o,/o, rezultd mult mai mic decat 1 se pot face mai multe

cordoane de sudura discontinue, obtindndu-se in acest caz tensiunea in
cordon:

oM,

3.14
n-k-a-(D+a) ( 7

T2:

unde: #n —numarul cordoanelor de sudura;
A — lungimea de calcul al unui cordon.

Din conditia 1,347, < 0,650; rezultd numarul cordoanelor daca s-a

ales lungimea lor sau invers.



Capitolul 4
TRANSMISII PRIN CURELE SI LANTURI

4.1 Transmisii prin curele

4.1.1 Notiuni generale

Transmisia prin curele realizeaza transferul energetic intre doi sau
mai multi arbori, datoritd frecarii dintre un element intermediar flexibil,
cureaua, montat pretensionat si rotile de curea fixate pe arbori.

Fata de alte transmisii prezintd o serie de avantaje, cum ar fi:
posibilitatea transmiterii miscarii de rotatie la distante mari; functionare lina,
fara zgomot; amortizarea socurilor si a vibratiilor; constituie un element de
siguranta (la suprasarcini cureaua poate patina); se realizeaza la cu un cost
redus; nu impun conditii tehnice deosebite pentru montaj si intretinere; pot
fi utilizate la puteri si viteze foarte variate etc. Ca dezavantaje amintim:
gabarit mare; capacitate de transmitere redusd; durabilitate limitata;
functionare insotitd de alunecare elastica ceea ce face ca raportul de
transmitere sa nu fie constant; sldbirea curelei in timp datorita imbatranirii si
a deformatiilor remanente, ceea ce conduce la necesitatea dispozitivelor de
intindere; randament relativ scazut (77, = 0,92...0,96 ) etc.

Clasificarea_transmisiilor prin curele se face dupa:
1. forma sectiunii  curelei
m @ (fig.4.1): curele late (fig.4.1a); curele
trapezoidale (fig.4.1b); curele rotunde
a) b) (fig.4.1c); curele dintate( fig.4.1d).
@ _ W 2. pozitia axelor in spatiu:
a) axe paralele (fig.4.2): cu
c) d) ramuri deschise (fig.4.2a); cu ramuri
Fig. 4.1 incrucisate (fig.4.2b); cu con etajat
(fig.4.2¢); cu con continuu (fig.4.2d);
b) axe neparalele (fig.4.3):cu ramuri semiincrucisate (fig.4.3a); in
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unghi, cu rola de ghidare (fig.4.3b).

/e |
\/
N

_I"L-'\ I‘*“\
g ol N S Fig. 4.3
d)

Fig. 4.2

Materiale

Materialele folosite pentru confectionarea curelelor trebuie sa fie
rezistente la solicitari variabile si la uzura, sa aiba un coeficient de frecare si
flexibilitate mari; alungirea curelei, deformatiile plastice si densitatea
trebuie sa fie mici.

Curelele late obisnuite (1<55°; v<30 m/s) se confectioneazi din:
piele, matase, bumbac si cauciuc cu insertie textild. Curelele late compound
constau dintr-o folie de material plastic de inaltd rezistentd captusitd la
interior cu un strat de piele ce asigurd un coeficient mare de frecare si
rezistentd la uzurd. Se pot utiliza de asemenea benzi de transmisie din otel,
ele avand dimensiuni mai reduse la aceeasi putere, fata de curelele din piele.
In acest caz, rotile pentru transmisii sunt captusite cu pluta ( z = 0,35).

Pentru curele trapezoidale se utilizeaza cauciucul cu insertie textila.
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4.1.2 Elemente geometrice si cinematice

1. Elemente geometrice
Se considera transmisia cu ramuri deschise, cu axe paralele (fig.4.4):

Fig. 4.4

Tinand seama de sensul de rotatie al rotii conducatoare (@, ) se fac
urmatoarele notatii: 1-ramura activd; 2-ramura pasivd; y - unghiul dintre
ramurile curelei; f,,, - unghiurile de infasurare ale curelei pe roti; D, -
diametrul rotii conducatoare; D,- diametrul rotii conduse; 4 - distanta
dintre centrele celor doua roti.

In acest caz rezulta:

Bity=n; Bh—y=n; B+pB=2x (4.1)

Lungimea curelei se determind din fig. 4.4 si are expresia:

L=2Acos%+%(Dl+D2)+%(D2—D1) (4.2)

unde:

% = arcsin D, - D

2. Elemente cinematice
Dacd cureaua ar fi inextensibila, vitezele periferice ale rotilor ar fi
egale intre ele si egale cu viteza unui punct oarecare de pe curea. Deoarece
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viteza unui punct de pe partea infasurata nu este constanta, rezulta ca are loc
o alunecare locald elastica a curelei pe roti.
Coeficientul de alunecare elasticd a curelei, ¢, are expresia:
e=-—2; 4.3)
V1
unde v; §i v, reprezintd vitezele periferice ale unui punct de pe ramura
conducdtoare, respectiv condusa a curelei.

Raportul de transmitere este:

. n
i, =— (4.4)

)
in care n,$1 n, reprezintd turatiile rotii conducatoare, respectiv conduse.

Daca 1n relatia 4.4 se Inlocuiesc #, si n, cu:
60v, 60v,
- C g = .

n, = 5 9
- D, 277 D, 4.5)
si se tine seama de relatia 4.3, rezulta:
=D
*"D (-2 (4.6)

4.1.3 Forte si tensiuni in ramurile curelei

1. Forte in ramurile curelei

In stare de repaus cureaua se monteaza pe roti cu o intindere initiala,
astfel ca in fiecare din cele doud ramuri ale curelei va apare o fortd de
pretensionare, Fy. Aceastd fortd va crea o apdsare normala N intre curea si
roata, care datoritd frecarii dintre acestea asigurd posibilitatea transmiterii
unei forte periferice, F,

u’s

determinata cu relatia:

2M ,

F =
unde M, reprezintd momentul de torsiune la arborele conducator.

In timpul functiondrii, frecarea dintre roatd si curea modifica
distributia de forte din ramurile curelei astfel ca in ramura motoare F;, creste

la F}, 1ar in ramura condusd F, scade la F,.Deoarece suma fortelor de la
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montaj ramane egald cu suma fortelor din timpul exploatarii rezulta:

F+F,=2F; F :F0+%;

Fig. 4.5

Fu
F,=F B 4.7

Pentru a determina
valoarea fortelor din ramurile

curelei ( Fjsi F,) se considera

un element infinitezimal de
curea definit prin unghiul dg,
infdsurat pe roata motoare
(fig.4.5). Asupra acestuia
actioneaza forta centrifuga
elementara (dF,), forta
normald elementara (dN),
forta de frecare elementara

(' dN') si momentul incovoietor datorat curbdrii curelei pe roata (M).

Din conditia de echilibru a fortelor pe directia orizontala rezulta:

dN+ch:2Fsin%+dFsin%. (4.8)

Dacd se pune conditia sa nu existe alunecare, se obtine:

,u’dN:chos%.

df L 4B s 9P

Se acceptd sin—
2 2

termeni infinitezimali.

(4.9)

0057 =1 si se neglijeazad produsele a doi

Forta centrifugd elementara se poate exprima sub forma:

D D D
dFC:dm-Tl-a)lz:pk-T'-d,B-Tp-a)f:vafd,B; (4.10)

in care: dm - masa elementara a curelei;

;- masa pe unitatea de lungime.

Din relatiile de mai sus rezulta:
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dF

L dB(F-py?) 4.11)
U
Prin integrarea acestei ecuatii diferentiald se obtine:
19 B
jLZ = [pdp. (4.12)
rE—pvi %
sau:
k Px"lz
1 Fo_ 2 /uﬂl
27 PN
de unde:
}71 - p)\vlz — e,uﬂl
R pi “.13)
Prin rezolvarea ecuatiei (4.13) si tindnd seama de relatia (4.7) se
obtine:
eﬂ'ﬁ] ) , 5
Fl:Fu'—e#rﬂ] _1+PAV1 =F +pvr; (4.14)
si
B=F gt pvi =B+ i (4.15)

Fortele F, siF, se compun dand o rezultanta R ce actioneaza asupra

arborelui pe care este montata roata de curea (fig.4.6) :

R=(F)* +(F3)? +2FF, cosy (4.16)

Din relatiile 4.7, 4.14 si 4.15 se
poate deduce expresia fortei de intindere a
curelei, Fj:
_E+F, _F, "+l
T2 2 i
Aceastd fortd se poate obtine prin

2
F + oV

mai multe procedee, cum ar fi: montarea
unei curele mai scurte, folosirea unei role
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de intindere (fig.4.7a), deplasarea motorului pe glisiere (fig.4.7b), asezarea
articulata a ansamblului motor-roatd motoare (fig.4.7¢c), s. a.

2. Tensiunile din curele

Datorita neomogenitatii materialelor din care sunt executate curelele,
cat si a comportamentului diferit al acestora la sarcini exterioare, calculul
riguros al starilor de tensiune este foarte dificil.

Acceptand ipoteza simplificatoare a omogenitatii sectiunii curelei,
respectiv a starii de tensiune uniforma pe intreaga arie transversald se poate
afirma ca in curea se dezvolta :

- tensiuni de intindere, date de fortele F si F si care se determind cu
relatia:

K
O :f; o, > o,, deoarece (4.17)

- tensiuni de Incovoiere
U - . A - . .
= Considerand ca materialul curelei
. respectd legea lui Hooke, se calculeazi

alungirea fibrelor extreme ale curelei fata

de fibra medie considerata nedeformabila
(fig.4.8).

- - Se considera un element de curea
Fig. 4.8 definit prin df.
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Lungirea specifica este:

hdp

AL ) h h (4.18)
E=—= = = —
L D +h D +h D
dp
2
Tensiunea de incovoiere rezulta:
o, =E-¢=E- L
i D (4.19)

in care & reprezinta Indltimea profilului curelei, iar E modulul de elasticitate
al materialului din care este confectionata cureaua.
Expresia tensiunii maxime din ramura activa a curelei in punctul de

contact al curelei cu roata conducatoare devine:

G =0, 40,50,; g = L4 E M < (4.20)
A. D
in care:
— Gr
e (4.21)
unde:

o, - rezistenta la rupere a materialului curelei ;
c,=3...5 —coeficient de sigurantd admisibil.

Distributia tensiunilor in lungul unei curele care echipeaza o
transmisie cu axe paralele si ramuri deschise este redata in figura 4.9.

éj Ve o

i'HH.H.lIH'mm & AT HHLEA

)
<
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4.1.4 Calculul curelelor late

Cunoscandu-se puterea de transmis P, turatiile n, si n,, calculul

practic al unei transmisii cu curele se efectueaza astfel:
- se calculeazd diametrul rotii de curea conducatoare cu relatia

D, =(1150....1400) - 3 Pl[kW] [mm]
n

- Diametrul rotii conduse:
D, =i.Dy(1-¢)
- Distanta intre axele rotilor se recomanda:
A=(15..2)-(D, + D,)

- Unghiul dintre ramurile curelei (in cazul ramurilor deschise):

practica:

y=2 arcsinM

- Unghiul de infasurare al curelei pe roata mica:
pBy=n—y=22lrad

- Lungimea curelei (rel.4.2)

- Se alege materialul curelei;

7D n,

- Se verificd viteza curelei: v, = <v

admis >
- Se verifica frecventa incovoierilor curelei:
12
_ " -19.
f_x_gfmax [S ]’
L
in care: x- numarul de roti peste care trece cureaua

Jfmax - frecventa maxima admisd a incovoierilor (in functie de

materialul curelei).

- Se alege raportul %/ D, in functie de materialul curelei:

h 1 1

—)=—A — pentru curele din piele si textile;
( Dl) 302 20 P piele s

h 1 1
(—)=—A —— pentru curele compound;

D, 80 100
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(i) = L pentru banda de otel,
D, 1000

si se standardizeazad grosimea curelei ,,4” la valoarea cea mai apropiatd
inferioara.

- Forta utila din curea:

__RY]

v [m/s]
- Fortele din ramurile curelei F, si F, (rel.4.14 514.15)
- Latimea curelei, se determina din rel.4.20;
- Forta de pretensionare £ ;
- Forta rezultanta R (rel.4.16);
- Se verifica durabilitatea curelei la oboseala;
- Se proiecteaza forma rotii de curea.

4.1.5 Transmisii prin curele trapezoidale

Profilul trapezoidal este cel mai raspandit. In acest caz cureaua se

confectioneazd dintr-un element de rezistentd, 1, format din straturi de

E.l

R o et
AR
.ﬁ,“‘. o r‘;q-
v ‘?55?
Gl
K

: ;
g A

h

"‘F

Fig. 4.10

insertie tesutd, snururi sau cabluri din fire artificiale, Incorporat in cauciuc
vulcanizat, 2 si protejat la exterior de un strat de tesdtura cauciucatd
rezistenta la uzura,3 (fig.4.10a).

Parametrii geometrici ai unei curele trapezoidale sunt prezentati in
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fig.4.10b si anume: A- latimea primitiva (de referintd); & — Indltimea
profilului; b - distanta de la fibra neutrd la baza mare a trapezului; o -

unghiul dintre flancurile active.
In functie de valoarea raportului A/ 4 curelele trapezoidale se Tmpart

- curele trapezoidale clasice cu A/ h=1,3...1,4 si simbolizate prin Y,
Z,A,B,C,D,E (STAS 1164-91);

- curele trapezoidale inguste cu A/ A =1...1,1 si simbolizate prin SPZ,
SPA, SPB, 16x15, SPC(STAS 7192-83). Acestea au capacitatea de tractiune
majoratd cu (30...40)% fatd de curelele trapezoidale clasice de acelasi tip
dimensional si structurd de rezistenta.

- curele trapezoidale late cu A/ /A =3,125 si simbolizate prin W16,
W20, W25, W28, W31,5, W40, W50, W63, W80, W100 (STAS 7503/1-
85). Sunt utilizate preferential pentru variatoare de turatie.

In tabelul 4.1 se prezintd, conform standardului, dimensiunile sectiunii
curelelor trapezoidale inguste.

Tabelul 4.1

Tipul A h b A, a
curelei [mm] [mm] [mm] [m?] [rad]

SPZ 8,5 8 2 0,64.10*

SPA 11 10 2,8 0,94.10"

SPB 14 13 3,5 1,54.10" 0,697
(16x15) 16 15 4 2,02.10"

SPC 19 18 4.8 2,87.10

Transmisiile prin curele trapezoidale se deosebesc fatd de cele cu
curele late prin urmatoarele:

- asigurd transmiterea miscarii intre doi arbori cu un raport de
transmitere mai mare;

- transmit puteri mai mari la aceleasi dimensiuni, deoarece
coeficientul de frecare aparent intre roata si curea este mai mare, fiind vorba
de suprafete in forma de jgheab (fig.4.11).

Din echilibrul fortelor pe verticala rezulta:
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N =2N, sing;
2
N
Fp=2uN,=2u- P
2sin—
2
/,IN ’
Fr=—"—=
=" M'N ,unde
sin—
2
M i
W= coeficient de frecare aparent Fig.4.11
smE

Deoarece o > u, la aceeasi apdsare pe roatd, forta de frecare este
mai mare, deci aceste curele pot transmite Tncarcdri mai mari.

Pentru a se evita intepenirea curelei in canalul rotii la scaderea
unghiului o, se recomandi ca a >34,

- Incdrcarea arborilor este mai mica, deoarece forta de pretensionare
necesara este mai mica:

- prezintd sigurantd mai mare in exploatare, deoarece cureaua fiind
ghidata 1n canal nu mai poate cadea de pe roaté;

- au un randament mai bun;

- au o durabilitate mai scazutd, deoarece raportul / /D este mult mai
mare decét la curele late;

- costul rotilor de curea este mai mare.

Transmisiile prin curele trapezoidale se calculeaza pe baza datelor
din STAS 1163-91, care cuprinde etapele de mai jos:

Date de proiectare: puterea de transmis P, turatia arborelui motor #,
si a arborelui condus n, .
- Se alege profilul curelei din nomograme in functie de B si n, (se

prefera profilele inguste);
- Se alege diametrul rotii conducdtoare D, din STAS 1162-84 in

functie de tipul curelei;

- Se calculeazd diametrul rotit conduse D, =i.D, 1 se

standardizeaza astfel ca abaterea raportului sa nu depaseasca + 3%
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- Se alege preliminar distanta dintre axe:
0,75-(D,+ D,)< A'<2-(D, + D,)

- Se calculeaza unghiul dintre ramurile curelei, preliminar:

. D,—-D
y'=2arcsin—2——1

- Se calculeazd lungimea preliminara a curelei L'(rel.4.2) si se
standardizeaza la valoarea cea mai apropiata L:

Se recalculeaza distanta dintre axe A, tinand seama de lungimea

standardizata a curelei L:

A=025-(L—7-D,)+ (L ~7-D,)*~2D, - D)’
unde: D, = DitDy
2
- Se recalculeaza unghiul y, tinand seama de distanta reald intre axe,

- Unghiurile de infasurare ale curelei pe roti:
Pi=r—y; Br=m+y

Pentru a evita alunecarea curelei trebuie respectatd conditia:
2,lrad<p, <3,14rad

- Se verifica viteza periferica:

7D, -n
v=—=1<y

60

unde v, =30 m/s pentru curele trapezoidale clasice
v, =40 m/s pentru curele trapezoidale inguste

- Se verifica frecventa incovoierilor curelei pe roata:
v )
f= xz < fiax = 40Hz (pentru material grupa R)

unde x reprezintd numarul de roti peste care trece cureaua.

- Se calculeazd numarul preliminar de curele, z, cu relatia:
Cf . P1
Zy=——7
e P
Cp-Cp 1y

unde:
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P, - puterea nominald transmisd de o curea, dupa STAS 1163-91
(dependenta de tipul curelei, raportul de transmitere, D, si n,)
¢, - coeficient de functionare (depinde de motorul de actionare,

regimul de lucru si utilajul actionat);
¢, - coeficient de lungime (depinde de tipul si lungimea curelei);
¢y - coeficient de infagurare (depinde de unghiul de infasurare 4,)
- Se determina numarul de curele, z', cu relatia:

r_ 2o

c

z

z

unde ¢, este un coeficient dependent de numarul de curele.

Valoarea lui z’ se rotunjeste la un numar intreg, z.

Daca numarul de curele, z, a rezultat mai mare de 8 se reia calculul
alegand alt tip de curea, alt diametru D, (mai mare) iar distanta dintre axe
preliminard A’ catre limita superioara.

- Se determinad fortele din transmisie: F ; F;; F,; R.

- Se verifica tensiunea maxima din curea (rel.4.20);
- Se dimensioneaza rotile de curea.

Indicatii privind montajul si exploatarea transmisiilor prin curele

Montajul corect al elementelor transmisiei influenteaza decisiv
comportarea i durabilitatea curelei in exploatare:

- Se vor respecta tolerantele cu privire la paralelismul arborilor
(max. 1 mm/100 mm lungime), coaxialitatea rotilor pe arbori etc.

- La transmisiile cu curele late orizontale se prefera ca ramura activa
sa fie cea de jos, pentru cd astfel unghiul de infasurare S, creste, datorita
greutatii proprii a curelei;

- Cureaua trapezoidald trebuie sa fie asezatd complet in canalul ei,
pentru a avea contact cu partile laterale ale canalului;

- Curelele din piele trebuie unse periodic cu unsori animale pentru a
nu-si pierde flexibilitatea;

- Daca in timpul functiondrii rotile se incalzesc, inseamna ca exista
posibilitatea patinarii curelei si se va proceda la intinderea ei;
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- Pentru a avea un mers linistit al transmisiei, rotile de curea vor fi
echilibrate static pentru v < 25m/s si static + dinamic pentru v > 25m/s ;

- La curelele late, In scopul madririi stabilitatii pe roatd, una din roti
se executa usor bombata;

-Functionarea transmisiei prin curele nu este permisa fard ca aceasta
sa fie protejatd cu aparatoare de tabla sau plasa;

- Montarea si demontarea curelelor se va face numai in repaus, dupa
ce s-a procedat la slabirea curelei.

4.1.6 Transmisii prin curele dintate

4.1.6.1 Elemente geometrice

Transmisiile prin curele dintate, numite i transmisii sincrone,
acumuleazd avantajele transmisiilor prin curele trapezoidale cu avantajele
transmisiilor prin lanturi §i anume: raport de transmitere constant,
randament mare, tensionare mica a curelelor, intretinere simpld, domeniu
mare de vitezd (pana la 80 m/s), domeniu larg de puteri (de la 0,12 la 420
kW), distantd mica intre axe si functionare linistita.

B B
/A{"‘"“" _—-h-—.,&\
Vs s r ] =
< =
S
P
Fig. 4.13

Fig. 4.12

Cureaua dintatd prezintd o structurd neomogena (fig.4.12) alcatuita

dintr-un element de inaltd rezistenta la tractiune 1, dispus in stratul neutru
(din otel, fibre poliesterice, sticla), incorporat intr-o matrice de elastomer,
care constituie masa curelelor 2. Dantura prismaticd 3 este dispusd pe
interiorul curelei 4.

Geometria curelei sincrone, datdi in STAS 12918/3-91, este
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caracterizatd de urmatorii parametri (fig.4.13): pasul p,, latimea b,
inaltimea totala A, lungimea primitiva L,, careia ii corespunde un numar
intreg de pasi z,, indltimea dintilor 4, , grosimea de baza s, unghiul dintre
flancuri 2/5.

Curelele sincrone cu danturd trapezoidalda sunt ordonate in sase
marimi de pas, definit in sistemul de masurare in inches. Simbolizarea si
dimensiunile nominale ale curelelor sincrone sunt indicate in tabelul 4.2.

Tabelul 4.2
Simbol Pasul curelei 28 s hz hs 7, r,
pas Dy [°] [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] Seria

[mm] [in]
MXL 2,320 | 2/25 40 1,14 0,51 1,14 0,13 0,13 | F.f.usoara
XL 5,080 1/5 50 2,57 1,27 2,30 0,38 0,38 | F.usoara
L 9,525 3/8 40 4,63 1,91 3,60 0,51 0,51 usoara
H 12,700 172 40 6,09 2,29 4,30 1,02 1,02 Grea
XH 22,225 7/8 40 | 12,56 | 6,35 | 11,20 | 1,57 1,19 F. grea
XXH 31,750 | 11/4 | 40 | 19,03 | 9,53 | 15,70 | 2,28 1,52 F.f.grea

Rotile dintate pentru curele au dimensiunile date in STAS 12918/4-
91. Rotile se pot executa in doud variante: cu flangd sau fard flansa
(fig.4.14). Uzual, rotile sunt prevazute cu flanse laterale pentru prevenirea
deplasarii curelelor. In cazul curelelor inguste, de putere mica (< 1 kW) pot
fi fara flanse laterale.

by

e

Fdra flansa
/, 4

Elementele geometrice ale danturii cu profil drept sunt prezentate in
fig.4.15 si tabelul 4.3. Raportul de transmitere maxim se limiteaza pentru a
determina un unghi de infasurare al curelei pe roata mica suficient de mare,
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astfel incat numarul minim de dinti aflati in angrenare sa fie cel putin trei.

=
Tabelul 4.3
Latime min., b d Raportul
Simbol [mm] _ b, hg B 2U =l de'
pas cu fara mi | transmitere
flansa | flansa [mm] | [mm n max .i
MXL 3.8 5,6 0,84 | 0,69 | 20° | 0,508 | 10 | 6,47
5,3 7,1
7,1 8,9
XL 7,1 8,9 1,32 1,65 | 25° | 0,508 | 10 | 16,17 7,20
8,6 10,4
10,4 12,2
L 14,0 17,0 | 3,05 | 2,67 | 25° | 0,762 | 12 | 36,38 8,40
20,3 | 23,3
26,7 | 29,0
H 20,3 | 24,8 | 4,19 | 3,05 | 20° | 1,372 | 16 | 64,68 8,57
26,7 31,2
39,4 | 439
528 | 57,3
79,0 | 83,5
XH 56,8 | 62,6 | 7,90 | 7,14 | 20° | 2,794 | 18 | 127,34 6,67
83.8 | 89,8
110,7 | 116,7
XXH 56,6 64,1 12,17 | 10,31 | 20° | 3,048 | 22 | 222,34 5,00
83.8 | 91,3
110,7 | 118,2
137,7 | 145,2
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4.1.6.2 Calculul transmisiilor prin curele dintate

Acest calcul se efectueazd conform STAS 12918/2-91.

Datele initiale necesare proiectarii sunt: puterea utild de transmis P,,
turatia n; a rotii motoare, raportul de transmitere i, regimul de lucru, masina

de lucru antrenata, dimensiunile arborilor pe care se monteaza rotile, modul
de reglare a Intinderii (cu glisiera sau cu rola de intindere).

Alegerea tipului de curea se face utilizand nomograma din fig.4.16,

1,4x10%
4
1,.zx=g Y / -
8000 / /7
6000 A A/
=3000 / A/ V4 /

e T/ X 7/ /|
| y/n7a

T~

~C
AN
B
\\
NN
el

T 177 ;/"/

1 2 4 10 50 100 250 500 1000 5000 1o*  s5x10° 10°
P W]

Fig.4.16

in functie de turatia rotii mici de curea si puterea de calcul, care se
determina cu relatia:

P.=c-P, (4.22)
unde: ¢ — coeficient global de corectie (¢ =c, +c¢, +¢;);

in care:

c; — coeficient ce tine seama de tipul masinii de antrenare si a
masinii antrenate;

¢, — coeficient de exploatare (¢, = 0,2 pentru 3 schimburi pe zi; ¢; =
0,1 pentru 1-2 schimburi pe zi; ¢; = 0 pentru o functionare ocazionald);

c3 = coeficientul sistemului de intindere al curelei (¢3 = 0,2 pentru
transmisia cu rold de intindere; c¢3 = 0 la transmisia cu glisiera de Intindere).
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La stabilirea numarului de dinti ai rotilor (i = z, / z; ) se au in vedere

valorile z; minime din tabelul 4.3, admitindu-se abateri de = 1% intre
raportul de transmitere teoretic si cel real.
Latimea aproximativa a curelei b’ se calculeaza pe baza relatiei:

, P
b >—= (4.23)
PO ¢,
unde: c,— coeficient al numdrului de dinti in angrenare, z; :
r_ bz
- 4.24
21 360 ( )

Pentru:zy’>6 »>c,=1;2°=5—>¢,=0,8; z,’=4 —>¢c,=0,6;
z'=3—>c¢,=04

Latimea b’ se corecteaza cu un coeficient de tensionare ¢, (dat in

tabele) si se rotunjeste la valorile tipizate.
b=c,-b' (4.25)

Latimea calculata se coreleaza cu latimile indicate in tabelul 4.3, de
unde se extrag elementele geometrice ale danturii rotilor de curea, in functie
de simbolul pasului.

Diametrele de divizare si exterioare ale rotilor dintate pentru curele
se stabilesc in functie de numarul de dinti si de simbolul pasului.

Lungimea primitiva a curelei se determina cu relatia:
(d 2~ d 1 )2

44

Valorile L ,obtinute cu relatia (4.26) se rotunjesc in plus sau in

L, =24+157(d, +d,)+ (4.26)

minus la un multiplu intreg de pasi .
4.2 Transmisii prin lanturi

4.2.1 Notiuni generale

Transmisia prin lant se compune din doua sau mai multe roti de lant,
una motoare, celelalte conduse si un lant care angreneaza cu rotile. Datorita
angrendrii lantului sunt excluse alunecarile, ceea ce conduce la un raport de
transmitere constant. Transmisia prin lant se utilizeazd in cazurile cind se
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cere transmiterea unor momente de torsiune mari cu mentinerea raportului
de transmitere constant.
Avantajele transmisiei prin lant:
- transmit puteri mari cu raport de transmitere constant;
- incarcarea redusa a arborilor, deoarece nu necesita pretensionare;
- randament relativ ridicat (n=0,96+0,98), deoarece lipsesc
alunecarile;
- gabarit redus;
- functioneaza si in conditii grele de exploatare (praf, coroziune);
- ghidare sigura pe roata.
Dezavantajele acestei transmisii sunt:
- cer montaj precis al arborilor si al rotilor;
- produc vibratii i zgomot;
- intretinerea este pretentioasd (necesita ungere);
- uzura inevitabila a articulatiilor conduce la o durabilitate limitata;
- nu amortizeaza socurile;
- au mers neuniform (viteza variaza la Infasurarea lantului pe roata);
- au viteze relativ mici (v<20m/s);
- cost ridicat.
Clasificarea_lanturilor se face dupa mai multe criterii §1 anume::
a) dupa destinatie:
- lanturi de ridicat (utilizate pentru viteze mici si sarcini mari);
- lanturi de transportat (viteze medii - pana la 4 m/s - pas mare
pentru lant);
- lanturi de transmisie (viteze mari, pas mic).
b) dupa constructie
- lanturi sudate (utilizate la ridicat §i transportat), care pot fi calibrate
sau necalibrate ;
- lanturi articulate (utilizate la transmisii si transport), pot fi:
- cu eclise obisnuite:
- cu eclise si bolturi — tip GALLE;
- cu eclise, bolturi si bucse;
- cu eclise, bolturi, bucse si role (fig.4.17).
- cu eclise dintate (fig.4.18).
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In cazul unor sarcini mari, se folosesc lanturile cu mai multe randuri
de zale (2 sau 3) executate din aceleasi elemente ca si cele cu un rand, insa
cu bolturile mai largi.

= . p
F P Pea TA B ;
S OAZY TN &1 N ‘
2 o | R [N 2 1
AN - N AR
Nl i\ N N 3
M N N|
& iR NG BN M 4
F otd | R Bl (N : -
- - UAVZZ N AL INZZ F
2 e % W 2 A 7 S —_ ‘ 2
St - 2
Fig.4.18

1 — eclisa dintata; 2 —
bolt din doud bucati

Fig. 4.17
1 —eclisa; 2 — bolt; 3 — bucsa; 4 - rola

Materiale

Eclisele se fac din platbandd laminata la rece din: OLC 45, OLCS50,
40Cr10, 35CrNil5, 41MoCrl1

Piesele articulatiilor (bolturi, bucse) se executda din oteluri de
cementare OLC15, OLC20, 14 CrNi35, care se supun unui tratament termic
pentru a ajunge la duritatea 45 + 60 HRC.

Rotile de lant se toarnd din fonta cenusie, otel, aliaje de aluminiu, iar
pentru solicitdri si viteze mari se foloseste otelul de calitate sau aliat.

4.2.2 Elemente geometrice si cinematice

Parametrii principali ai
transmisiei sunt:
- pasul p (fig.4.17, 4.18, 4.19)
definit ca distanta dintre doud

articulatii succesive;

- numadrul de dinti a1 rotilor, z,
sl z,;

- distanta dintre axele rotilor de
lant, 4;
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- lungimea lantului, Z;

- diametrele cercurilor pe care se gasesc articulatiile lantului cand
acesta se infasoara pe roti, D, si D, (fig.4.19);

- numarul total de zale, m=L/p .

Viteza lantului variaza cu pozitia boltului pe roata:
D
V= BN @, COS P, (4.27)

Deoarece:

T
—a) <@ <tq (o :z_)
1

: D, . . : .
se obtine: v, = 710)1 in pozitia 1 a articulatiei (fig.4.19)

D
_ 1 A .. . . .
Viin = 7w1 cosa,; in pozitia 2 a articulatiei (fig.4.19)

Datorita neuniformitdtii transmiterii miscarii apare un grad de
neregularitate a vitezei care se determind cu relatia:

S = Vimax ~ Ymin

Vmed
Acceleratia lantului:
a :@:&wlz sin g, .
d 2

Acceleratia va avea valoarea maxima pentru ¢, = ¢, , adica:

2
PO,

_D o —
A ax —7(01 sSinoy =

Raportul de transmitere :
@, _2vD,cosp, D, cosg,

®, 2vD/cosep, D, cosg, (4.28)

Deoarece viteza periferica v pe cele doud roti este aceeasi se poate
scrie:
unde n,,n, reprezinta turatia rotii de lant conducatoare, respectiv condusa.

Daca se tine cont cd 7D, = pz, si se inlocuieste in relatia de mai sus
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se obtine:

pzim = pzyhy,
de unde rezulta expresia raportului de transmitere in functie de numerele de
dinti ale celor doua roti de lant:

i=n/n,=2z,/z (4.29)

Raportul de transmitere pentru transmisii obisnuite cu lant: i <8 .

Numarul minim de dinti pe roata conducdtoare, z, este limitat de
sarcinile dinamice ce apar datoritd neuniformitdtii transmiterii miscarii.
Pentru a micsora fortele dinamice ( F; = g4a,,,, unde g4 - masa) trebuie ca
pasul sd fie cat mai mic, deci z, cat mai mare, de aceea: z,;, =15+18
dinti.

Lungimea totald a lantului se calculeaza similar cu a curelei:

L :2Acosl+zlpw+zzpw
2 360 360

Numarul total de zale din lant:

(4.30)

_ 0
m:é:ﬁcosl+zl+zz+(22 Zlo)}/
P P 2 2 360

Trebuie ca numarul total de zale, m, sa fie un numar intreg, ceea ce

atrage necesitatea modificarii corespunzatoare a lungimii L si a distantei
intre centrele rotilor A.

4.2.3 Elemente de calcul

Spre deosebire de curele, lantul nu este solicitat la incovoiere la
trecere peste roti, in schimb apar forte dinamice cauzate de acceleratiile
lantului.

Forta din ramura motoare (activd) se determina cu relatia:

Fl=Fu+F2+FC+Fd££. (4.31)

Ca

unde:

u

- forta utila ce se transmite;
1
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F,=K;A-q-g - forta din ramura pasiva, provenita din greutatea
proprie a lantului;
in care: g — greutatea pe unitatea de lungime;

K ;- coeficient in functie de pozitia transmisiei (K =1
pentru transmisii verticale; K ,=2,5 pentru transmisii orizontale si K =2

pentru transmisii inclinate la 60°);
g — acceleratia gravitationala;
A — distanta dintre axe.

F, =qv* - forta de inertie centrifugala;

2
F,=q-A % - forta dinamica;

Aceastd fortd devine apreciabild la turatii mari, de aceea lanturile

sunt recomandate pand la @, =500 rad/s
F, - forta de rupere a lantului;

¢, - coeficient de sigurantd admisibil (¢, = 7+18 1in functie de pas

a
sin).
Majoritatea transmisiilor prin lant sunt scoase din uz datoritd uzurii
articulatiilor, care conduce la marirea lungimii lantului si deci la o
functionare necorespunzatoare. Alungirea admisa este max.2,5 %.

Verificarea lanturilor se face la (fig.4.17):
- presiunea de contact dintre eclisa si bolt:
F 4

id-n oo P

p:

unde:
i —numarul de eclise intre doud bolturi consecutive;
d - diametrul boltului;
h — grosimea eclisei,
- forfecarea boltului:
4F,

z’:—<

<7.,.
i-r-d? i

- tractiune a ecliselor:
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O, = L <04
i-(b—=d)-h
- uzura lantului.
< . . . 4dp
Daca Ap este cantitatea cu care creste pasul prin uzura, — < 0,025.
Se recomanda ca:
- ramura motoare a lantului sa fie cea superioara;
- ungerea sa se faca prin imersia ramurii pasive in baie de ulei;
- pentru viteze v>3m/s ungerea sa se faca cu unsoare consistenta,
- pentru protectia si evitarea patrunderii impuritatilor, transmisiile cu
lant vor fi prevazute cu apardtori sau carcase.



Capitolul 5

TRANSMISII PRIN ROTI DE FRICTIUNE
VARIATOARE DE TURATIE

5.1 Transmisii prin roti de frictiune

5.1.1 Notiuni generale

Transmisiile prin roti de frictiune se bazeazd pe frecarea intre
elementele 1n contact.

Avantajele acestor transmisii, fata de celelalte transmisii, sunt:

- simplitate constructiva;

- functioneaza fara socuri, cu zgomot redus;

- patineaza la suprasarcini, protejand instalatia.

Ca dezavantaje pot fi enumerate:

- randament relativ scazut;

- raportul de transmitere i nu se poate mentine constant datorita
alunecarilor;

- incarcdri mari ale arborilor

Dupa pozitia axelor in spatiu, transmisiile prin roti de frictiune se
impart in:

- transmisii cu axe paralele ce au in componentd roti de frictiune
cilindrice netede (fig.5.1a), sau roti de frictiune cilindrice canelate(fig.5.1b)

- transmisii cu axe concurente formate din roti de frictiune conice
(fig.5.1¢)..

Una din roti, aflatd in migcare de rotatie cu viteza unghiulara o,,

este montatd pe lagare deplasabile si apdsata asupra celeilalte roti cu o forta

F, . In zona de contact a rotilor forta de frecare va fi:

F,=uF,.
Pentru a se putea transmite puterea si miscarea intre cei doi arbori,
trebuie ca:
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{Fa >
/E 3
@,
A1 &l Fa _
1 ®, - Fal. =7
p[o F
F, (i
= R,
7|
)
2M
unde: F =4
Dy
Analizand forta de apasare, F,, in cele 3 situatii, rezulta:
a) roti de frictiune cilindrice netede (fig.5.1a)
Pentru a se evita patinarea este necesar a fi indeplinita relatia:
HE, = cF, (5.1)
unde: ¢ =12+0,2- coeficient de siguranta la alunecare;

1 =0,12+0,2 - coeficient de frecare intre rotile de frictiune.

Din rel.5.1 rezultd expresia fortei de apasare, F),:

Fa_£E

(5.2)
Y7,

Inlocuind in rel.5.2 valorile lui ¢ si u rezulti ci F, ~10F,, adica

pentru a transmite o fortd F,este necesar a se apdsa cu o fortd F, de
aproape 10 ori mai mare.

Aceasta forta incarca mult arborii si lagarele transmisiei, de aceea
rotile de frictiune cilindrice netede se utilizeaza la puteri mici (max. 20 kW).
Pentru puteri mai mari se recomanda folosirea rotilor canelate.

b) roti de frictiune canelate (fig.5.1b)

In acest caz forta de apdsare are expresia:

F,=2F, -zsina,
de unde:
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F,

a

=—F,
" 2zsina

in care z reprezintd numarul de caneluri, iar 2« , unghiul canelurii.
Forta de frecare se determind cu relatia:

Ff=2Z‘LlF;1=

— I, =cF, (5.3)
sina

Din rel.5.3 rezulta expresia fortei de apdsare, F),:

F, = < sin aF, (5.4)
yri
Se constata ca forta de apasare, in acest caz, este mai mica decat in
cazul rotilor netede.
¢) roti de frictiune conice (fig.5.1¢)
Din figura rezulta:

F,=F,sino,,
de unde:
F,
F,=—4¢
sin 9,

Y7,
F,=uF = F =cF
= A sin J, ¢ !

F,=<.Fsing, (5.5)
Y7,

La rotile conice F, depinde de unghiul o,, ceea ce conduce la
recomandarea ca apdsarea axiald sa se exercite pe roata micd (0, <0, deci
sin §,<sin J, ), deoarece la aceeasi valoare a momentului de transmis M,,,
F, va avea o valoare mai redusa.

Materialele utilizate in constructia rotilor trebuie sa asigure un
coeficient de frecare cat mai mare, rezistentd la presiune de contact si o buna
comportare la uzurd. Se utilizeazd fontd/fonta, otel/otel, materiale
feroase/textolit, cauciuc etc.

Din cauza alunecdrii elastice raportul real de transmitere dintre roti
are expresia:
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o R

unde ¢ este coeficient de alunecare elastica (&=0,02 pentru roti metalice

(5.6)

sie =0,05 pentru cauciuc pe otel).

5.1.2 Elemente de calcul

Verificarea transmisiei se face la solicitarea la presiune de contact.
Presiunea maxima ce ia nastere intre doud corpuri de otel, calculatd cu
relatia lui Hertz, trebuie sa satisfacd conditia din rel.5.7 si anume:

O b max = 0,418 /ﬂg <o (5.7)
b p

unde:
E- modulul de elasticitate longitudinal echivalent, determinat cu
relatia:
E +E,

in care E, si E,reprezintda modulele de elasticitate a materialelor din care
sunt executate cele doud roti de frictiune;

p - raza de curburd echivalenta si care este datd de expresia:
1 1 1 R, +R

p R R, R R,

in care:

R,s1 R, -razele rotilor de frictiune;

F, - forta normala la suprafata de contact.

In cazul rotilor de frictiune cilindrice:
My
uoR
Dimensionarea consta in stabilirea distantei intre axe 4. Pentru

F =F =

n a

aceasta, se vor exprima R;,R, si b in functie de distanta dintre axe 4 si

raportul de transmitere, i.
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A i-A
A=R +R =R ((i+1); RR=—"; R, =iR, =——
DR R D R = Ry = iRy =
1@+’
o i A

b=¥,-A ,unde v, =0,2+0,4 (coeficient de latime al rotilor)
Inlocuind in rel.5.7 se obtine:

AZ(i+l)'3\/O’1747c.Mﬂz.E
H-Wy L Ou

(5.8)

Dupa adoptarea distantei intre axe 4 se stabilesc R, R, si b.

5.2 Variatoare de turatie

5.2.1 Notiuni generale

Variatoarele de turatie permit modificarea continua a raportului de
transmitere, intre anumite limite, ceea ce conduce la obtinerea turatiei
optime din punct de vedere economic la arborele condus.

Unele variatoare pot inversa sensul de miscare al elementului
condus.

Constructia variatoarelor este mai simpld decat a cutiilor de viteza cu
roti dintate sau a masinilor electrice cu turatie variabild. Insa, datorita
alunecarilor relative, raportul de transmitere diferd de cel teoretic, iar
incdrcarea lagarelor este ridicata.

Variatoarele pot fi:

- cu contact direct — folosind roti de frictiune: cilindrice, conice sau
profilate;

- cu element intermediar rigid: bila, rola, inel, disc

- cu element intermediar flexibil: curea sau lant

Caracteristica unui variator este gama de reglare G data de relatia:

G = Momax _ Tmax (5.9)
1) min Imin
unde:
n, - turatia la arborele condus;
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i — raportul de transmitere.

5.2.2 Tipuri de variatoare de turatie

1. Variator cu roti de frictiune cilindrice .

Se compune din doua roti de frictiune cilindrice 1 si 2 montate pe
arborii I si II (fig.5.2). Arborele I cu roata de frictiune cilindrica 1 se pot
deplasa spre stinga sau dreapta modificandu-se astfel raza de contact cu
roata a-2-a (R, ).

Rapoartele de transmitere vor fi:

n R ) n Ry in

i :_:_Zmax; l . =—F=

max min
M) min Rl M) max Rl

Gama de reglare rezulta:

G = ") max — imax — RZmax . Rl — RZmax (5 10)
Mymin I R Rymin  Romin
Rzmin = 0,4R1; Rzmax = GRme; G = 3.6

/
I __f‘- w\: 2
I WJI:]
A e
1 % A\ |
7
2
Fig. 5.2 Fig. 5.3

2. Variator cu roti de frictiune conice.

La acest variator (fig.5.3) modificarea turatiei arborelui II se
realizeaza prin schimbarea pozitiei rotii 1 si a arborelui I, astfel incat in

punctul de contact A sa fie R, . sau R

1 min

I max

Imax = RZ /Rl min > 1 max

Gama de reglare rezulta:
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] R, R R
G — nzmax — ll’l’lax — 2 . 1 max = 1 max (5.11)

R R, R

) min Linin 1min

1 min

3. Variator cu roti conice §i roata intermediara cilindrica

Este format din doua roti de frictiune conice (fig.5.4) intre care este
montatd, pe un arbore intermediar IIl, o roatd de frictiune cilindrica ce se
poate deplasa axial. Prin deplasarea acesteia se obtine modificarea turatiei.

f e
kK
l - r—
wid
3 AT A
Nl ' -
Il 7 Z
' [+
faildy R2min e
\_2
Fig. 5.4

La aceste variatoare arborii I si II au acelasi sens de rotatie.

Rapoartele de transmitere au expresiile:

lmax = RZ max /Rl min>  tmin = RZ min /Rl max >
iar gama de reglare rezulta:
G= ") max — Imax _ R2max . leax (512)

I’l2 min lmin Rl min R2 min
Daca se considera:

leax = R2max =R R

max * Imin —

si inlocuind in (5.12) rezulta:
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Rl min R2 min Rmin

2
G = R2max _leax =(RmaxJ (513)
4. Variator inversor de rotatie cu roti de frictiune cilindrice

! Se compune din arborele I (ce

se poate deplasa axial), pe care sunt
montate rotile de frictiune cilindrice 1

% si 1'(fig.5.5) si arborele II pe care

este montatd roata de frictiune

cilindrica 2. Pentru a obtine sensuri

diferite de rotatie la arborele II, roata

2 vine in contact cu roata 1 sau 1’.

nl Rapoartele de transmitere si
N
o gama de reglare se determind cu
Fig. 5.5 relatiile:
imax = R2 /Rl min > imin = R2 /leax
G= R2 . leax — leax (514)
Rl min R2 Rl min

5. Variator cu roti toroidale si disc intermediar
La acest variator (fig.5.6) prin schimbarea pozitiei discului
intermediar III, a unghiului a, se vor modifica diametrele de contact ale
I rotilor montate pe arborii I si II si
deci turatia. Rapoartele de

] transmitere si gama de reglare se
o determina cu relatiile:
M R mid |2 n2 . R, . Ry i
l__n;. '}";I] E R A ML n Imax = R e > Imin = R e 5
L ]. MN Vo I 1min 1 max

Fig. 5.6
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6. Variator cu roti conice si curea (fig.5.7, la care prin apropierea
sau departarea conurilor 1-1° sau 2-2°, cureaua 3 va lua contact cu alte
diametre.

i — R2max i = R2min

max min
R R

1min Imax

R 2
Rmin

Acest variator, precum si
cele din fig.5.4 si 5.6 sunt 2
utilizate pentru obtinerea unor 11 . ——

game de reglare foarte mari.

Calculul de rezistentd al
variatoarelor cu frictiune se face .
.. .. . Fig. 5.7
similar cu al transmisiilor prin

frictiune, iar al variatoarelor cu elemente intermediare flexibile, similar cu al
transmisiilor prin curele sau lanturi.
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