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10 Mecanica aplicata

PREFATA

Mecanica, veche gstiinfa a naturii, impreund cu toate
disciplinele care au derivat din ea, incadrate sub denumirea de
Mecanicd aplicatd, se bucura de o ampla reprezentare in literatura
tehnica mondiald. Se simte insd o lipsd acutd a literaturii tehnice in
domeniul concret al Mecanicii aplicate in limba romdnd, destinate
specializarilor de profil nemecanic. In consecintd, am considerat cd
este oportun sda adresam inginerilor de profil nemecanic o lucrare in
care sd se realizeze o sintezd asupra mecanicii aplicate, wrmate de o
tratare analiticd a celor mai caracteristice organe de magini §i
mecanisme, pundnd un accent deosebit pe interdependenta factorilor
care determind fiabilitatea utilajelor.

Prezentul manual este elaborat in baza programei andlitice a
disciplinei “Mecanica aplicati” pentru invdtamantul tehnic
superior. O particularitate a manualului este descrierea consecutivi
a problemelor, solutionarea cdarora este necesard la proiectarea
maginilor §i aparatelor - elaborarea schemelor, probleme de cinema-
tica i dinamica, calculul la rezistentd. Manualul este structurat pe
cinci parfi de baza, incluzand elemente de teorie a mecanismelor,
bazele calculului la rezistentd, proiectarea transmisiilor mecanice,
inclusiv cele mai noi, §i a altor organe de magini.

In lucrare s-a urmdrit o expunere concisd §i clard, cu scopul
de a inlesni intelegerea temeinicd a laturilor teoretice §i practice
imbratisate de disciplina “Mecanica aplicatd”. De asemenea, s-au
reliefat caracteristicile modelului studiat, astfel incdt studentul sd
dobandeasca deprinderea analizei §i dimensiondrii organelor de
magini §i a mecanismelor. Pe fiecare organ de masina studiat, pe
langd relatiile de calcul, se dau si indicatii de alegere a materialelor,
prescriptii tehnologice si notiuni de exploatare §i intretinere, fiind
corelate standardele STAS §i GOST.

Autorii aduc sincere multumiri dlui dr.confuniv. Vasile
Comendant pentru ajutorul acordat la aparitia prezentului manual.

Prin continut §i forma de prezentare, evident, cartea poate fi
utila §i studentilor facultdtilor cu profil mecanic.
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SCURT ISTORIC

Roata, parghia, scripetele, planul inclinat, lagdrul sunt
cateva din exemplele cu utilizare larga - a caror inventie se pierde
in trecutul neolitic. Epoca de bronz cunoaste imbinarea nituita si
sudatd, precum i unele mecanisme simple pentru ridicarea apei, iar
in epoca fierului apar rotile hidraulice, angrenajele primitive,
manivela, fusurile metalice etc.

Mecanica a obtinut o dezvoltare foarte largd in Grecia
anticd. Desigur, grecii au preluat multe elemente de la egipteni,
avand cu ei relafii intense. Egiptenii la randul lor le-au preluat de la
vecinii lor din Mesopotamia. Inventatorii anonimi se pierd in
adancurile istoriei. Insi, incepind cu Tales din Milet (624-548p.c.),
Anaximandru (610-546), Aristotel (384-322) s.a. mecanismele sunt
studiate ca o stiintd aparte “mecanicos - mecanica”. Aristotel a
sintetizat materialul acumulat de stiinta timpului siu si a dezvoltat
mai departe multe ramuri ale stiintei. Printre ele pot fi mentionate;
stiinfa despre miscare, unde formuleazi regula simplei
proportionalitati dintre motor, mobil, spatiu si timp. Insa figura cea
mai de seamd a mecanicii antice grecesti ramane, fird indoial,
Arhimede (287-212p.c.), celebru geometru, mecanician, si inginer,
spiritul cel mai addnc §i mai inaintat al epocii sale. Arhimede s-a
preocupat teoretic de mecanicd, matematicd si astronomie, iar
practic - de inventarea diferitelor mecanisme si aparate, avand
legatura cu acestea: surubul pentru instalatia de irigat, masini
militare de asalt, parghia, modelul migcarii planetelor si metoda de
determinare a densitatii materialelor, si multe altele.

Continuatorul lui Arhimede a fost Heron din Alexandria -
vestit savant §i inventator al antichitatii. In lucrarile sale Mecanica,
Pneumatica §i Automatica sunt descrise diferite mecanisme si
magini inventate de el, printre care havuzuri, sifoane, pompe de
pompieri si turbina reactiva de stins incendiu, magini militare,
contor, instalat la care pentru miasurarea drumului parcurs dupa
numdrul de turatii a rotii, ceasornice de apa, dispozitive de inchis si
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deschis ugile templelor si multe alte mecanisme.

Trezirea la o noua viata, la un nou avant spiritual si tehnic,
are loc in Renagtere. Cel care a intrunit pasiunea cunoasterii
stiintifice, a neobositului cercetator, inventator si experimentator,
cu darurile de creatie ale artistului, devenind cel mai remarcabil
prototip de om reprezentativ al Renasterii, a fost marele Leonardo
da Vinci (1452 - 1519). Personalitate multilateral dezvoltata
Leonardo da Vinci este pentru multe domenii ale gtiintei si tehnicii,
0 sursa, insuficient cunoscuta i valorificatd, de informare si
creativitate in domeniul mecanicii aplicate. Este inventatorul
surubului elicoidal si angrenajelor cu bolturi, utilizate pana in
prezent, ale rdzboaielor de tesut, a masinii de dactilografiat, a
aparatului de zbor (premergatorul elicopterului) si multor alte
mecanisme. Mecanica a fost stiinta lui preferata gi dupa parerea lui
“mecanica este raiul cunogtintelor matematice pentru cd , cu
ajutorul ei, ajungem la roadele matematicii”, ocupandu-se cu cele
mai diverse probleme legate de mecanica: péarghii si balante,
scripeti §i palane, fire, grinzi §i arce etc. El s-a preocupat de
problemele determinarii coeficientului de frecare (cu 300 ani
inaintea lui Coulomb), teoria centrelor de greutate, conditiile de
echilibru ale parghiei cotite si multe altele.

A urmat apoi o perioada (v.16-18) de constituire a
mecanicii moderne, perioada renumita prin numele marilor savanti
Galileo Galilei, Kepler, Descartes, Huygens, Newton si altii. Se
poate spune cid aceastd perioadd este perioada credrii mecanicii
clasice. Figura cea mai impundtoare a acestei epoci a fost, fira
indoiala, Galileo Galilei, cunoscut prin elaborarea teoriei migcirii
unui corp greu pe un plan inclinat; legii compunerii fortelor;
principiului relativitatii migcarii; legii caderii libere a unui corp s.a.

O alta figurd care s-a preocupat de problemele mecanicii a
fost Rene Decartes (1596-1650), care a dezvoltat legea inertiei,
notiunea cantititii de migcare, studiind ciocnirea corpurilor, legea
conservirii migcarii mecanice, principiul deplasarilor virtuale,

Secolul XVIII este cunoscut ca secolul perfectionarii
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mecanicii prin  aparifia curentului “mecanica industriald”,
conditionat de revolutia industriald care lua amploare. O pleiada de
oameni de stiinta au contribuit in aceastd perioada la dezvoltarea
mecanicii. Dintre acegtea o deosebitda atentie meritd Leonhard
Euler (1707-1783), care a publicat peste 850 lucrari din diverse
domenii, inclusiv al mecanicii §i hidraulicii. El este creatorul
mecanicii corpului solid, fiind primul care a stabilit ecuatiile de
migcare ale corpului solid cu un punct fix. El a dezvoltat principiul
conservarii momentelor cinetice.

Printre savantii care au adus o deosebitd contributie la
progresul mecanicii din secolul al XVIIl-lea se numari: Jean le
Rond D’Alembert (1717-1783), care a propus cunoscutul Principiu
D’Alembert; Charles Coulomb (1736-1806), care a formulat cele
trei legi ale frecarii; Lazare Nicolas Carnot (1753-1823), autorul
teoremei lui Carnot asupra pierderii de energie prin ciocnire
elastica, Nichifor Teotochis (1736-1800) de la academia domneasca
de la Iasi care a descris mecanisme cu surub, angrenaje, frecari etc.;
Jean Victor Poncelet (1788-1867), unul din intemeietorii mecanicii
aplicate; Gaspard Coriolis (1792-1843), care a propus teoria
migcarii relative, notiunea de lucru mecanic elementar; Denis
Poisson (1781- 1840), care in lucrarea sa principala “Treté de
Mécanique” (Paris, 1811) a introdus notiunea de “impuls” sub
forma moderna; Mihail Vasilievici Ostrogradskii (1801-1862), care
s-a preocupat de teoria socului §i a ciocnirii neelastice, a propus
principiul deplasarilor virtuale s.a.; Barres de Saint Venant (1797-
1886) a facut studii de statica, a elaborat un principiu de baza
pentru rezistenta materialelor si a studiat principiile mecanicii.

In jumatatea a doua a secolului al XIX-lea s-au pus bazele
mecanicii actuale. Progresul tehnic, necesitatile producerii au dus
la dezvoltarea si aprofundarea mai departe a tuturor domeniilor
mecanicii  clasice, ajungdndu-se la descoperiri deosebit de
importante in problemele echilibrului, vibratiilor, mecanismelor, in
teoria elasticitatii §i plasticitafii, in hidrodinamici si aerodinamica.
Printre cei mai renumiti savanti ai acestei perioade pot fi
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mentionati Nikolai Egorovici Jukovskii (1847-1921) care este
considerat fondatorul —aerodinamicii moderne, teoretice si
experimentale; Spiru Haret (1851-1912), remarcabil om de stiinta
roman, preocupat de stabilitatea sistemului planetar; N.I.Mertalov
(1866-1948), cercetarile de baza ale caruia sunt incluse in lucrarea
Dinamica mecanismelor; H.R.Hertz (1857-1894) care revizuieste
in mod amplu notiunile fundamentale ale mecanicii, dandu-le o
noud interpretare.

La sfarsitul secolului al XIX-lea si inceputul secolului al
XX-lea a aparut o pleiada intreagd de maestri ai ingeniozitatii
romanesti. Dintre oamenii de stiinta, preocupati de problemele
mecanicii, mentiondim pe cei cu o contributie deosebitd: Andrei
G.loachimescu (1868-1943), mecanician si matematician, cunoscut
prin lucrdrile sale Curs de mecanicd rationald si Mecanicd
rationala; lon Ionescu (1870-1946), o figurd reprezentativa a
stiinfei §i invataméntului tehnic romanesc din acea perioada,
cunoscut prin lucririle Legile frecarii, Momente statice absolute,
Momente statice polare; Constantin C.Mdnescu (1852-1922) autor
al unui Curs de mecanica aplicatd la rezistenta materialelor gi
stabilitatea constructiilor $ a. Nu poate fi neglijat §i aportul adus
dezvoltarii tehnicii roméanesti de catre marele personalititi cum
sunt: Henri Coanda (1886-1971), autor a peste 250 inventii cu
caracter de pionierat in diverse domenii (transport, mecanica,
chimie, fizica, medicina, agrotehnica) si, desigur, al primului avion
cu reactie; Gogu Constantinescu (1881-1965) - autorul a peste 120
inventii, brevetate in principalele tari industriale din lume. Are
importante inventii in domeniul sonicititii - transmiterea energiei
prin vibratii; Gheorghe de Botezat (1883-1940) - directorul
Laboratorului de Aerodinamica din Dayton (S.U.A.), inventeaza si
construieste un original elicopter cu 4 elice portante (GB-5),
considerat cel mai perfectionat elicopter al epocii; Traian Vuia
(1872-1950), care a elaborat primul avion “Vuia-I” care s-a inaltat
numai prin forta motorului; Aurel Viaicu (1882-1913), constructor
de avioane de conceptie proprie si multi altii.
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I. BAZELE TEORIEI MECANISMELOR S$I MASINILOR
Consideratii generale

Obiectivele teoriei mecanismelor §i maginilor

In teoria mecanismelor si maginilor se studiaza structura,
cinematica §i dinamica mecanismelor, masinilor i partilor lor
componente. Aici, in principiu, se solutioneazi doua probleme de
bazi. Prima problema are ca obiectiv principal analiza
mecanismelor. A doua problemad studiaza metodele de sinteza
(proiectare) a mecanismelor.

Notiune de magsind, mecanism. Clasificarea mecanismelor
§i maginilor

Magina este un sistem de corpuri creat artificial cu scopul de
a transforma o forma oarecare de energie in lucru mecanic util sau
de a transforma o formia de energie in alta.

Functional masinile se pot imparte in magini energetice,
tehnologice, de transportare si de prelucrare a informatiei.

Maginile energetice se folosesc pentru a transforma una din
formele de energie in lucru mecanic si invers. In primul caz aceste
magini se numesc motoare, iar in al doilea - generatoare.

Maginile tehnologice se folosesc pentru fabricarea mate-
rialelor, pentru schimbarea formei si proprietatilor corpurilor.

Maginile de transportare se utilizeaza pentru deplasarea
corpurilor in spatiu.

Maginile pentru prelucrarea informatiei se impart in masgini
de calcul (cibernetice), de control si de dirijare.

Dintre principalele caracteristici ale masinilor fac parte:
productivitatea, viteza organelor de lucru, puterea, randamentul,
masa, dimensiunile de gabarit, precum i unele caracteristici
specifice tipului dat de magini.

Mecanismele sunt parti componente ale maginilor, care au
destinatia de a transforma o forma de migcare in alta necesara, sau
de a transmite migcarea de la o parte a maginii la alta.
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1.1. Structura si clasificarea mecanismelor
1.1.1. Elementele de bazd ale mecanismelor

Mecanismele i masinile sunt sisteme tehnologice, ale caror
elemente componente sunt astfel concepute incét sa realizeze anu-
mite functii precis stabilite.

Corpul solid component al unui mecanism este denumit
element cinematic. Elementele mecanismelor se impart in mobile si
fixe.

Elementele cinematice sunt caracterizate prin formi, dimen-
siuni, masa, pozitie in ansamblul mecanismului i tipul miscarii
efectuate. Principalele elemente cinematice (fig. 1.1) intilnite in
mecanismele moderne sunt: a - roata, b - manivela, ¢ - biela, d -
culisa si balansierul, e - cursorul, f - cama . a. , cum sunt, tachetul,
rola, discul, elementele flexibile.

O
4

€.

Fig. 1.1
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1.1.2. Cuplele cinematice. Clasificiri

Elementele in mecanism isi pot indeplini functia concreti
numai fiind legate intre ele intr-un anumit mod.

Legatura dintre doua elemente ale mecanismului, aflate in
contact, care permite migcarea lor relativa cu anumite restrictii for-
meaza o cuplda cinematica. Restrictiile introduse de cupla cinema-
tica se numesc conditii de legatura si se noteaza prin simbolul S.

Intre mobilitatea L, a cuplei cinematice gi numarul gradelor de
libertate ale corpului liber in spatiu exista relatia :

L=6-§ (1.1)
iar pentru corpul liber in plan:
L=3-§, (1.2)

Din relatiile (1.1) si (1.2) este evident ¢d numirul conditiilor
de legdturd § a unei cuple cinematice spatiale poate fi maximum
cinci §i minimum unu. In primul caz cupla cinematica a redus cinci
grade de libertate in migcarea relativa a elementelor legate, iar in al
doilea caz - un singur grad de libertate.

Pentru mecanismele plane numarul gradelor de libertate ale
elementelor legate prin cuple cinematice poate fi maximum doui si
minimum unu.

Elementele mecanismului, legate intre ele prin cuple ci-
nematice, pot forma contact initial pe suprafatd, linie sau punct.
Cuplele cinematice care formeazi contact pe linie sau punct se
numesc superioare, iar cele ce formeaza contact pe suprafati se
numesc inferioare.

Clasificarea cuplelor cinematice se face dupd urmaitoarele
criterii:

¢ dupa numarul conditiilor de legatura;

¢ dupa tipul contactului: superioare, inferioare;

¢ dupa caracterul miscarii relative a elementelor
conjugate: spatiale, plane;

¢ dupa tipul migcarii:-de rotatie, de translatie, compuse
(translatie - rotatie).
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Tabelul 1.1

Clasificarea cuplelor cinematice

Conditii de
legaturd

Schita cuplei
cinematice

Schita cuplei
cinematice

Mobilitatea

Mobilitatea
cuplei
Condifii de
legétura
cuplei

Il

L=5 S=4 |L=2

L=4

VoL

i —

2t¢

W/1lalslelilgielm
LY

(7,8
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Dupa numarul conditiilor de legatura cuplele cinematice se
impart in cinci clase. Clasa cuplei cinematice se determina dupa
numarul conditiilor de legdtura impuse, conform relatiei

S=6-L (1.3}

si se simbolizeaza prin C,,
unde k = 1... 5 - clasa corespunzitoare a cuplei. -

In tabelul 1.1 se prezintd cuplele cinematice ale celor cinci
clase.

In tabelul 1.2 este data reprezentarea schematici a celor mai
uzuale cuple cinematice.

Tabelul 1.2
Reprezentarea cuplelor cinematice

Reprezentarea simbolica

Denumirea

cuplei Schita
cinematice constructiva Proiectia Proiectia

laterala frontala
1 2 3 4

Cupla de

rotatie Y 2 2 .2 {

g g A,
(articulatie) g - HA-X .t-c) J:

o | (P
S=6-1=5 z 1 2

AY 2

Lupla de D- <
rotatie cu un
element fix

| — —
N
>

£

S=6-1=5
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Reprezentarea cuplelor cinematice

Tabelul 1.2 (continuare)

1 2 3 4
Cupla de y 2 2
translatie ) d ____{ \

X | o
S=6-1=5 §=5 7
z i
Cupla surub- y { 2
piulita 3 Lﬁ
v..:-_ wi 1
S=6-l:5 ‘ ¢ i (‘U;} S:s
cilindrica X ("—_J
- A
S=6-2=4 | ¥« S:4 1
Cupla sferica y —~7)
§=6-3=3 iy /'?)/ O,\a.]
=§-3=" /s
§=3 'D
Cupla
superioard
plana G (
§=6-2=4 — (

S=1
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1.1.3. Lanturi cinematice. Clasificarea. Mobilitatea
lanturilor cinematice

Se numeste lant cinematic o succesiune de elemente
cinematice legate intre ele prin cuple cinematice.

Lanturile cinematice, in dependenti de traiectoriile descrise
de elemente, pot fi plane sau spatiale. Se numesc plane acele
lanturi cinematice, ale caror elemente au migcare intr-un singur
plan sau in plane paralele, si spatiale, ale caror elemente efectueaza
migcari in spatiu dupa curbe spatiale sau in plane neparalele. De
asemenea, lanturile cinematice pot fi simple sau complexe, deschise
sau inchise. Simple sunt lanturile cinematice in care fiecare dintre
elementele ce-1 compun sunt legate cu una sau cu doud cuple cine-
matice §i complexe, cand unul sau mai multe elemente sunt legate
cu mai mult de doud cuple cinematice (fig. 1.2). Inchise sunt
lanturile cinematice care formeaza un contur inchis (fig. 1.2, a),
deschise sunt lanturile cinematice cind formeaza un contur deschis
(fig. 1.2, b).

w

Fig. 1.2

Consideram ca un lant cinematic este compus din / elemente
legate prin cuple cinematice Cj. Fiecare element in migcare liberd
are sase grade de libertate. Fiind legate intre ele, elementelor
lantului se impune de catre fiecare cupla cinematica kCj conditii de
legdtura (k - clasa cuplei cinematice).

Gradul de mobilitate al lanfului cinematic se noteazid prin
simbolul L si se determind ca diferenta dintre numarul total al
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gradelor de libertate ale elementelor si suma conditiilor de legitura
impuse de cétre cuplele cinematice componente:

5
L=61-Y KC; =6l-(C;+2C;+3C3+4C4+5C5), (1.4)
k=1
unde C; .. Cs sunt numarul cuplelor cinematice de clasa
corespunzitoare.

Ludnd in consideratie ca in migcarea plan - paraleld se reduc
trei grade de libertate ale elementelor la lanturile cinematice plane,
elementele vor fi legate prin cuple cinematice numai de clasa a
patra si a cincea si vor avea 3/ grade de libertate. Atunci gradul de
mobilitate al lanfului cinematic plan se determina din relatia:

L=31-(2¢c,+cC,). (1.5)

Relatiile (1.4) si (1.5) se numesc relatii structurale ale

lanfului cinematic spatial si corespunzitor plan.

1.1.4. Mecanisme. Clasificarea mecanismelor. Formula
structurala a mecanismului

Mecanismul este un lant cinematic inchis, simplu sau
complex, plan sau spatial, care are un element fix (numit element
de bazi sau batiu) si care la migcara unuia sau a mai multor ele-
mente, numite conducatoare, elementele conduse -efectueaza
migcari univoc determinate fatd de elementul fix. Mecanismul
serveste pentru transmiterea migcarii sau transformarea unui tip de
migcare in altul.

Deoarece mecanismul reprezintd un lant cinematic care are
un element fix, atunci numairul elementelor mobile n = [-1.
Numarul gradelor de libertate ale elementelor mobile fatd de
elementul fix se numeste gradul de mobilitate al mecanismului si
se noteaza cu M. Pentru mecanismele spatiale gradul de mobilitate:

M =6n-(C,+2C,+3C,+4C,+5C,). (1.6)

In cazul mecanismelor plane:

M =3n-(C,+2C,) (1.7)
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Relatiile (1.6) si (1.7) se numesc relatii structurale ale
mecanismului.
Mecanismele se clasifica dupa diferite principii:
¢ caracterul miscarii elementelor (mecanisme spatiale si
plane);
¢ tipul cuplelor cinematice (mecanisme cu cuple
superioare si inferioare);
¢ destinatie (mecanisme de transmitere a miscarii §i de
transformare a tipurilor de miscare);
¢ modul de transmitere a fortelor (prin angrenare si prin
frictiune);
¢ constructiv (mecanisme cu parghii, mecanisme cu came,
mecanisme cu roti dintate, cu roti melcate, cu roti de
frictiune);
+ tipul elementelor (cu elemente rigide si cu elemente
flexibile).
Folosirea concretd a unui sau mai multor principii de clasifi-
care se face in functie de cerintele problemelor de cercetare ale
mecanismului proiectat.

1.1.5. Analiza structuralda a mecanismului. Principiul
formirii mecanismelor. Grupe Assur. Mecanismul inlocuitor.
Elemente pasive si cuple cinematice suplimentare

Dupa cum s-a mentionat mai sus, orice mecanism contine
unul sau mai multe elemente conducatoare. Dupa clasificarea data
de Assur-Artobolevski, elementul conducator I (fig. 1.3, a), legat
prin cupla cinematica A de clasa a cincea cu elementul fix 2,
formeaza mecanismul inifial de clasa intdi. Dupa aceasta
clasificare mecanismele plane sunt alcatuite din mecanismele de
clasa intai la care se cupleaza anumite grupe structurale, numite
grupe Assur (grupe assurice). Grupele assurice sunt lanturi
cinematice plane compuse din elemente legate prin cuple
cinematice de clasa a cincea i care, fiind cuplate la elementul fix,
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au gradul de mobilitate egal cu

Zero. Fiind cuplate la ( i 1 ¢
mecanismul initial de clasa Z
intdi, aceste grupe nu schimba AZP

gradul de mobilitate  al gy D

mecanismului.
In componenta fiecarei a. b.
grupe Assur intrd n elemente si Fig. 1.3

C; cuple cinematice de clasa a
cincea. Avand mobilitate fata de elementul fix egala cu zero
M=3n-2C;=0 (1.8)
obfinem, c¢d fiecare dintre aceste grupe structurale contine un
anumit numar de elemente §i de cuple cinematice:
3
Cs=—n. 1.9)
553 (
Din (1.9) reiese, ca grupele Assur pot avea un numar par de
elemente. Solutiile ecuatiei (1.9) sunt prezentate in tabelul 1.3.

Tabelul 1.3
Numarul de Numarul de cuple

Numarul solutiei elemente cinematice ale

grupelor Assur
1 2 3
2 4 6
3 6 9
4 8 12
5 10 15

Conform clasificérii facute de I. 1. Artobolevski, clasa grupei
structurale se determind dupa numarul de cuple cinematice care
formeazi un lant cinematic cu contur inchis. In tabelul 1.4 se
prezintd contururile diferitelor clase, care pot forma grupe
structurale.

Clasa grupei assurice se ia dupa clasa superioari a conturului
care intrd in componenta ei.




Bazele teoriei mecanismelor si masinilor 25

Din prima solutie a ecuatiei (1.9) se obtine grupa assurici de
clasa a doua, care contine doud elemente I si 2 si trei cuple
cinematice (fig. 1.3, b), una interioara C (care leagd elementele

Tabelul 1.4
Clasele contururilor grupelor structurale

Clasa II Clasa 111 Clasa IV ClasaV

I si 2 intre ele) si doud exterioare B §i D cu care se cupleaza la
mecanismul de clasa intai.

Ordinul grupei se determind dupd numirul de cuple
cinematice exterioare (numite si libere). Grupa assurica reprezen-
tatd in fig. 1.3, b este de clasa a doua, ordinul doi.

Grupe structurale de diferite clase sunt prezentate in tabelul

[.5.
Tabelul 1.5
Clasele grupelor structurale
Grupa Ordinul
2 3 4
Clasa IT /\
Clasa 111

Clasa IV
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in dependenta de tipul elementelor si a cuplelor cinematice.

se pot obtine cinci modificéri (tipuri) de grupe Assur de clasa a
doua (tabelul 1.6).

Tabelul 1.6

Tipurile grupelor cinematice

Tip. | Forma grupei cinematice de | Aplicatii in constructia de
| gr. clasaa II" masgini

Descompunerea lantului cinematic al mecanismului in grupe
structurale i in mecanismul initial de clasa intai este obiectivul
principal al analizei structurale. Analiza structurala se face dupa
schema cinematici a mecanismului si constd in determinarea
gradului de mobilitate, in determinarea numarului de elemente,
tipului si clasei cuplelor cinematice, stabilirea clasei i a ordinului
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grupelor structurale componente ale mecanismului. Gradul de
mobilitate trebuiec s corespunda numarului de elemente
conducitoare. Aici trebuie de accentuat ca fiecare element al
lantului cinematic intrd numai intr-o singura grupa structurala.

Descompunerea mecanismului incepe cu grupa cea mai
indepartatd de la elementul conducitor si, ca regula, se face prin
desprinderea grupei structurale de clasa cea mai inferioara. La
desprinderea grupei trebuie sa se tind cont ca gradul de mobilitate
al lantului cinematic ramas sa nu se modifice.

In cazul cind in componenta mecanismului plan intrd cuple
cinematice superioare de clasa a patra, ultimele se inlocuiesc cu
cuple cinematice inferioare de clasa a cincea. Mecanismul astfel
obtinut se numeste mecanism inlocuitor, la care prin inlocuirea
cuplelor cinematice, nu se modifica legitatile de miscare ale
elementelor si numarul conditiilor de legatura pe care le-a avut
péana la inlocuire. In fig.1.4, a elementele / si 2 ale mecanismului
sunt legate printr-o cupld cinematica superioara M de clasa a patra.
Pentru inlocuirea cuplei cinematice M cu cuple cinematice de clasa
a cincea, prin punctul M se duce normala comuni a suprafetelor de
contact ale elementelor. In centrele de curburd A4 si B ale
suprafetelor de contact ale elementelor I si 2 se stabilesc cuplele
cinematice de clasa a cincea, care leagi cu elementele 7 i 2 un
element adaugator AB. Acest element se leaga cu centrele de rotatie
0, si 0, ale elementelor 1 si 2. in fig.1.4, b este prezentat meca-
nismul inlocuitor care contine numai cuple cinematice inferioare de
clasa a cincea.

De asemenea, la
analiza structurala se
stabileste  existenta
clementelor si  a
cuplelor cinematice
pasive. Prin elemente

b. $i cuple cinematice
Fig. 1.4 pasive, din punct de
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vedere cinematic, se inteleg legaturile si elementele existente in
mecanism, care nu intervin in stabilirea migcarii mecanismului.
Prin  suprimarea lor, corelatia dintre migcarea elementului
conducdtor i a celor conduse nu se schimbi.

In exemplul din fig. 1.5, a se poate observa cia prin
suprimarea elementului pasiv 4 si a cuplelor cinematice B i C,
care introduc conditii de legatura si grade de libertate pasive, se
obtine mecanismul din fig.1.5, b, corelarea dintre elementul
conducator si cel condus ramanand aceeasi.

In rezultatul analizei
structurale se stabileste
clasa mecanismului, care
este dati de grupa
assurica de clasa cea mai
superioara, iar ordinul -
de ordinul acestei grupe.

Exemplu: ]
Mecanismul reprezentat Fig. 1.5
in fig. 1.6 consta din
2 C cinci elemente mobile (1,

2, 3. 4, 5) si elementul fix
6. Elementele sunt legate
' in lant cinematic prin inter-
6 Ty ? ? ¥ ¥ i§ mediul a sase cuple
D x ¥ cinematice de rotatie (4, B,
Z C, C. D, E)sio cupla
Fig. 1.6 cinematica de translatie F
de «clasa a  cincea.
Elementul conducator 7 este indicat prin sageata.
Gradul de mobilitate este
M=3n-2C;-C,=3*5-2*7-1*0=1,
unde n=35; C,=0; C; =5,
Decuplam elementele 4 si 5 ca cele mai indepartate elemente
de elementul conducitor 1. Aceste elemente formeaza cu cuplele
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cinematice C, E, F o grupa assurica de clasa a doua, ordinul doi,
tipul doi. Partea rimasa a mecanismului compusa din elementele
mobile I, 2, 3, cuplele cinematice A, B, C, D are gradul de
mobilitate:

M=3%3-2%4=1.

Urmatoarele doua elemente 2 si 3 formeazd cu cuplele
cinematice B, C si D o grupa assurica de clasa a doua, ordinul doi,
tipul unu. In urma decuplirii acestei grupe va rimine elementul
conducator I si elementul fix 6, care formeaza prin intermediul
cuplei cinematice de rotatie A mecanismul initial de clasa intai.

Luand in consideratie ca ambele grupe assurice sunt de clasa
a II'", mecanismului i se atribuie clasa a doua, iar formula
structurala are expresia:

Iy = I3 — Iys

Indicele de pe ldnga clasa grupei assurice arata elementele

componente care intra in structura grupei.

1.2. Analiza cinematicd a mecanismelor

Obiectivele de baza ale analizei cinematice ale mecanismelor
sunt:
¢ determinarea pozitiillor elementelor §i a traiectoriilor
descrise de ele;
¢ determinarea vitezelor elementelor;
¢ determinarea accelerafiilor elementelor.

Aceste obiective pot fi solutionate prin metode grafo-
analitice sau analitice. Alegerea metodei concrete de analiza se face
in dependenta de necesitatile preciziei de calcul si de scopul pus.

Metoda grafo-analitica de analiza este mai simpla, insa are o
precizie de calcul mai micd. Prin metoda analitici se pot obtine
rezultate ale analizei cu o precizie de calcul ridicata, insd aceste
calcule sunt destul de complicate, chiar §i pentru mecanisme

utilizare a metodelor analitice.



30 Mecanica aplicata

Pentru analiza cinematicd se cere sa fie cunoscute schema
mecanismului, dimensiunile elementelor, viteza elementului
conducator, dacd miscarea este uniforma, sau functia vitezei, daca
elementul conducitor efectueaza miscare neuniforma.

1.2.1. Analiza cinematici a mecanismelor cu bare prin
metoda planelor

Dintre metodele grafo-analitice de analizid cinematici. cea
mai raspanditd este metoda planelor. Analiza cinematica prin
aceasta metodd se face numai dupad analiza structurala si
descompunerea mecanismului in grupe assurice. Se incep calculele
de analizd de la grupa structurald cuplati cu elementul conducitor
§i se reduce la determinarea deplasarii, vitezelor si acceleratiilor
punctelor legate de cuplele cinematice §i a altor puncte
caracteristice. In mod similar se face analiza si a urmitoarelor
grupe assurice. Pentru prezentarea pe desene a planelor de pozitie
ale mecanismului, cdt si segmentelor vectorilor vitezelor si
acceleratiilor, este necesar de ales scara de executie y. Scara se
determina din relatia:

u=A/qJA],
unde A este valoarea reald a mirimii parametrului cu unitatea de
masura corespunzatoare ; [A4] - lungimea segmentului pe plan care
reprezintd marimea data, mm.

Scara de executie a planelor indica céte unititi ale marimii
reprezentate pe desen se contin intr-un milimetru al segmentului
marimii date.

Scarile dimensiunilor elementelor g, a vitezelor g, si
acceleratiilor 4, se determini in modul urmitor;

= U], mm/mm; g, = v/l,], (m/s)/mm; u,=a/jl,], (m/s*)/mm,
unde /, v §i a sunt valorile lungimii, vitezei si a acceleratiei
elementului examinat; [/], [1,] i [/,] - segmentele care reprezinta pe
plan aceste marimi.
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Valoarea scirii se recomanda si se ia din sirul numerelor
standardizate ale lor (tabelul 1.7) .

Tabelul 1.7
Valorile scarilor standardizate '
0,001 0,01 0,1 1.0 10 100
0,002 0,02 0,2 2,0 20 200
0,005 0.05 0,5 5,0 50 500

Construirea planelor de pozitie ale mecanismului

Planul de pozitie se obtine prin reprezentarea graficad a
pozitiei fiecarui element intr-un anumit moment al ciclului de
lucru.

Examinim ordinea construirii planului de pozitie pentru
cazul mecanismului biela - manivala (fig. 1.7). Mecanismul consta
dintr-o grupad assuricd de clasa a doua, ordinul doi, tipul doi
(elementele 2 si 3) si din mecanismul initial de clasa intai
(elementele 1 s 4).
Construirea planului de
pozitie se face in ordinea
urmatoare:

a) se alege scara de
dimensiune a elementelor,
M5

Fig. 1.7 b) se traseaza

traiectoria cunoscutd a

punctului B al elementului conducator I (fig.1.8) (prin punctul B

in scara aleasa g se traseaza o circumferintd cu centrul in punctul

A cu raza AB care reprezintd traiectoria de migcare a aceluiagi
punct);

¢) impartim circumferinta obtinuta in sectoare egale §i ludm
pozitia (i = 1 ... 6) a elementului conducitor (fig. 1.8);
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d) cercetam
pozitia  elementului
condus (bielei) 2.
Pentru aceasta se
traseaza linia directiei
de deplasare x-x a
punctului €. Din Fig. 1.8
punctul B se traseazi
un arc de cerc curaza
BC. Punctul de intersectie al arcului trasat cu linia x-x va
corespunde pozitiei punctului C al elementului condus 2 pe directia
X-X.

Unind cu o linie punctele B si C gasim pozifia elementului 2
pentru pozitia data a elementului conducitor 1;

e) fiind legate prin cupla cinematicd C cu elementul 2, pozita
elementului 3 pe directia x-x va corespunde pozitiei punctului C pe
aceasta directie;

f) in mod similar se construiesc planele pentu toate pozitiile
ciclului de lucru al mecanismului;

g) pentru determinarea traiectoriei migcarii oricarui punct §
de pe elementul condus toate aceste puncte pentru toate pozitiile
mecanismului in limitele unui ciclu se unesc intre ele cu o linie
continua.

1.2.1.1. Determinarea vitezelor elementelor mecanismului
(bield - maniveld) prin metoda planelor

Planele vitezelor i ale acceleratiilor se construiesc pentru o
anumita pozitie a mecanismului. _
Planele vitezelor (fig. 1.9, a) se construiesc in urmétoarea
ordine:
a) se construieste planul de pozitie al mecanismului in
scara aleasa p;
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b) se determind
viteza punctului B  al
elementului 1 al
mecanismului inital:

Ve = *lp
Vectorul Vg  este
indreptat pe directie
perpendiculara  fata  de
segmentul AB si coincide
Fig. 1.9 dupa sens cu viteza

unghiulard ay;

¢) se alege scara vitezelor ((m/s)/mm) si dintr-un punct
arbitrar p (fig. 1.9, b) numit pol se duce un segment [pb] paralel cu

vectorul vitezei Vg . Lungimea acestui segment [pb] - Vs :
L4

Segmentul obtinut [ph] reprezintd vectorul vitezei Vg pe
planul vitezelor. Prin simbolul (b) pe plan se marcheaza extre-
mitatea  vectorului ¥ (in continuare extremitatile vectorilor
vitezelor punctelor de pe elementele cinematice se vor nota prin
literele minuscule corespunzitoare);

d) se determina vitezele elementelor grupei assurice formate
din elementele 2 si 3 si cuplele cinematice B, C, D cuplate la
mecanismul initial de clasa intai. Punctul C apartine §i elementului
2, si elementului 3. Viteza acestui punct se determina din sistemul
ecuatiilor vectorale:

Ve =Vp+Vepi (1.10)
VC ES VD + VCD .

In ecuatiile (1.10) viteza punctului D, ¥p= 0 (punctul se afla
pe elementul fix). Pentru vectorul vitezei Vep este cunoscutd
directia Vepll(x —x). De asemenea, este cunoscutd directia si

pentru vectorul vitezei punctului C fatd de punctul B (Vg este
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indreptata perpendicular pe segmentul BC, (Vg /CB). Din polul
(P) pe planul vitezelor se traseaza o linie paraleld cu vectorul 173 S
lar prin varful vectorului 73 (punctul (b) al segmentului [pb]) se
duce o dreaptd paraleld cu vectorul Ve (perpendiculari pe
segmentul [BC]). La intersectia acestor drepte obtinem punctul (c),
care va coincide cu extremitatea vectorilor ¥ cp $i Vep - Directia si
modulul vectorului vitezei Vi, reiesind din a doua ecuatie
vectoriald, coincid cu a vectorului Vep - Acest vector pe plan este

reprezentat de segmentul [pe]. Modulele vitezelor se determini ca
produsul segmentului corespunzitor cu scara vitezelor .

Ves = [bcluv ; Ve=Vep = h’c]ﬂr (1.11)

Viteza de rotatie a elementului 2 n jurul punctului B (@,) va

h @, = KQ
ICB .

Pentru determinarea vitezei punctului § de pe elementul 2 se
foleseste regula de asemanare a planului de pozitie a elementului
BSC cu planul vitezelor acestui element).

Din aceasta regula reiese ci:

[be]  [bs]

= e 1.1

BC  BS (1.12)
de unde

lbs] _ BS

[bc]  BC

Relatia de asemanare (1.12) di posibilitatea de a determina
viteza oricarui punct de pe elementul 2 al mecanismului.
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1.2.1.2. Determinarea acceleratiilor elementelor
mecanismului cu bare prin metoda planelor

Planul acceleratiilor se construieste pentru fiecare grupa
assurica conform ecuatiilor vectoriale ale acceleratiilor punctelor
de pe elementele mecanismului pentru pozitia data (fig. 1.10, a) si
se efectueaza in urmatoarea ordine:

a) se determini
acceleratia  punctului  B. W L\ g &
Tindnd cont ca viteza 2
unghiulara a elementului 7,
@ = const., acceleratia pun-
ctului B va fi:
ag=a"=wfly. (1.13)

Vectorul ap este
indreptat pe directia AB
spre centrul de rotatie 4;

b) se stabileste scara acceleratiilor u,;

¢) dintr-un punct arbitrar 7 pe planul desenului (fig. 1.10, b),
numit polul acceleratiilor, se traseaza un segment [7b] paralel cu

a
vectorul acceleratiei @y cu lungimea [7b] = —Ji;

a
d) se alcatuieste ecuatia vectoriald a acceleratiei punctului C.

@, =ag +acg =dag +acg +acg, (1.14)
unde a('g,a@cp sunt respectiv acceleratia normala si tangentiald in
miscarea relativa a punctului C fata de punctul B. in aceasta relatie
sunt cunoscute acceleratiile ag si agg = wzzlgc . Pentru vectorii

al'g si a¢p este cunoscuta directia: primul vector este paralel cu

linia dintre punctele B si C si este orientat de la C spre B, iar al
doilea vector este perpendicular pe linia dintre punctele B si C.
Prin punctul b al segmentului [7b] paralel cu directia vectorului
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n
_ 5 . Ay
alp se traseazi segmentul [bc ]= BC . Acest segment va

reprezenta pe plan vectorul acceleratiei @(g. Prin punctul ¢ al
planului acceleratiilor se traseazi o linie paralela cu directia
acceleratiei @i, iar din punctul 7 - o linie paraleld cu axa x-x
(vectorul acceleratici @ este orientat pe directia axei x-x). La
intersectia acestor linii gasim punctul ¢, iar segmentele [c'c] si [7zc]
reprezintd pe plan vectorul acceleratiilor @iy sid .
Modulele acestor acceleratii se determina ca produsul dintre
lungimea segmentelor date si scara acceleratiilor:
acg = [c'c]pa,
a =[mu,-
€) determinam acceleratia unui punct § de pe elementul BC.
Pentru aceasta folosim relatia de asemanare °

E’_"] =4cB (1.15)
Ips  lcp
de unde [6s]=acs :b" .
BC

Pe segmentul [bc] marcam punctul s. Segmentul [ 7] obtinut
pe linia ce trece prin punctele 7 §i s reprezinti pe plan vectorul
acceleratiei punctului S, ag . Modulul ei va fi

ag =[5)ug;
f) determindm acceleratia unghiulara a elementului BC:

€BC = I .
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1.2.1.3. Analiza cinematicd a mecanismelor cu bare prin
metoda analitici

In unele calcule tehnice se cere ca rezultatele calculelor si
prezinte o precizie mai mare decat cea care poate fi obtinuta prin
metodele grafice de analizdi cinematicd. In aceste cazuri se
recomanda metodele analitice de calcul.

Problemele de analizd cinematicd prin aceste metode se
reduc la alcatuirea si rezolvarea sistemului de ecuatii ale
proiectiilor pe axe de coordonate ale contururilor formate de
elementele mecanismului. Prin derivarea acestor ecuatii se
determini vitezele $i acceleratia punctelor de pe elementele mobile.

Examinam aceastd metoda pentru analiza cinematica in cazul
mecanismului bield-manivela (fig. 1.11).

Manivela cu
raza r efectueazi
migcarea de rotatie
cu viteza unghiulara
@, in jurul punctului

X 0. Cursa pistonului §
intre punctul mort
interior B; si punctul
mort exterior B, va fi
S=2r.

Fig. 1.11 Deplasarea
pistonului pe cursa se
reprezinta prin proiectiile manivelei si bielei pe axa x :
x, =0OB,-OB
unde OB, =r+l,
OB=0K+KB=rcos@+Icosjf3.
Substituind valorile lui OB si OB, obtinem:
xg=r+l —(rcosr;a+icosﬂ)=r(1—coxs§o)+l(l—cosﬁ) (1.16)
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Exprimam unghiul S prin unghiul ¢. Luénd in consideratie

r
egalitatea AK =rsing =/sinf , obtinem sin f = 75imp

¥ 2
sau cosf} = l—(-‘;sin(p) : (1.17)
Inlocuind expresia (1.17) in relatia (1.16) obtinem:
r. Y
x3=r(l—coscp)+!£l~ ]—(;smtp) . (1.18)

Aceasta relatie exprima deplasarea xg a pistonului pe cursa
¥
S. Notéand raportul 7 = A , expresia pentru determinarea precisa a

deplasarii x; se scrie in felul urmator:

xB:r[l—cosmﬁ-%(lﬂ\ﬁ—k:sinzq))j|. (1.19)

Expresia de sub radical poate fi dezvoltata in serie astfel:

f 2 I id .o
1-22sin’ o =1=2—sin“ o+—2"sin” ¢.... 1.20
¢ 3 ¥ ¢ (1.20)

Avand in vedere ci pentru A<l se pot neglija factorii cu
puteri de ordin superior a parametrului A, obtinem expresia
aproximativa a deplasarii pistonului pe cursa:

Ao
Xg =¥ 1—coscp+2sm | (1.21)

Erorile de calcul care se fac prin utilizarea expresiei
aproximative (mult mai simpld) sunt sub nivelul de 2%.
Viteza pistonului se obtine prin derivarea in functie de timp a
relatiei (1.21):
v, = dxy _ dxy d@

A
= =rw, sineo+ -—-sin2¢|. (1.22
dt do dt 1[ ¥ (p] )



Bazele teoriei mecanismelor i masinilor 39

Acceleratia pistonului se obfne prin derivarea in functie de
timp a expresiei (1.22):

v, dv, do
a, f7—-~£—ﬂ———a—;=rw (coscp+7ucos2(p). (1.23)

Examindm migcarea unui punct C de pe bield. Pentru aceasta
gasim proiectiile pozitiei punctului pe axele de coordonate x i y.
Din fig. 1.11 avem x, = x, +bcosf
sau

Xz :r(l—oosq))+l(1—\/l—lz sin2g0J+le—l2 cos’@. (1.24)
Pentru calculul aproximativ al pozitiei punctului x, luind in
consideratie relatiile (1.20) si (1.24) ,obtinem:

1. a .
X =r[l-—coscp+—2*k75m2(p]+b. (1.25)
Proiectia pozitiei punctului C pe axa y:
Yo =bsing. (1.26)
Inlocuind sin f = Asin¢@ obtinem
ye =bksing (1.27)

Proiectiile vitezelor punctului C pe axele de coordonate se
obtin prin derivarea relatiilor (1.25) si (1.27) :

dx, 1.
V., =?=rwl[sm(p+5-k7ms2(p); (1.28)

Ve = %‘-— = w,b)\cosp . (1.29)
Proiectiile acceleratiilor se obtin corespunzitor prin
derivarea in functie de timp a relatiilor (1.23) si (1.29) :
cid* af( 2L cos2 ) (1.30)
a. = r cos —Cos ; :
X d)’ 1 (p d (p
dVC\: 2 .
Aoy =" =, bAsing. (1.31)
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Modulele vitezei si acceleratiei punctului C sunt:

V,=V2+V2 ; (1.32)
dp=qJa5, g, . (1.33)

Viteza unghiulara a bielei se determind prin derivarea in
functie de timp a expresiei sin f=Acos ¢

s _ st 2P 1.34)

cosp——=AsinQ— -, :

dr ®ar (

unde ff—ﬂ:wgcste viteza unghiulard a bielei; ‘;—gp:w; -viteza
1 t

unghiulard a manivelei. Din relatia 1.34 obtinem
w3 cos f=wjAcosp

sau
W = EM (1.35)
cos 3
inlocuind in (1.35) cos/3 prin expresia (1.17) obtinem
2
l .
PP 1 ks (1.36)

VI1-4%sing
Dezvoltind in serie exponentiala expresia de sub radical
obtinem relatia pentru calculul aproximativ al vitezei unghiulare a
bielei:
e _
w3 =wjhcos @ f+5l sin® @ |. (1.37)
Prin derivarea in functie de timp a relatiei (1.37) obtinem
relatia pentru calculul acceleratiei unghiulare a bielei:

€9 =—mfksin¢{l~h2 +%J\.2 sz'nztpj. (1.38)
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1.2.2. Analiza cinematic3 a mecanismelor de transmitere
a miscarii de rotatie

1.2.2.1. Clasificarea mecanismelor de transmitere
(transmisiilor)

Mecanismele de transmitere se folosesc pentru a transmite
migcarea cu sau fara transformarea acesteia de la motor la organele
de lucru ale masinii. Ele se clasifica dupa urmatoarele criterii:

a) modul de transmitere a miscarii (prin frictiune si prin
angrenare);

b) tipul elementelor (cu elemente rigide, cu elemente
flexibile si cu elemente articulate);

c¢) mobilitatea axelor elementelor de transmisie (cu axe fixe -
ordinare §i cu axe mobile - planetare);

d) numarul gradelor de mobilitate (cu un grad de mobilitate
simple, cu doud sau mai multe grade de mobilitate - diferentiale),

Constructiv toate tipurile de transmisii au in componenta
elemente sub forma de roti, dintre care una sau mai multe sunt
conducatoare, iar restul sunt conduse.

1.2.2.2. Analiza cinematici a mecanismelor de
transmitere

Examindm metoda de analiza cinematici a mecanismelor de
transmitere pentru cazul mecanismelor prin angrenare cu roti
dintate. Mecanismele cu rofi dintate se impart in: mecanisme cu
roti cilindrice cu axe paralele; cu roti dintate conice cu axe
concurente in plan §i mecanisme cu axe concurente in spatiu cu
angrenaj elicoidal §i cu angrenaj melcat.

Mecanismul de transmitere cu roti dintate cilindrice. Cel mai
simplu mecanism cu roti dintate este alcatuit din doud roti (cu
numarul de dinti z; i z2 )eu axele de rotatie fixe, dintre care una
este conducatoare, iar alta -condusa. In functie de pozitia relativa a
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de pozitia relativa a rotilor, aceste mecanisme pot fi cu angrenaj
exterior (fig. 1.12, a) si cu angrenaj interior (fig. 1.12, b). Mecanis-
mele ordinare au ca regula gradul de mobilitate M = 1.

Fig.1.12

Caracteristicd cinematicd principala a mecanismelor de
transmitere este raportul de transmitere a miscarii de la roata
conducitoare la cea condusa. Prin definitie, raportul de transmitere
(se noteaza prin simbolul i,,) al mecanismului este raportul dintre
viteza unghiulard @y a rotii conducatoare / gi viteza unghiulara a» a
rotii conduse 2, adica:

fg=—d =21 (1.39)
&Gz N2

Dupa valorile raportului de transmitere mecanismele de

transmitere (transmisiile) pot fi:
¢ cu raport de transmitere constant;
¢ cu raport de transmitere variabil.

Daci i;;> 1, mecanismul se numeste reductor, iar daca i;,< I,
mecanismul se numegte multiplicator.

In cazul angrenajelor cu roti dintate, cind lipseste alunecarea
relativa a rotilor, viteza liniard in punctul de contact 4 va fi

d
V=V, =V=a;1%=~w2-}2—=m;r1 = —@ars,
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. W d z
de unde 1;2:——]—=——2—=——2. (1.40)
@7 d] 21
pentru mecanismul cu angrenaj exterior
; . w; d z
si i = Lmid=21, (1.41)

@3 d} iy
petru mecanismul cu angrenaj interior.
In general, pentru mecanisme cu roti dintate cilindrice
PN S e ) (1.42)
wy d 2
Semnul " plus " se ia pentru mecanismul cu angrenaj interior,
iar "minus”- pentru mecanismul cu angrenaj exterior.

Mecanisme cu axe concurente cu roti dintate conice
(fig. 1.13)

Fig.1.13 Fig. 1.14
Raportul de transmitere pentru mecanisme cu rofi conice:

unde razele exterioare ale rotilor dintate sunt
L OP sin 51,‘
rz = OP Siﬂ t52.
OPsind, sino;

a’-;‘fﬂ (s] - sin (5;

Atunci i = <5 (1.43)
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in cazul cand &; + 6,=90°
1'12 ng52. (]44)

Mecanismul cu axe concurente in spatiu cu angrenaj
melcat (fig. 1.14). Mecanismul este alcituit din melcul 7 si roata
melcatd 2. Pe suprafata cilindrici a melcului este executati o
suprafata elicoidala de un anumit profil cu numarul de inceputuri al
elicei z;. Roata melcata are numirul de dinti z,.

Raportul de tansmitere al mecanismului cu angrenaj melcat
se determind din relatia:

L. . (1.45)
wy dp 7z

Mecanisme complexe cu roti dintate (fig.1.15).
Mecanismele complexe sunt formate din lanturi compuse din trei i
mai multe roti dintate. in acest caz rotile pot fi cuplate in serie (fig.
1.15, a) sau in cascada (fig. .15 b).

- Raportul total de

transmitere a aces-
tor mecanisme i,
se determind ca
raportul vitezei
unghiulare a ele-
mentului condu-
citor @y la viteza
unghivlard @, a
elementului n:

; @
tn=—-
a"ﬂ
Pentru mecanismul din fig. 1.15, a, numiarul de elemente n = 3.
; @
Atunci i3 =—L,
@3

Se determina raportul de transmitere pentru fiecare pereche de
rofi:
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gl g,=208 (1.46)
@2 @D 3
Inmultind intre ele relatiile (1.46) ,obtinem:

bpyodyy =L 22 - 21 _ e (1.47)
Wy @3z "Wy
deci i13=l‘}2-f23. (148)
In caz general
Ipn =412°423 134 kn_1)n- (1.49)

Asadar, raportul de transmitere al unui mecanism complex cu
elemente dintate este egal cu produsul rapoartelor de transmitere al
mecanismelor simple care intra in componenta lui, fiecare raport
fiind luat cu semnul sau.

Deoarece
I . . P _ 3 . z
ipp=t—=;iyn=~t—;iy;=t—"; itn-t)n = £ —2 (1.50)
% 2 z2 Zn-1

unde semnul "plus" este luat pentru angrenajul interior, iar "minus"
pentru angrenajul exterior. Pentru mecanismul complex cu roti
cuplate in serie §i in cascada obtinem relatiile corespunzatoare:

fp =(-1)™ 1 g gy, = (-)™ 2253%4-%m (1.51)
i1 212223%p—1
unde m este numirul de angrenaje exterioare.

Factorul (-1)™ permite sa se determine semnul raportului de
transmitere al intregului mecanism.

Mecanisme planetare. Mecanismele care au in
componenta lor roti cu axe mobile si grad de mobilitare M = 1 se
numesc mecanisme planetare. Unul dintre cele mai simple
mecanisme planetare este prezentat in fig. 1.16. Rotile / §i 3, care
se rotesc in jurul axei fixe @,, se numesc roli centrale, iar roata 2,
care are axa mobild @, legatd de elementul H, se numeste satelit.
Elementul H se numeste antrenor sau portsatelit.

Elementele mecanismului se miged cu vitezele unghiulare
relative: @y, @;, w;, wy Miscarea relativa a elementelor nu se va
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' 3 modifica daci intregului

2 mecanism 1 se va

% ' comunica o migcare
weics suplimentara in jurul axei
0; 5 0,. Daca aceastd migcare

va avea viteza egalid cu
@y, atunci elementul H va
ramane fix si mecanismul
planetar se va transforma
intr-un mecanism ordinar
cu roti dintate cu axe fixe 0, si 0,. Vitezele elementelor in urma
acestei comunicari se vor determina din relatiile:

Fig. 1.16

w{f :f{)i _a)H;
wf=w1—wﬂ; (1.52)

a)g =wg —-oyg =10.
Indicele de sus in relatie indica la elementul fixat.
Raportul de transmitere al mecanismului ordinar obtinut in
urma fixarii elementului H va fi:
H
9L _O1-0n 137 243
o w3-wg 27 z

In cazul cind se fixeaza rigid elementul 3, viteza unghiulara
wy= (), iar raportul de transmitere
H=D1OF Oy jopogdy, (153)
Bl 4 O
Deci, raportul de transmitere al mecanismului, in cazul cand
se fixeaza roata 3 va fi

ifg =1-if5. (1.54)
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1.3. Mecanisme cu came

1.3.1. Structura si clasificarea mecanismelor cu cama.
Avantaje si dezavantaje

Mecanismul cu cama (fig. 1.17) se compune, de regula,
dintr-un element conducator 7 (cu un anumit profil). numit cama.
care transmite prin contact direct elementului condus numit fachet,
0 miscare, a cirei lege este stabilita de profilul camei si de legea de
misgcare a acesteia.

Mecanismele cu cama au o utilizare larga in constructia de
masini $i in mecanismele de automatizare. In raport cu alte tipuri de
mecanisme aceste mecanisme au, in principiu, urmétoarele
avantaje:

e simplitatea constructivd si gabaritul redus, care ofera
posibilitatea realizirii cu usurintd §i sigurantd a diferitelor legi
necesare de migcare a tachetului;

» solutii de proiectare relativ simple.

Dintre cele mai serioase dezavantaje ale acestor mecanisme
se poate de retinut:

e dificultati in executia precisd a profilului camelor si asi-
gurarii conditiilor de urmarire a profilului de cétre tachet:

e aparitia unor rezistente mari in punctele sau pe linia
dintre cama gi tachet;

e uzura intensiva a suprafetei de contact a profilului camei
si, in deosebi, a tachetului (datoritd faptului ¢a cama cu tachetul
formeaza cupld cinematicd superioard), si, ca consencinid,
schimbarea legii de migcare a tachetului.

Clasificarea mecanismelor cu cama se face dupa urmatoarele
criterii:

a) dupad tipul de miscare a camei:

- cu miscare de translatie (fig. 1.17, a);

- cu miscare de rotatie (fig. 1.17, b).

b) dupa tipul de migcare a tachetului:
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- de translatie (fig. 1.17, b);
ﬂrﬂ - oscilanta (fig. 1.18).

a. b. .
ng.]]? Flg.].18

¢) dupa tipul contactului dintre camd si tachet:
- punctiform (pe varf) (fig. 1.19, a);
- pe linie (fig. 1.19, b).

Fig. 1.19
d) dupa modul de realizare a contactului dintre cama si
tachet:
- cu contact direct (fig. 1.19 a,b);
- cu contact indirect - prin intermediul rolei intermediare 4
(fig. 1.19 ¢).

1.3.2. Caracteristici geometrice ale mecanismelor cu cami

In general, un mecanism cu cami se caracterizeaza prin
urmdétoarele caracteristici geometrice (fig. 1.20).
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rp - raza minima a camei, numita gi
raza cercului de baza;
R, - raza maxima a camei;

S - cursa tachetului (S2 =R . wru)

care reprezintd diferenta dintre ra-
7za maximid si raza minimd a
camei. Pentru mecanismele cu ta-
chet oscilant este exprimatd prin
unghiul maxim de abatere a
tachetului ¥4

e - excentricitatea mecanismului
(distanta dintre linia de migcare a
tachetului si centrul de rotatie al
camei);

@, - unghiul fazei de repaus (inferior)
al tachetului;

@. - unghiul fazei de urcare (inaintare) al tachetului;

@. - unghiul fazei de coborare (inapoiere) al tachetului;

R,, R, - razele profilului fazelor de urcare §i corespunzitor
de coborare ale camei. Razele R, si R, pot fi constante, daca fazele
sunt arcuri de cerc, sau variabile, daca profilul va fi descris de alte
tipuri de curbe.

1.3.3. Analiza cinematici a mecanismului cu cama

Mecanismele cu camad, prin profilarea corespunzitoare a
camelor, oferd posibilitatea obtinerii la tachet a celor mai variate
legi de migcare, solicitate de procesele de mecanizare §i
automatizare in constructia de masini. Din analiza cinematica se
determind pozitia tachetului in functie de pozitia camei §i se scoate
in evidentd legea de miscare a tachetului, atunci cand mecanismul
este cunoscut, vitezele,acceleratiile si legile lor de variatie in limi-
tele fazelor de lucru ale ciclului de rotate al camei.
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Metodele principale de realizare a analizei cinematice sunt:
metoda grafica, metoda grafo-analitica si analitica.

1.3.3.1. Metoda grafica de analizi cinematici

Examindm metoda grafica de analizd in baza mecanismului
prezentat in fig. 1.21. Aceasa metoda se foloseste atunci cind pe
baza datelor constructive si functionale se cere de determinat
deplasarea tachetului in functie de unghiul de rotatie () al camei.
Diagrama deplasarilor tachetului pe camd se determinid in
succesiunea urmatoare:

e se executd schema
mecnismului intr-o
anumitd scara g . re-
comandata in tabelul (1.7);

e unghiurile  fazelor de
ridicare §i coborire se
impart intr-un numar egal
de unghiuri de aceeasi
marime. Astfel, la periferia
camei se obtin punctele A4,,
A?n AS; A.{,---

e cu centrul compasului in
punctul @; se duc succesiv
arcuri de cerc cu razele
O;A;, O;A;g, O;Aj,...care ng. 1.21
vor intersecta directia

migcdrii tachetului in punctele B;, B, Bj,.. Aceste puncte

reprezinta traiectoria miscarii punctului B pe directia tachetului si,

deci, deplasarea tachetului la rotirea camei pe fazele de ridicare si
coborare. In fig. 1.22, a este data diagrama deplasarii tachetului in
functie de unghiul ¢, exprimata de relatia:

Sg=Sg(¢p) (1.55)
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Dacia viteza unghiulara a camei se considera constanta,
@ — const, atunci vitezele i acceleratiile tachetului se obtin,
derivand grafic diagrama migcarii tachetului conform
relatiilor:

das ds

yuiob OB B9 BF (1.56)
dt do dt do
d ds £
By Syiy . mi( _B} . L Y
dt do dt do\ do dop?

Pentru derivarea graficului deplasarii tachetului (fig.
1.22, a) intervalele 7-2, 2-3, 3-4,...se inlocuiesc prin coardele
B;-B>, B:-B;, Bsi-B,...., deci pe aceste intervale de miscare
viteza variabila a tachetului se inlocuieste prin miscari cu
viteze constante, egale cu vitezele medii pe fiecare portiune a

unghiului @ de rotatie a camei. Pe axa ¢ a derivatei d—:—‘-’— din
17

partea stdnga a originii coordonatelor, la o distanta arbitrara
b, se marcheaza un punct P,. Din acest punct se traseaza
dreptele P,;, P, P.j3.., paralele cu coardele
corespunzitoare B;-B;, B-B;, Bs-By,... Aceste drepte impart
axa vitezelor in segmente [-2, 2-3, 3-4,... proportionale cu
vitezele medii ale tachetului pe portiunile corespunzatoare
@uai-1) ale axei. Astfel,obtinem o linie fréntd in forma de
scardi, care reprezintd schimbarea vitezelor medii pe portiuni
de unghi @ in limitele fazelor de lucru. Graficul real al
vitezelor se obtine prin inlocuirea acestei linii frante cu o linie
continud, care intersecteaza mijlocul fiecarei trepte pe sectorul
corespunzitor. Viteza reald intr-un anumit punct ¢, se
determina conform relatiei:

Vi =mﬁ=2”—‘(s'm). (1.58)

dp by py

adp =
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Sek ﬁd

Fig. 1.22
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Diagrama acceleratiilor se construieste prin derivarea
graficului vitezelor (fig. 1.22, ¢), in ordinea expusa mai sus.
Acceleratia aj; se determina din relatia:

2
L BRSO (1.59)
2 " b.b, 42
a'qo v¥a f”w
in cazul cand b,=b,=H
2
w \ "
aj; Z-—Z*E-%SB,‘. (160)
H* pg

1.3.3.2 Metoda grafoanalitica
L

in acest caz se inlocuieste cupla superioara a
mecanismului cu camd printr-un lant cinematic cu cuple
inferioare si apoi se foloseste metoda planurilor vitezelor si
acceleratiilor, examinate mai sus, pentru a determina vitezele
si acceleratiile tachetului. Pentru a putea transforma cupla
superioara intr-un lant cinematic cu cuple inferioare este
necesar si se cunoasca sau sa se determine razele de curbura
ale profilului camei pe portiuni. In cazul camelor la care
profilul este format dintr-o singurd curbd, se obtine un singur
tip de mecanism inlocuitor, la care dimensiunile se schimba
pe portiuni, odaté cu razele de curbura.

Dacd profilul camei este realizat din curbe diferite,
atunci mecanismul cu cupli superioard se inlocuieste cu mai
multe mecanisme inlocuitoare cu cuple inferioare, fiecare
corespunzitor tipului de curba a porfiunii profilului.

Determinarea vitezelor si acceleratiilor tachetului se
face pe noul mecanism obtinut prin transformare.
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1.3.3.3. Metoda analitici

Aceastd metoda da cele mai precise rezultate. De regula
se porneste de la ecuatia profilului in coordonate polare. Se
poate proceda si in acest caz la inlocuirea mecanismului cu
cuplda cinematica superioard cu un mecanism cu cuple
inferioare. Stiind legile de migcare a mecanismului obtinut se
determina viteza si acceleratia tachetului.

1.3.4. Elemente de sintezii a mecanismului cu cama

Problema principald care se formuleazi la alegerea
mecanismului cu cama este ca, pornind de la legea de miscare
a elementului condus (tachetului), sa se determine profilul si
dimensiunile camei. Miscarile elementului conducitor si
condus se dau, de obicei, analitic, prin ecuatii de migcare, sau
grafic, sub forma diagramei deplasarii. Caracterul acestor
ecuatii sau diagrame poate fi diferit, in functie de conditiile de
migcare prescrise.

Legile de baza ale migcdrii tachetului. Din punct de
vedere tehnic, mai usor realizabile in mecanismele cu cama
sunt legile de variatie a migcarii tachetului in functie de
unghiul ¢ de rotatie a camei sub forma de:

a) linie dreapta;

b) parabola;

¢) cosinusoida;

d) sinusoidi;

) de migcari combinate.

In primul caz spatiul parcurs § de tachet pe faza de
urcare i de coborére variaza in functie de unghiul ¢ conform
relatiei:
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S=C;p+0C;. (1.61)

Derivand relatia (1.61) de doua ori succesiv in functie
de timp se obtine:

¥ owgn =g, (1.62)
@ w?

Asadar, elementul condus se va migca uniform, cu
acceleratia nuld pe fazele de urcare si cobordre. Diagrama
deplasirilor, vitezelor si accelerdtnlor acestor legi de migcare
este prezentata in fig. 1. 23. Insd in punctele 1, f, d, in care

viteza tachetului igi schimba
St sensul, acceleratia teoretic
va tinde spre infinit, de
aceea, In aceste puncte,
fortele dinamice care vor
v apdrea in cuplele cinematice
0 E ale  mecanismului  vor
f d |¥t deveni, de asemenea,
at teoretic infinit de mari. In
- _ aceste puncte se produc
oot o d ¥t  socur, numite socuri dure.
Fig. 1.23 Pentm a reduce socurile, in
practicd, zonele punctelor de
cotitura se inlocuiesc cu arcuri de cerc racordate la panta de
urcare si cobordre a tachetului. Fortele dinamice in acest caz
vor avea o valoare finita si mecanismul va suporta un §oc
moale. Aceasta lege se foloseste cand viteza unghiulard @ a
tachetului este mica.

Daca legea de migcare a tachetului este reprezentata
printr-o paraboli in functie de unghiul de rotatie ¢ al camei,
deplasdrile se prescriu de relatia:

S‘—“C”DZ-FCZ({J*‘C‘;. (163)

0
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Prin derivearea relatiei (1.63), succesiv de doua ori in
functie de timp, se va obtine:

_"t__‘:zciq’_!_c‘,‘,‘. L:2C“ (1.64)
® @3

unde , = 42 este viteza unghiulara a camei.
dt

Din (1.64) se poate constata ci legea de variatie a vitezei
tachetului este liniard, iar acceleratia este constantd atunci
cand @ - const.

In fig. 1.24 se arata graficele diagramelor caracteristi-
cilor cinematice ale acestei legi de migcare. Pentru legea para-
bolicd se obtine migcare
uniform accelerata a .
tachetului cu acceleratii \
limitate si deci forte
dinamice limitate. De aici S s i B 7
reiese, ca mecanismul va
suferi socuri moi, ceea ce
permite ridicarea vitezei @ Yt
unghiulare @ a camei.

Legea de miscare
sinusoidald a tachetului (A
este reprezentatd de relatia:
§=Cy SfﬂK(D+C2(D+C3.

(1.65)

Dacad se deriveaza
relatia (1.65). succesiv de doud ori in functie de timp, se
obtine:

=)

Fig. 1.24

l:KC; cos Ko +C;,

) (1.66)
? - —KZCI sin K.

wZ



Bazele teoriei mecanismelor si masinilor 57

In fig. 1.25 se prezinta legea de variatie a deplasirilor S,

a vitezei v §i a acceleratiei a ale tachetului in functie de
unghiul de rotatie al camei.

Remarcam faptul ca

in cazul legii de migcare

sinusoidale, in functionarea mecanismului cu cama lipsesc
atat socurile dure, cat si cele moi.

S-au examinat citeva din legile cele mai simple de

migcare. Insd in practica proiectarii masinilor, mecanismele cu
cama in unele cazuri se proiecteaza pe baza unor legi mult mai

Y

P

L

-

av,

Fig. 1.25

-'ur

complicate ale migcarii, care
pe unele portiuni ale pro-
filului tachetului pot cuprinde
unele din legile examinate
mai sus.

Facand comparatie intre
aceste legi de miscare, este
evident, ca la proiectarea unui
mecanism concret, in alegerea
legii migcarii trebuie sa se tina
cont nu numai de deplasarea
elementului condus, ci si de
vitezele si acceleratie cu care
se efectueaza aceste deplasari.

1.3.5. Determinarea dimensiunilor de baza ale
camei dupi unghiurile de presiune

1.3.5.1. Unghiul de presiune si influenta lui asupra
dimensiunilor camei

Pe langa realizarea unor legi de miscare impuse
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tachetului, mecanismele cu cama trebuie proiectate astfel,
incat transmiterea migcarii sub actiunea fortelor si evite
fenomenul de autoblocare. In timpul functionirii la
interactiunea camei cu tachetul (fig. 1.26), pe directia
normala n-n apare forta de presiune P. Unghiul « cuprins
intre directia de actiune a fortei P si directia de miscare a
tachetului se numeste unghi de presiune a tachetului asupra
camei. Descompunem forta P in doua componente T si /V:
T_Pco.sa, (1.66) -
N = Psina. N h
Forta T provoacd deplasarea Rk
tachetului pe directia miscirii si se
numeste fortd utild. Forta N actio-
neaza pe directia normala a supra-
fetei ghidajului tachetului si cre-
eazi forte de frecare F intre ghidaj
si tachet. Din relatia (1.66) se vede
cd odatd cu cresterea unghiului de
presiune a, creste forta N si pro-
portional cu ea forta de frecare:
F=fN=fPsina,
unde f este coieficientul de frecare
dintre tachet si ghidaj.
Pentru evitarea autoblocarii mecanismului este necesar
sa se satisfaca inegalitatea:

Fig. 1.26

F<T, (1.67)
sau luand in consideratie relatiile (1.66) si (1.67):
fPsina<Pcosa.
De aici
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f ;
P— (1.68)
ga < G

Din relatia (1.68) reiese, ca mecanismul va functiona
normal atunci cand unghiul de presiune maxim:

1
D < arctg—f. (1.69)

In cazul cind unghiul a depiseste aceastd valoare, se
produce autoblocarea §i, ca consencintd, distrugerea
mecanismului. Acest unghi, in limita unui ciclu de lucru al
mecanismului, isi schimba valoarea de la “zero” pana la Qmax-
De aceea la etapa de proiectare a mecanismului este necesar
de determinat  valoarea lui maxima si pozitia camei,
corespunzitoare acestei valori a unghiului de presiune.

1.3.5.2. Determinarea razei minime a camei dupa
unghiurile de presiune

Pentru evitarea autoblocarii mecanismului cu cama, se
recomandi ca unghiul maxim de presiune @, < 30° pentru

mecanisme cu tachet de translatie $i o < 45° pentru

mecanisme cu tachet oscilant. Aceastd conditie poate fi

asigurata prin atribuirea razei ry a cercului de bazi al camei a

unei valori superioare unei limite minime ry > rpmp. Din

planul vitezelor elementelor mecanismului (fig. 1.27) reiese:
V2

wa="22 = Y2 — i (1.70)
vy ru;(r0+.5'2) F’0+S2
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Luéand in consideratie ca

vo _Va_ as _as
w; @ wdt dp’

relatia (1.70) se va scrie:

(1.71)

in cazul pozitiei inferioare a tachetului (cand S,= 0)
avem:
_ds 1 __as
A9 Tymin AP Ty min
Din relatia (1.72), folosind graficul derivatei deplasarii
tachctuluid*%qo (fig. 1.22, b), valoarea minima a razei

(1.72)

8 gy

minimale g, a camei se poate determina prin metoda grafo-
analitica. Pentru aceasta, pe axa verticala (fig. 1.28) se depun
deplasarile tachetului S, iar pe cea orizontald, pentru fiecare
pozitie a tachetului S;, se depune ordonata corespunzitoare
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dS%¢, in directia perpendiculard pe viteza v, rotita dupd
1 ;

sensul vitezei unghiulare @;. Prin extremitatile segmentelor
ds%q)_ se traseazi o curbd continui lin inchisa, la care din
I

ambele parti ale axei verticale § se duc tangente cu unghiul
amax. L4 intersectia acestor tangente se afld punctul de rotatie
al camei cu raza cercului de bazid rgmn. Pentru construirea
profilului camei conform legii cunoscute a miscarii tachetului,
la raza roms se adaugd deplasirile (Si) pe fazele de lucru
corespunzatoare.

1.4. Elemente din statica si dinamica mecanismelor

Statica si dinamica mecanismelor si a masinilor are ca
obiective principale:

a) studiul fortelor care actioneaza asupra mecanismelor
(sau asupra masinii) si a fortelor care produc migcarea lor;

b) studiul bilantului energetic al mecanismelor (a relatiei
dintre lucrul efectuat de fortele care actioneazd asupra ele-
mentelor componente i a mecanismului in intregime):

¢) studiul miscarii reale a mecanismelor sub actiunea
fortelor date;

d) stabilirea posibilititilor care si asigure regimuri de
miscare ale mecanismelor, solicitate de necesitatile practice.

1.4.1. Forte care actioneazi asupra elementelor
mecanismelor

Problema determinarii fortelor in mecanisme are 0 mare
importantd practicd pentru calculul si alegerea rationala a
formei si dimensiunilor pieselor.
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in timpul functionarii mecanismului asupra elementelor
se exercitd o serie de forte exterioare, dintre care fac parte:
fortele motoare, fortele de rezistenta si fortele gravitationale.
Pe langa aceste forte, in legéturile (cuplele cinematice) dintre
elemente apar forte de reactiune si, drept consencinti, a
fortelor de frecare. Reactiunile §i fortele de frecare, in raport
cu intregul mecanism, sunt forte interioare. Reactiunile in
cuplele cinematice apar nu numai datoritd fortelor exterioare,
ci gi fortelor dinamice care provin din miscirile elementelor
cu acceleratie, numite forte dinamice suplimentare, sau forte
de inertie. _

Fortele motoare. Se numesc motoare acele forte, care,
fiind aplicate asupra elementului conducitor, tind sa accelere-
ze migcarea lui. Fortele motoare in mecanism produc numai
lucru mecanic pozitiv.Vectorul acestor forte coincide intotdea-
una cu directia si sensul miscarii punctului de aplicatie sau
formeaza cu viteza acestuia un unghi ascutit.

Forte de rezistenta sunt fortele, care tind sa incetineze
migcarea elementului conducator. Lucrul mecanic al acestor
forte este intotdeauna negativ.

Fortele de rezistenta se impart in: forte utile, la invin-
gerea carora se produce lucru mecanic destinat pentru
efectuarea unui proces tehnologic, pentru care se construieste
magina sau mecanismul respectiv, si forte de rezistenti
neproductive sau daunatoare, la invingerea cédrora se consuma
un lucru mecanic suplimentar, la cel necesar la executarea
procesului  tehnologic. Dintre fortele de rezistenta
neproductive fac parte fortele de frecare. Fortele de frecare
sunt aplicate in zonele de contact ale suprafetelor cuplelor
cinematice si sunt indrepretate in sens opus vitezei miscarii
relative ale acestor suprafete. Intre forta de frecare F
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(fig. 1.29) si forta normald N pe suprafata de contact exista
relatia:

Fr=fN, (1.73)
unde f este coieficientul de proportionalitate, numit si
coieficient de frecare cu alunecare.

Valorile acestui coieficient depind
de natura materialelor din care sunt
confectionate  elementele  cuplelor
cinematice, de regimul de frecare
(uscata sau cu ungere), de viteza relativa
a suprafetelor in contact (tabelul 1.7).

Tabelul 1.7
Valorile coieficientului de frecare cu alunecare pentru diferite
cupluri de materiale

Fig. 1.29

Cuplul de Frecare uscata Frecare cu
materiale ungere
Otel - otel 0,19 0.05...0.1
Otel - fonta 0,18 0,05 ...0,15
Otel - bronz 0,15...0,18 0,07 ...0,15
Fonta - bronz 0,15...0,2 0,07 ... 0,155

Fortele de inertie F, apar asupra corpurilor cu o
oarecare masa m la migcare accelerata. La calculul fortelor de
inertie la miscarea de translatie vectorul F;se aplica in centrul
maselor elementului i se determina din relatia:

F; = —ma, (1.74)
unde m este masa elementului, kg ;

a - acceleratia centrului maselor, m/s’.
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In cazul migcarii de rotatie a elementului, se determina
momentul de inertie M, din relatia:
M;=-I-¢, (1.75)
unde £ este acceleratia unghiulara a elementului, s ;
I - momentul de inertie al elementului mecanismului

fatd de centrul maselor 7= | rldm;

r - raza de inertie a masei elementului.
1.4.2. Calculul fortelor in mecanisme plane

Problema de calcul a fortelor in mecanisme se reduce la
determinarea vectorilor reactiunilor in cuplele cinematice si
este posibil de solutionat numai dupd analiza structurald si
cinematicd a mecanismului, cind sunt cunoscute grupele
assurice, din care este compus mecanismul, legile de miscare,
masele si momentele de inertie ale maselor elementelor.

Daca in calcul nu se includ fortele de inertie ale elemen-
telor, atunci calculul se numesgte static. Cand in calcul se iau in
consideratie si fortele de inertie, calculul se numeste dinamic.

Pentru efectuarea calculului fortelor in mecanism este
necesar ca mecanismul sa fie descompus in grupe de elemente
static determinate. Aceasta cerintd o respecta grupele assurice
pentru mecanisme cu cuple cinematice inferioare de clasa a
cincea. La calculul reactiunilor in cuplele cinematice, se
examineaza starea de echilibru a fiecarei astfel de grupe.

In baza calculului fortelor este pus principiul
D'Alembert. Conform acestui principiu, orice sistem mecanic
dinamic se reduce la un sistem static prin aplicarea nemijlocita
asupra elementelor a fortelor i a momentelor lor de inertie.
Ecuatia de echilibru a unui element al sistemului are forma:
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SF+G+) R+F;=0;

> M=0.

unde > F este suma forfelor exterioare aplicate asupra

(1.76)

elementului examinat;
G - forta de gravitatie a elementului;
> R- suma fortelor de reactiune aplicate asupra

elementului examinat din partea elementelor conjugate;
F, - forta de inertie a elementului;
> M =0- suma momentelor tuturor fortelor aplicate

asupra elementului.

Determinarea fortelor de reactiune in cuplele cinematice
se face in urmatoarea ordine:

a) asupra elementelor mecanismului se aplica toate
fortele si momentele fortelor exterioare cunoscute (fortele de
gravitatie, fortele de inertie, fortele de rezistenzta utile);

b) mecanismul se descompune in grupe structurale static
determinate, iar asupra cuplelor exterioare se aplica fortele de
reactiune;

c) determinarea fortelor de reactiune in cuplele
cinematice exterioare se face, in primul rand, pentru grupa
structurala cea mai indepartata de la elementul conducator;

d) se determina fortele de reactiune in cuplele
cinematice interioare ale grupei examinate;

e) succesiv se determina fortele de reactiune in cuplele
cinematice ale celorlalte grupe structurale, ultima fiind grupa
mecanismului initial de clasa intai, cu elementul conducitor.

In calitate de exemplu examinim analiza fortelor in
mecanismul biela - manivela (fig. 1.30). Acest mecanism este
alcituit din doua grupe assurice: mecanismul initial de clasa
intai (elementul conducator I si batiul 4) si grupa assurica de
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clasa a doua, ordinul doi, tipul doi (elementele 2 si 3).

Toate fortele exterioare aplicate asupra elementelor
mecanismului sunt cunoscute din conditiile problemei, fortele
si momentele de inertie se determinad prin calcul conform
metodei examinate mai sus.

Se cere de examinat fortele de reactiune ale cuplelor
cinematice R;, in cupla de rotatie B, R;,- in cupla de rotatie

Fig. 1.30
C, R,3- reactiunea elementului 4 asupra elementului 3 in

cupla de translatie D, R,;- reactiunea elementului 4 asupra

elementului 7 in cupla de rotatie A si momentul de echilibru
al elementului 1- M.
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Problema se rezolva prin metoda grafo-analiticd in
urmitoarea ordine:

e se costruieste planul de pozitie al mecanismului
(fig. 1.30, a) in scara g si se aplica asupra elementelor vectorii
fortelor exterioare: F; este forta de inertie a elementului Z;
F;;,M;,- forta si momentul de inertie ale elementului 2; F;
- forta de rezistenta utila a elementului 3. Fortele de frecare se
neglijeaza. Momentul M; de echilibru al mecanismului
actioneaza asupra elementului conducitor;

® de la mecanism se desprinde grupa assurica alcatuita
din elementul 2 s1 3 (fig. 1.30, b) (grupa este de clasa a doua,
ordinul doi, tipul doi);

e se aplica vectorii fortelor exterioare de actiune asupra
matice exterioare R;, si R,; si se alcdtuiesc ecuatiile de
echilibru ale acestor forte:

Ri; +F;3 + F3+ Ry3 =0. (1.77)

In aceastid ecuatie avem trei necunoscute: modulul si
directia fortei de reactiune R;, si modulul fortei de reactiune
R,;. Vectorul R,; este orientat perpendicular pe directia x-x.
Pentru a rezolva ecuatia (1.77), descompunem vectorul fortei
R;, in doud componente: R],- perpendiculari pe linia BC, si
R, - paralela cu linia BC. In acest caz ecuatia (1.77) se scrie
in forma:

Rl +R5+Fj3+F3+Ry3=0.

Modulul vectorului R/, se determind din conditia de
echilibru a momentelor fortelor aplicate asupra elementului 2
fata de punctul C:



68 Mecanica aplicata

> Mc =0, (1.78)
sau desfasurat:
Riz lpc ~Miz~Fiz hy=0
de unde
R, = Fizh2 + Mz
Rt
Ipc

in care h; este bratul fortei F,,.

Modulul fortei F;; si momentul M;, de inertie ale
elementului 2 se determina din relatiile:

Fip=-myac, Mj;=-1¢;;

e se construieste planul fortelor (fig. 1.30, ¢) in scara
HMr, ca suma vectoriala a fortelor ce actioneaza asupra grupei
examinate. Pentru aceasta folosim metoda de miscare pe
conturul poligonului fortelor.

Dintr-un punct @ ales in plan trasam segmentul (ab),

paralel cu vectorul fortei R,. Lungimea segmentului va fi

R!
(ab) =12
HF
Acest segment va reprezenta pe plan vectorul fortei R/, .

Din punctul b, paralel cu vectorul F;; depunem

F,
segmentul (bc)=—2  jar din punctul ¢ - segmentul

HF

= . == .
(ed)=—3-, paralel cu segmentul fortei F;. Prin punctul a
HE
trasam o linie paralela cu linia BC - linia de actiune a vecto-
rului fortei F/5, iar din punctul d - o dreaptd perpendiculara

pe directia x-x. Aceastd linie corespunde cu directia vectorului
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fortei R,;. La intersectia acestor linii obtinem punctul e.
Segmentul (ae) va reprezenta pe plan vectorul fortei R/, iar
segmentul (be) - vectorul fortei R ;2 - Modulele necunoscute
ale vectorilor fortelor de reactiune cautate se determini ca
produsul lungimii segmentului corespunzator de pe planul
fortelor cu scara u;
e forta de reactiune in cupla cinematicd interioara C
R;; se determina din ecuatia vectoriala de echilibru a
elementului 2:
R;> + Fj3+ Rz =0. (1.79)
Pe planul fortelor (fig. 1.30, c), segmentul (ce) in scara
(r reprezintd vectorul fortei R;,.
Forta de reactiune R,;este reprezentata prin segmentul
(de);
® se determina fortele de actiune asupra elementului
conducator 7 (fig. 1.30, d). Asupra acestui element sunt
aplicate  fortele R;; =—R,;, determinate din punctul
precedent, R,; si momentul de echilibru M. Din ecuatia de
echilibru a momentelor fatd de punctul 4 rezulta:
M; =Rjyhy;, (1.80)
unde />, este bratul fortei R, .
Forta de reactiune a elementului / R,; se determini din
ecuatia vectoriala :
Ry +F;; + Ry =0. (1.81)
Construrim planul fortelor de actiune asupra elementului
I (fig. 1.30, e) in scara up, din care se determini modulul
acestel forte Ry; =(ca)ug.
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1.4.3. Analiza fortelor in mecanisme plane prin
metoda lui N. E. Jukovskii

Analiza fortelor in mecanism §i studiul dinamic se
poate efectua folosind principiul deplasarilor virtuale.
Conform acestui principiu, daca asupra unui sistermn mecanic
actioneaza o serie de forte exterioare, inclusiv si cele de
inertie, la deplasarea elementara a sistemului suma lucrurilor
mecanice elementare ale fortelor este egala cu zero:

D FudSy cosay =0, (1.82)

sau
FidS;cosa; + FydS;cos ay+..+FdSy cosay =0, (1.83)
unde:

F este forta aplicatd in punctul & al sistemului;

dS - deplasarea elementara a punctului &;

ay - unghiul dintre directia vectorului fortei Fj si
directia deplasdrii punctului k.

impartind fiecare componenti a relatiei (1.82) la timpul
elementar dt ,obtinem:

D Fyvy cosay =0, (1.84)
unde v este viteza punctului &.

Deci, puterea elementard a fiecarei forte este egala cu
produsul dintre modulul fortei care actioneaza in punctul & si
proiectia vitezei pe aceasta directie.

Produsul ZFk vy cosay poate fi interpretat ca

momentul fortei Fy cu bratul A, = v, fatd de un anumit punct

pv (fig. 1.31 a). Bratul Ax ,numit parghia rigida a lui Jukovski
se obtine prin rotirea planului vitezelor sistemului examinat
la 90°. Folosind parghia lui Jukovski, relatia(1.84) ia forma:
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> Fyhy =0. (1.85)

k

Din relatia (1.85) se poate
usor determina forta de
echilibru al sistemului mecanic,
cind sunt cunoscuti vectorii
fortelor exterioare gi  este
construit  planul  vitezelor
punctelor de aplicatie al acestor
forte.

Cand asupra sistemului
actioneaza §i momente de

Fig.1.31 rotatie (fig. 1.31, b), fiecare
moment se examineaza ca un cuplu de forte:
Fyp=-—y) (1.86)
L4

unde L4 este distanta dintre punctele A4 si B.

Aceste forte se aplicd conform sensului in punctele
corespunzatoare A §i B. Momentul de rotatie M poate fi
aplicat pe planul parghiei lui Jukovskii si fara a fi descompus
in cuplu de forte. Valoarea acestui moment se determini din
relatia:

' - ab
M =F,(ab)=M =" (1.87)
Lap
unde ab este lungimea segmentului (ab) de pe planul vitezelor
sistemului intors la 90°. Cind segmentele ab si AB au sensuri
opuse, momentele M si M se iau cu sensuri opuse.

Luand in consideratie expresia (1.86), relatia (1.85) se
scrie in forma:

> Fihy +Y My =0. (1.88)
k k
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Examinidm aplicarea metodei parghiei lui Jukovskii in
cazul mecanismului din fig. 1.32.

Asupra acestui mecanism actioneaza in punctul B forta
de rezistentd F3, iar in punctul S, - forta de inertie Fi; si
momentul de inertie M;,.

Intr-un punct arbitrar p, aplicdim planul vitezelor, in
scara 4, rotit la 90°. Transferam vectorii fortelor F; si Fj; pe
planul vitezelor, corespunzitor in punctele b sis;. Valoarea
momentului

AB
Ludnd in consideratie
ca segmentele ab si
l4p au sens opus, se
lau cu sens opus §i
momentele M;; si
M ;5. In punctul a al
planului vitezelor se
aplica forta de echi-
libru a elementului
conducator I, F,;,
perpendiculara  pe
segmentul p.a.

Fig. 1.32 Alcatuim ecua-
tia de echilibru a mecanismului

F3[pyb] - Fizhiz + M ~ Fj.p,a=0,
- f;?[va] — Fizhiz + M
pya

Momentul de echilibru al elementului conducator I:
M,;=Feploy-

de unde Ffe
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2. BAZELE CALCULULUI LA REZISTENTA
2.1. Generalititi

Cum s-a mentionat anterior, fiecare lant al mecanismului include
una sau mai multe piese. Siguranta in exploatare si durabilitatea
organelor de masini §i a mecanismelor este asigurati, in primul rind, de
corectitudinea calculelor de rezistentd. In acest scop este necesara o cat
mai precisa determinare a naturii, marimii, directiei §i sensului fortelor §i
momentelor, a solicitarilor statice s1 de oboseala, pe care acestea le
proveaca. De aici reiese ca la rezolvarea problemelor de rezistenta se are
in vedere, in primul rand, urmatoarele doua cnterii:

- economia de material;

- buna functionare, adica respectarea conditilor de rezistenta,
nigiditate i stabilitate.

Prin rezistentd se intelege capacitatea constructiei, elementelor si
pieselor ei de a suporta o anumita sarcind fara a se distruge.

Prin  rigiditate se subinfelege capacitatea constructiei, a
elementelor g1 pieselor ei de a se opune deformatiilor sub actiunea unor
sarcini, Mai exact, pentru sarcinile date deformatille nu trebuie si
depaseasca o anumitd valoare stabilita in conformitate cu cerintele
inaintate fata de constructie.

Stabilitate se numeste capacitatea constructiei sau a elementelor
el de a~i mentine forma iniiald a echilibrului elastic.

Rezistenta materialelor rezolva urmatoarele categorii mari de
probleme:

- probleme de dimensionare, prin care se stabilesc dimensiunile
optime ale pieselor proiectate;

- probleme de verificare, prin care se determind daca un corp
solid cu anumite dimensiuni respectd sau nu, sub actiunea fortelor
exterioare, conditiile de rezistentd, rigiditate si stabilitate;

- probleme de calcul al sarcinii admisibile, cunoscandu-se in
acest caz materialul, dimensiunile §i modul de solicitare.
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La stabilirea relatiilor de calcul nu pot fi luate in consideratie
multimea de factori ce influenteazi constructia, §i nici
particularititile constructiei ca atare. Din aceste motive, pentru
studierea unei constructii din corpuri reale se foloseste o varianta mai
simpla a acesteia, numitd schema de calcul. Tot in acest scop se
utilizeaza unele afirmatii nedemonstrate, dar suficient de apropiate de
adevar, numite ipoteze sau principii, cum sunt:

® ipoteza mediului continuu §i a omogenitafii, care considerd
toate materialele folosite ca un mediu continuu si omogen, care
umple tot spatiul reprezentat de volumul lor;

e ipoteza izofropiei. Materialele se considera izotrope, daca ele
au aceleagi constante elastice in toate directiile. in caz contrar
materialele sunt anizotrope;

e ipoleza elasticitatii perfecte, prin care se considerd, ca pana la
anumite valori ale tensiunilor unitare, odatid cu disparitia sarcinilor
care le-au cauzat dispar complet si deformatiile, §i corpul capita
forma si dimensiunile initiale;

e ipoteza proportionalitdtii dintre tensiuni si deformatii prin
care se considerd ca materialul satisface relatia lu1 Hooke. Ca o
consecintii a acestei ipoteze se poate aplica principiul superpozitiei
(suprapunerii efectelor). In baza acestui principiu tensiunile unitare si
deformatiile care se produc intr-un corp sunt independente de ordinea
aplicarii fortelor.

e jpoteza lui Bernoulli care se formuleaza astfel: o sectiune
plana si normala la axa barei inainte de deformare, riméane plana i
normala la axa i dupa deformare.

Clasificarea corpurilor. Orice magind se compune dintr-un
numir de piese numite organe de magini. Desi forma acestora este
uneori deosebit de complicata, rezistenta materialelor le
schematizeaza la anumite forme simple, convenabile pentru stabilirea
relatiilor de calcul. Din acest punct de vedere corpurile se impart in
trei categorii mari:

1. Corpuri la care una din dimensiuni este mult mai mare
decit celelalte doua numite bare. Dupa destinatie si modul de
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solicitare a lor barele poarta diferite denumiri:

- tiranti - solicitati numai la intindere;

- stdlpi - solicitati numai la compresiune;

- grinzi - solicitate la incovoiere;

- arbori - solicitati la rasucire si incovoiere.

2. Corpuri cu doua dimensiuni mai mari fata de ceea de a treia,
numite placi.

3. Corpuri masive care au cele trei dimensiuni aproximativ de
acelagi ordin de marime. Din aceasta grupa putem exemplifica: bile si
role de rulmenti, tuburi cu pereti grosi, blocuri de fundatie s.a.

Forte exterioare si forte interioare. Forta este mirimea ce
caracterizeaza interactiunea dintre corpuri. Orice organ de masina sau
constructie, destinat unui anumit scop, este supus actiunii unor forte
sau cupluri de forte care pot fi:

- sarcini de volum i de suprafatd. Sarcinile de volum sunt
fortele de masa si de inertie, la fel §i sarcinile electromagnetice.
Sarcinile de suprafata pot {i concentrate sau distribuite. Prin sarcina
concentratd se intelege sarcina care actioneaza pe o suprafata destul
de micd, comparativ cu dimensiunile corpului. Sarcina distribuitd
poate fi pe suprafatd sau pe linie, de asemenea, poate fi uniforma sau
neuniformai;

- forte de legaturd, care sunt aplicate in reazeme §i prezinti
forta de interactiune a corpului cu reazemele.

Spre deosebire de mecanica teoretica in rezistenta materialelor
fortele nu pot fi considerate vectori alunecatori, deoarece prin
deplasarea punctului de aplicare a fortei pe suportul ei se schimba
starea de solicitare a corpului.

Ca urmare, in rezistenta materialelor forta trebuie considerata
drept vector legat de punctul de aplicare.

Un interes deosebit il prezinta fortele interioare, care arata
acfiunea unei parti a corpului asupra celeilalte si invers. Natura
fortelor interioare este explicatd de teoria de interactiune reciproca
dintre moleculele corpului solid. Aceste forfe existd in corpuri
totdeauna si se schimba ca intensitate §i marime sub actiunea fortelor
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exterioare asupra corpului. Anume aceste forte interioare numite si
tensiuni, prezintd unul din obiectivele rezistentei materialelor. De
obicei, fortele interioare au diferite valori in diferite puncte ale
corpului, de accea una din problemele principale constd in
determinarea tensiunilor in fiecare punct al corpului. Cunoscind
distribuirea tensiunilor in corp se poate stabili punctul periculos siin
aceasta baza se poate aprecia daca corpul va rezista sau nu actiunii
tortelor exterioare.

Pentru determinarea acestor tensiuni interioare se utilizeaza
metoda sectiunilor, care consta in:

-*sectionarea imaginard a corpului cu un plan prin punctul
unde urmeaza sa fie determinate tensiunile interioare:;
- prezentarea pe portiunile
de corp obtinute prin

sectionare a fortelor
exterioare §1 a tensiunilor
interioare;

- calcularea  tensiunilor
interioare in urma aplicarii
conditiilor de echilibru la
fiecare portiune de corp.

Fie ca avem un corp
care sub actiunea unui
sistem de forfe exterioare
P, P, wy Py se afla in
echilibru (fig. 2.1, a).
Trebuie calculate tensiunile
interioare  intr-un  punct
oarecare M. Sectionim
corpul cu un plan arbitrar z
care trece prin punctul M.
Pe suprafata sectiunii se vor
dezvolta o infinitate de forte interioare extrem de mici (fig. 2.1, b).
Vom numi raportul A P/A A= p,, - tensiune medie.
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Micsordand aria clcmﬂd de suprafata la limita, vom obtine:
lim - p{N / mm? ]
Ad—0 AA

Mirimea vectoriald p se numeste tensiune totala in punctul M
sau ftensiune care are o orientare oarecare. Atunci proiectiile
vectorului pe normala n-n la sectiune si in planul sectiunii vor fi o si
7, numite respectiv fensiune normald §i tangentiald. Adica
p =c+7t .Totodatd, este ugor de observat ca toate fortele de
interactiune dintre molecule, oricat de mici ar fi ele, pot fi deplasate
paralel intr-un punct - centrul de greutate al sectiunii, si reduse la doi
vectori: forta rezultanta R §i momentul rezultant M . Pentru
comoditate alegem un sistem de coordonate X¥Z orientat astfel incat
planul XOZ sa coincida cu planul sectiunii, jar axa x sa fie
perpendiculari (normala) la sectiune, si proiectand vectorii R si M
pe axele de coordonate obfinem sase componente: trei forte (V, Qy
Q,) si trei momente (M, M,, M) (fig. 2.2). Aceste sase
componente formeaza eforturile interioare in sectiunea dati, care
pot fi determinate din
conditia de echilibru a
partii analizate, adica
sunt necesare sase
ecuatii. Aceste  gase
componenie se numesc:
N - forta normala; @, Q,
- forte taietoare, de
forfecare; M, - moment
de rasucire; M, , M, -
momente incovoietoare. Fig. 2.2

Este evident faptul
cA atét vectorii torsorului R si M , cét si vectorul tensiunii totale
sunt functie de orientarea planului 7.

Deformatii si deplasdri. Spre deosebire de corpul rigid
corpurile reale sub actiunea unui sistem de forte se deformeazi, adica
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isi schimba forma si dimensiunile.
Deosebim deformatii liniare si
unghiulare (deplasari). Sub termenul de
deformatie liniara intelegem
schimbarea distantei dintre doua puncte
ale corpului, iar sub cel de deformare
unghiulara se subintelege deformarea
unghiurilor (fig. 2.3).
In afard de aceasta deformatiile
Fig.2.3 pot fi elastice si plastice. Deformatii
elastice sunt deformatiile care dispar
complet odata cu inlaturarea sarcinilor, adica revin total la
dimensiunile si forma initiala).
Deformatii plastice sunt deformatiile care raman si dupd
inlaturarea sarcinilor. Ele se mai numesc deformatii remanente.

2.2. intindere si compresiune

O bari se considerd solicitatd la intindere $i compresiune daca
in sectiunile transversale ale ei se dezvoltd numai forta normala V.
Fie o bari dreapta solicitati de doua forte P ( fig. 2.4.) se afla

p p in conditic de
+ - . - ) _‘_.. echilibru. Atunci
intr-o sectiune

f_] transversala se

p N N
4—5—» E—.— vor dezvolta

fortele normale V.

Fig. 2.4 Din conditia de
echilibru N=P.
Tensiunile normale in sectiune vor fi o= J: " (2.1)

unde A este aria sectiunii transversale a barei. La randul lor barele
solicitate la intindere se deformeaza (fig.2.5) longitudinal si
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transversal. Alungirea totala longitudinald este A4Al=1["-1, iar
deformatia totald transversala-Ad =d~d. Deformatiile specifice

longitudinale & i o )
H@svemdeg_tm X g F = p
prima prin relatiile 2 I _ .
e =4 Lt _____|
£ = A/ - 7 1]l
7
Raportul ? -u Fig. 2.5 ]

este numit coeficientul lui Poisson, care pentru fiecare material este o
marime constanta. (pentru oteluri = 0,24... 0,3, iar pentru fonta u =
0,23 ... 0,27).

Robert Hooke a stabilit relatia ce leagi & si o;

o =& E, (2.2)
unde £ este modulul de elasticitate longitudinal. Pentru oteluri E =
200...210 GPa, pentru fontd E = [15...160 GPa.

Modificind expresiile de mai sus obtinem:

conditia de rigiditate Af — N-1 < al,, (2.3)
EA
- : N
condifia de rezistenfa o, = ; <0, (2.4)
unde o, este rezistenta admisibila; A7 - alungirea admisibila.

2.3. Caracteristicile mecanice si incercarea
materialelor

2.3.1. Incercarea materialelor la intindere si compresiune.
Diagrama conventionali

Pentru rezolvarea problemelor de rezistenta este necesar sa se
cunoasca proprietitile mecanice ale materialelor utilizate. Aceste
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caracteristici mecanice sunt determinate prin incercidri mecanice la
intindere, compresiune, alunecare, t2orsiune si incovoiere, in urma
cirora se stabilesc relatiile intre tensiuni si deformatii. Incercarea se
face cu epruvete, care au forma si dimensiuni standarde, de cele mai
multe ori cu sectiune circulara (fig. 2.6), unde d este diametrul
initial, mm, iar / - lungimea initiald intre repere. La fel trebuie sa
se respecte raportul /=10d -la epruvetele lungi si 7 =5d -la
cele scurte. Epruveta se monteazi in magina speciala de incercare la
intindere. In urma incercarii se obfine dependenta A/ ca functie de
forta de intindere P in forma de diagrama.

F = ]
i _ __4,_@_._-—* - Fq‘—‘-—

lp *
Ved - le = A
e —— Lt -
Fig. 2.6

Infig.2.7,a este prezentati diagrama epruvetei de otel

p1 - & - c?’rbon pe care pot ﬁ
R P q observate nigte puncte si

£ zone caracteristice. Zona
OA prezinti o linie

R 478 6&%—;: dreapti unde intinderea
are loc cu respectarea
legii lui Hooke. Dupa

0 ol -~ punctul 4 ea trece lent in

Al € curba §i B este punctul
a. b. pind unde materialul
Fig. 2.7 poseda elasticitate

perfecta. (Practica arata
cd nu existd materiale reale perfect elastice).
De obicei punctele A si B sunt situate foarte aproape unul de
altul. Dupa punctul B curba se ridica pana la punctul C, unde are loc
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trecerea curbei in sectorul orizontal CD, care se numeste palier de
curgere, ciiruia ii corespunde £ . Dupa punctul D curba caracteristicd
are din nou un traseu ascendent DE, numit zona de intérire. Punctului
E ii corespunde P, = P

Dupi punctul E deformarea epruvetei are loc pe o porfiune
limitat3 a epruvetei, care duce atat la formarea unei ingustari locale in
forma de gatuire, cét si la micsorarea fortei P. Gatuirea are loc repede
si in punctul F epruveta se rupe. De obicei, diagrama P - Al este
inlocuita cu diagrama caracteristici conventionala o -¢ (fig. 2.7, b),
unde

P
G

_P
Ay 2.5)

si atunci punctelor evidentiate mai sus le vor corespunde: g, - limita
de proportionalitate; o, - limita de elasticitate; o - limita de curgere;
0~ limita de rezistenta la rupere. La unele materiale fragile palierul
de curgere nu exista (fig. 2.8).

Pentru incercarea materialelor la
comprimare se folosesc epruvete al caror
raport /d este mult mai mic. incercarilor la
compresiune se supun, de obicei, numai
materialele fragile, deoarece ele sunt
folosite in constructii §i sunt supuse
compresiunii. Curbele caracteristice la
compresiune §i intindere sunt asemanatoare J
la multe materiale. Incercarile materialelor
la intindere §i compresiune servesc, in
special, pentru determinarea rezistentelor
admisibile, care se determinad din relatia

o —-JP” unde o este limita Z o
a k " per 02% £

- =

periculoasa. Pentru materialele tenace in
calitate de o ,,, seia o ; pentru materialele Fig. 2.8

S)

00,2
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fragile -0, ; k- coeficient de sigurantd care indici de cate ori
rezistenta admisibild este mai mica decit cea periculoasa. Alegerea
coeficientului de siguranta la rezistenti depinde de mai multi factori:
starea materialului, caracterul sarcinii §i de unii factorii generali
(k=1,4...1,6 - pentru oteluri; k = 2,5...3,0 - pentru materiale fragile.

2.3.2. Duritatea materialelor

Duritatea este proprietatea materialelor de a rezista la o actiune
mecanica, avind tendinta de a le distruge suprafata.
Pentru determinarea durititii sunt folosite urmitoarele metode:

p Incercarea B - metoda prin imprimarea unei bile de

{ ofel (metoda Brinell) (fig.2.9).

7 A [ A ]| P, Duritatea HB este raportul dintre
(1 TJpCJ  forta de apisare P si aria calotei

| Sferice a urmei
gpy of “‘t HB = £ ;(2.6)
g — = ’EQ[D—«/;}—H)
» HRB=130-¢ 2
. - metoda conului  (Rockwell)
Fig. 2.9

(fig.2.10). Aceasta metoda foloseste
ca penetrator un con de diamant (cu
unghiul la varf de 120° terminat cu o p Incercarea €
calota sferica cu raza 0,2 mm) sau cu o l

bila de otel (cu diametrul 1,59 mm).

In fig. 211 este prezentat
schematic modul de executare a
incercarii care cuprinde trei faze:

- se aplicd o sarcind initiala P, sub
efectul careia penetratorul patrunde in
piesd pe o adancime a;

- se aplicd apoi, peste sarcina P o
suprasarcina P;, sub efectul careia
adancimea de patrundere creste:
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7

- se anuleazi suprasarcina P, , mentinind sarcina ini tiala P, . In acest
fel, penetratorul raiméne la un nivel cu e mai Jjos decat unde a fost la
sarcina initiala P, . Duritatea dupa Rockwell se determini din
relatia:

HRC=A4-¢, 2.7)
unde e este adincimea mentionata mai sus; A4 - o constanti arbitrara
avand valoarea 100 la incercarea cu con si 730 la incercarea cu bila.

Metoda Brinell se aplica la materiale cu duritate mici sau
mijlocie (pana la HB 500), iar la materialele cu duritate mare se
aplicd metoda Rockwell.

2.4. Analiza stirii de tensiuni si de deformatii
2.4.1. Starea liniari de tensiuni fn punct

In paragraful 2.1 sa

A A mentionat ca tensiunile unitare
AN\, " intr-un punct depind de
m  orientarea planului secant 7. Fie
my“1—K o bara de sectiune constanti
: solicitata la intindere de forta P

’ “(fig.2.12).0n sectiunea m-k cu
P aria sectiunii 4 se dezvolta
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tensiunea normala » - V. In cazul nostru N=P.
A

Vom analiza o sectiune m-m, care se afla sub un unghi a

d . Unghiul & se considera
cos

pozitiv, dacd pentru suprapunerea fortei cu normala n a sectiunii

forta trebuie rotitd impotriva directiei acelor de ceasomic. In

sectiunea m-m se va dezvolta vectorul tensiunii totale

_ P Pcosa

A A
Descompunem vectorul tensiunii totale in doua componente:

tensiunile normala §i tangentiala

fata de sectiunea m-k cu aria 4; =

Pn = o cosa. (2.8)

Op = Pn cosa =ocos’ a

1
Ty = ppSina =osinacosa = EcsinZa ; 2.9

Expresiile (2.9) arata ca tensiunile o, $i 7, sunt functii de a..
Sa analizim pentru care valori ale lui @ o, $i 7, iau valori maxime
si minime. In cazul starii liniare de tensiuni semnele tensiunilor se
determind dupid o reguld simpla: tensiunea normald se considerd
pozitiva daca ea produce efectul de intindere; tensiunea tangentiala se
considera pozitivd daca ea tinde sd roteasca elementul dupa acele
ceasornicului in raport cu orice punct al acestui element.

Pentru =0 avem o, =0, =0; 7, =0.

Pentru a= 45° avemg, —ocos® 45° :%o-; 7, =Tmn=50'.

Pentru o =90’ avem ¢, =0; 7,=0.

Asadar, in cazul intinderii centrale a unei bare se observa ca in
sectiunea transversald tensiunile normale sunt maxime, iar in cea
longitudinala ele sunt nule. Alta concluzie este, ca in acele sectiuni

unde O, =0, T, =0aceste directii sunt numite principale.
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2.4.2. Legea paritiitii tensiunilor tangentiale

Acum vom analiza o alta sectiune perpendiculara faga de m-m.
Normala la aceastd sectiune n formeazi cu forta de intindere un
unghi de 270 + @ . Atunci folosind expresiile 2.9, obtinem:

o‘,‘: =osin’ a izl = ——;-cr sin 2a - (2.10)

Compardnd expresiile (2.9) §i (2.10), se vede ca
tensiunile |r,,|-=‘r”, adica tensiunile tangentiale pe doua fete

reciproc perpendiculare, sunt, la randul lor, perpendiculare pe muchia
de intersectie a acestor fete, egale ca mirime si orientate ambele spre
muchie sau de la muchie. Aceasta proprietate poartd denumirea de
lege a paritatii tensiunilor tangentiale.

2.4.3. Starea plani de tensiuni

Problema directii. Se considera stare plani de tensiuni cazul
cénd toti vectorii tensiunilor totale se afla intr-un plan. O atare stare
de solicitare poate fi realizata intr-o placa subtire solicitata prin forte
in planul ei. Sa detagdm dintr-o placa cu grosimea de o unitate un
element in forma de paralelipiped,
fetele caruia prezinta directii
principale, adica pe fetele caruia se
dezvolti numai tensiuni normale
o, sio, (fig. 2.13) 0,>0,. Cu
sectiunea /-I determinam planul 7,
cu unghiul dintre o §i n, pozitiv
si egal cu a. in acest plan se vor
dezvolta tensiunileo, §i 7Za
cauzate atit de tensiunea o, cat

side o, . In baza principiului de
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superpozitie vom considera starea plani de tensiuni ca suprapunerea
a doud stéri de tensiune monoaxiale ortogonale §i atunci putem scrie:

= et

e 2
Tag =Tg +7Tg,

’ (2.11)

1 . 1

unde o, s$i 7, sunt tensiunile cauzate de o 0";:' si 2

T
tensiunile cauzate de o, .
In conformitate cu paragraful precedent vom avea:
O'{{, =0y cos? a,
Lo 2.12)
Tg =—=0) sin2a.
2
Pentru a determina o si 72 trebuie sa finem cont de faptul
ca n, formeazi cu o, un unghi £, unde £ = 90"~ a.. Atunci tindnd
cont de faptul ca sin 2( 90 - @) = - sin 2a, iar cos’ (- 90-a)=—sin *a,
obtinem

cré =0, sin’ a,

. (2.13)
ré =——;-02 sin2a.
Atunci tensiunile sumare in planul /-7 vor fi
Ty =0y cos”? a+o; sin’ a,
P (2.14)
ty =——2 sin2q.
2
Dupa unele transformari trigonometrice obtinem:
—_ U ——
o, =2t ;“2 + 2 2“3 cos2a; 1, :"—ziﬁsinz(:z. (2.15)

In cazul cand tensiunile principale ar fi orientate in sens opus
(de compresiune), atunci tensiunile o, sio 2 inexpresiile (2.15) ar fi
luate cu semnul "minus”.

Vom analiza tensiunile normale si tangentiale in alta sectiune
II-11, perpendiculara pe sectiunea I-I. Unghiul se misoard de la o 1
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in sensul invers rotirii acelor de ceasornic si va alcitui cu n, unghiul
(270+a) , iar cu o, - unghiul . Asadar, obtinem:

(ff; =0y cos‘?(270 +a)= o sin? a;

T;g =icr, sin 2(270 +a):—~{o-1 sin 2a;
2 2 (2.16)

o§=ozcosza,'

2 1, 1 .
Tp=—sin2a=—o, sin 2.
L 2 3

Aceste relatii permit determinarea tensiunilor in orice plane
reciproc perpendiculare, daca sunt cunoscute tensiunile principale. Sa
analizim putin aceste relatii. in primul rand, O, +0p=0,+0;,
deci, pe oricare doui plane reciproc perpendiculare, suma tensiunilor
normale nu depinde de orientarea acestor plane si este egald cu suma
tensiunilor principale. Ca §i in cazul stirii liniare de tensiuni
tensiunea tangentiala maximala se dezvoltd pe un plan aflat sub un
unghi de 45° fata de directiile principale, adica

g 3’2—63 2.17)
iar comparand relatiile (2.14) si (2.17), vedem ci Ty =~17,.

Aceastd expresie confirma legea parititii tensiunilor
tangentiale.

Problema inversd in starea plani de tensiuni. In practica de
cele mai multe ori sunt determinate (teoretic sau experimental)
tensiunile normale §i tangentiale pe doud plane reciproc
perpendiculare, iar problema consta in determinarea acelorasi
tensiuni intr-un alt plan orientat arbitrar. Fie un corp solicitat de un
sistem coplanar de forte. Detasim din acest corp o prisma
triunghiulard cu inalfimea egald cu o unitate, avind la bazi un
triunghi dreptunghic. Fie pe fetele reciproc perpendiculare ale
prismei se dezvoltd atdt tensiuni normale, cat si tensiuni
tangentiale (fig. 2.14). Conform legii  paritatii tensiunilor
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tangentiale Ty =Tyxe Scriem
conditiile de echilibru ale prismei,
notind cu F = Fsina, iar cu
F,, = Fcosa ariile fetelor prismei, ¥
unde F este aria fetei ab. Pentru g

aceasta proiectam toate fortele pe axa N ok 5 X
n si pe linia ab, apoi le egalim cu * Y

zero. Dupa simplificarea prin F vom !

avea: Fig. 2.14

o M < % cos’ a—o sin’ a - T, sinacosa —1,, sinacosa =0;

» (2.18)

. , 2 s
r,,+a_,smacasa~fwsm a—ao SlﬂtICOSﬂ.*l‘TyxCDS a=0,

¥y
sau
Cp=0, sin? a + o, cos® a + Ty Sin2a;
o, -0y » ) (2.19)
T,=—————sin2a+t,\sin" a—-cos” a
2
Dupa unele transformari trigonometrice se obtine
o + T a -a
Ty = X Y .4 xcas2a+fxy sin 2a ;
2 (2.20)
g, -
Ty = —2 % on 20~ Ty €05 2a.
2

Formulele (2.20) reprezinti relatia dintre tensiunile normale gi
tangentiale de pe planele oa si ob cu normalele x si y §i tensiunile
o, 7, de pe o sectiune oarecare orientata sub un unghi « fata de
axa x. Pentru a determina planele (adica orientarea lui ab), in care
o, si T, ating valori extreme, derivim aceste expresii dupd a si le
egalam cu zero:

Oy —F
s ~sin2a + 27y, cos 20 =21, =0,
da 2

27
de unde 1g2a = .

e 2.21)
¥ x
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Ultima expresie determina pozitia directiilor principale, in care
r, =0, si prezinta doua solutii verosimile decalate intre ele cu 780”,
ceea ce inseamnd cd in starea pland de tensiuni sunt doua directii
principale pe care se dezvoltdi numai tensiuni normale, care se
noteaza astfel:
- daca ambele tensiuni sunt pozitive -o; §i 0, (0,>0;):
- dacd una este pozitiva, iar alta negativa-o; §i 0,
- dacd ambele sunt negative -, si 0.
Asadar, intre solutiile ultimei expresii existd relatia
200, =2a; +180° sau a, =a;+90°. Adicad cele doud directii
principale formeaza un unghi drept.
Dupa unele transformiri geometrice obtinem
ors= 2l ad foy o, F +acd, - (2.22)
Cu semnul "+" se obtine tensiunea normald maxima (o, ), iar cu "-" -

tensiunea minimd (o). $i aiwci poate fi observata relatia
0] +03=0, +0), =const
[n acelasi mod pot fi determinate i tensiunile tangentiale = B

egaland cu zero derivata expresiei pentru 7, .

2.4.4. Starea spatiali de tensiuni

Calculul tensiu-
nilor in punct. Se
considera un corp in
stare gpatiala de
solicitare daca siste-
mul de forte care
actioneaza  asupra
lui prezinti un ~ sis-
tem spatial de
forte (fig. 2.15).
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Detasam din acest corp un paralelipiped elementar in vecinatatea
unui punct pe fetele ciruia se dezvolta 6 componente ale tensorului
de tensiuni Gys0y,0,, Ty, Ty Typ. 17asdm In vecindtatea acestui punct
un alt plan arbitrar ABC (fig. 2.15). Normala v a planului ABC
formeaza cu axele x, y, z unghiuri, cosinusurile cirora le notam prin:
cos\v"x|=1;cos\v" y |=m;cos\v" z)=n.
Notam proiectiile vectorului total de tensiuni p,, pe axele x, y,
ZCU Py Py $i P, care pot fi determinate din conditiile de
echilibru ale tetraedrului detasat OABC.
2x=0;p,dF, —o . dF, —v,dF, -7, dF, =0;
2y=0;pydF, -7,,dF, —c,dF, —7,dF, =0; (2.23)
22=0;p,2dF, -7 dF, ~7,dF, —o,dF, =0.
Aici
dF
ji: =cos (x"v)=1; -‘—f;:—:- = cos(y"‘ v)=m ;j;:
Inlocuind aceste relatii in expresiile (2.23) si rezolvandu-le in
raportcu pyy, Py, Py, » obtinem:

=cos(z"v)=n

P =0x - 1+7y -m+1, -n;
Py =Txy l+0, -m+1y -n; (2.24)
Pvz =Ty -l+fy,_ -m+o; -n.
Mirimea efortului total de pe planul ABC
pv =P+ Pl +pL . 225)

Tensiunea normalda va fi egald cu suma proiectiilor
componentelor tensiunii totale pe normala v .

Oy = Pix co.s{x" v)+ Py (y" v)+ Pik co.s{z" v)=
2

=o*x‘£2+cry -m* +o, -n2+2rxy-t'-m +27y, -m-n+ 27, -n-l.
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Cunoscénd tensiunea totala p,, i tensiunea normala o, , aflam usor

tensiunea tangentiala z, :

7, = \[ P (2.26)

Asadar , daca se cunosc tensiunile normale si tangentiale de pe
fetele unui paralelipiped, pot fi determinate tensiunile normale si
tangentiale pe orice plan inclinat, la care se cunosc unghiurile pe care
el le formeaza cu axele x, y, z..

Deformatii in cazul stirii spatiale de tensiuni. Legea
generalizati a lui Hooke. In afard de tensiunile care se dezvolta pe
un plan sau altul este importantd gi studierea deformatiilor in
vecinitatea unui punct in cazul stérii spatiale de tensiuni. Fie avem
un element in forma de paralelipiped cu laturile a,b, si c (fig. 2.16)
detasat din vecindtatea unui

5 o,; punct. Acest paralelipiped este
orientat astfel incat fetele lui
H } I sunt directii principale, adica pe
o E % ™ fetele lui se dezvolti numai
“"""}Q s e o tensiuni normale o;,0,,0; §i
VK. & ¢d 0,;>0,>0;. Din legea lui
o3 4 Hooke la intindere gi compresi-

z 2

o . . .
une & = — jar deformatia spe-
Fig. 2.16 E
cifica transversala se determina

: o ” g :
cu relatia .»:'z—‘u}:—. Acum si analizam din aceste considerente

deformatia paralelipipedului de mai sus. Ca urmare a deformiirii
laturile vor avea dimensiunile: a + Aa; b+ Ab;c + Ac, iar alungirile

Aa Ab

relative in directiile axelor de coordonate £; =—; &, = T;
a
Ae
£3 =—.
c

In baza principiului superpozitiei putem scrie:
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&=+ te (2.27)
unde £, este alungirea relativa in directia axel x (‘o ), cauzati numai de
acfiunea tensiunii oy; & - alungirea relativa in aceeasi directic, cauzata
numai de ¢,; & - alungirea relativi, cauzati numai de actiunca

tensiunii oy .
[ar in baza relatiilor din legea lui Hooke putem scrie:
' Crf " O, " 0'3
vl M Rl H E (2.28)

Inlocuind relatiile (2.28) in expresia (2.27), obtinem
1
£,:E[cr1 —,u(cr3+0'3)]. (2.29)

In mod similar obtinem si celelalte doud alungiri relative. Prin urmare,
putem scrie:

£ =é[“r ~ulo, +os3)k
&7 =é["z ~ulo, +UJ)]; (2.30)
5y =loy —ulos +o))]
Expresiile (2.30) poartd denumirea de legea generalizatd a lni Hooke.
2.5. Caracteristicile geometrice ale suprafetelor

In practica sa observat ci in unele cazuri rezistenta unui corp
(element) depinde nu numai de aria sectiunii transversale, ci si de forma
(configuratia) e1. De aceea vom lua cunostinta de unele caracteristici
geometrice ale suprafetelor plane.

2.5.1. Momente statice 5i momente de inertie
Fie ca avem o suprafati plana oarccare 4, pe care o incadram

intr-un sistem de coordonate ZOY (fig. 2.17). Detasam din  acecasta
suprafafi un element dA cu coordonatele y,z. Prin analogie
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cu expresia momentului fortei in raport
cu o axa oarecarc poate fi scrisa
expresia §i  pentru momentul ariei
elementului  d4, care se numeste
moment static dS, = yd4 dS, =zd .

Suménd toate produsele dintre arie §i
coordonatd, obtinem momentele statice
ale suprafetei A in raport cu axele de
coordonate:

Flg.217 Sz'-:jA‘].’dA,' Sy:.'.Asz‘ (23])

Unititile momentelor statice sunt
(mm’ .em’ .m’). Momentele statice pot fi negative, pozitive sau egale cu
zero, Axele, in raport cu care momentele statice sunt nule, se numesc axe
centrale, 1ar punctul lor de intersectic se numeste centru de greutate.
Fie z.s1 y, coordonatele centrului de greutate al figuri. Atunci

daca se cunosc S,=A-y.;8,=A-z ot fi determinate
z y c P

I\ S
coordonatele centrului de greutate z,. :—Af—; Vo= Az .
Se numesc momente de inertie axiale fata de axele y, respectiv, x,

hre b R o g o ; :

expresiile I, = JA yo-da; I, = -[4 7% -dA, iar expresia
I,=], p?dA se numeste moment de inertie polar. Din geometrie este
cunoscul ca pz = y2 dz* si atunci

1 (y2 2)::01 [ 2 B

By jA(p vl pA=[ yida+| fdA=1,+1, (232

Unitatile momentelor de inertie sunt mm’ ,cm’ m’. Momentele de
inertie axiale g1 polare iau numai valon pozitive.

Expresia [l = -[4 yzd se numeste moment de nertie centrifugal,

care poate fi negativ, pozitiv sau egal cu zero.
In calitate de exemplu vom calcula momentele de inertie
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pentru cateva figuri gecometrice:
pentru un dreptunghi in raport cu axele centrale (fig. 2.18)
Avem dA =bdy . Atunci
h

2 Z 2 bh?
T= dA= |by“dy=—
=] JbyPdy==>
A _k_
) 2
In mod analogic gasim
b
2 3
Iy:Izszthbzdb:-{'i—,
12
A _b
2

iar momentul de inertie polar
3 3
ﬂ_ + _}i o ﬁ 2 4 bz)
. 12 12 12
In caz particular pentru b =h

1,=I,+1,=

4 4
=1, = . g I, = A :
12 6
pentru o suprafatd inelard  (fig. 2.19).
Avem dA = 27pdp . Atunci

R

I,=[ pfdA=2n| Fdp=" (D -d*).
A r 32

Pentru cazul particular, cind d=0,

4 4
I :?ID ] ',"'_ =§L-
P32 Y 64

Fig. 2.19

2.5.2. Variatia momentelor de inertie fatd de axe paralele

Fie ne sunt cunoscute momentele de inertic ale unel suprafete
fata de axele centrale z, y:
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L= y?aa; I,=["aa; I, = yudd. (@33
A A A
Atunci putem determina momentele de inertie fatd de alte axe
paralele cu cele centrale x;, y, (fig. 2.21)

2 L y
A
wiloddas
1, =[zjda; (2.34) b,
4 o

I21y; :I 27y 1dA.
A

_

Coordonatele oricarui punct in sistemul O
nou Z,0,¥; pot fi exprimate si prin
coordonatele  sistemului vechi de
coordonate: Xj :x+b;y; =y+a,
Substituind acestea n relatiile (2.34), obtinem:

Fig. 2.20

I :.[ J’f‘M:j (.V+“)2M=j y2M+a2j dA+Z‘aJ ydA;
A

A A A A
Iy, = [rdA=[ (z+b)f’dA=[ FPdA+b? | dA+ 2 zd4;
A A A A A (2.35)

Iyiz; =J- .Plzjdf4=5_[ (y+a)(z+b)dA=
A A

:I ysz+b_[ ydA+ a_[ zdA+ abIdA.
A A A A
in aceste expresii integralele _[ ydA=8, s IzM =S8, sunt
A A
egale cu zero, find momente statice fata de axele centrale. si atunci
relatiile (2.35) 1an forma :

2 4.7 = At o
Iy =Ty ot dily, =Ty ¥bP Al gy, =Ty wubd.  (2.36)
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Din ultimele expresii pot fi formulate urmitoarele concluzit:

« momentul de inertie al unei suprafete fata de orice axa paralela cu
axa centrala este egal cu momentul de inertie al acestei suprafete
fata de axa centrald plus produsul dintre aria acestei suprafete i
patratul distantei dintre cele doud axe;

e momentele de inertie ale oricarel suprafete fata de axele centrale
sunt minime.

2.5.3. Variatia momentelor de inertie in raport cu axele
concurente

Daci pentru o suprafatd oarecare
(fig. 2.21) se cunosc momentele de inertie
I,.01,,I, faa de doud axe rectangulare

% xop, se pune problema de a sc determina

7 momentele de inertie in raport cu alt sistem
de coordonate zop; Totit cu un unghia n
raport cu cel initial, care sunt, respectiv |

Fig. 2.21

I, :I yfcM;f” :jzfdA;Izm :I ZyypdA. (2.37)
A A A

Considerind un clement de suprafata dA cu coordonatele
initiale y,z Coordonatele fui in noul sistem de coordonate vor fi :

z; =0C=0E +AD =zcosa + ysina

A (2.38)
Vi —BC=BD+EA=ycosa—z1siha

Substituind aceste valori in expresiile (2.37) si integrand termen
cu termen obtinem:
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I,;= I(ycosa—zsina)zcﬂz

A

= cos? ajlysz +sin? aIZZM ~ sin ZQIZ_VdA;

A A A
1,, :j(zcosa+ysina)2d4=

A

:coszaszdA +sin2ajysz+sin2aIzydA;

A A A
Iy = J('zcosaf +ysina)(ycosa - zsina )dA =

A
= cos’ a_.-z_vdA ~ sin’ a[zydA +sinacasaj_v2¢4 b

A A A
- sinacasaj'zsz,

A
sau
I,, =1,cos® a+1,sin’ a-1, sin2a;
zy g y* 4] ’
_ .2 -2 . ;
I” -Iy cos“ a+1, sin a:+la, sin 2c;
1 £

IZIJ’I =Izycos2a—5(fy—lz)sm2a. (2.39)

Din relatiile (2.39) este ugor de observat ca
. 2 2 . 2 2
fz; +1,, =1,(sin” a+cos” a)+1I,(sin” a +cos a)=
=1, +1,=1,.

Asadar, suma momentelor axiale de inertic, in raport cu orice
sistem de axe ortogonale care trec printr-un punct dat, este constanta
si egald cu momentul de inertie polar. Cu variatia unghiului « variaza
fiecare din marimile 7, st 7, , iar suma lor ramane constanti. Prin

urmare, existi un astfel de unghi @ pentru care unul din momente
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atinge valori maxime, iar celalalt - minime. Valoarea unghiului & o
determindm derivind expresia 1, 7 din (2.39) si egaland-o cu zero:

dil I,-1

L~ = Y sinda-1I, cos2a=0 s tg2a=—2—(2.40)
da 2 y—1;

Pentru acest unghi unul din momentele axiale de inerfic va fi
minimal, altul - maximal, iar momentul de inertic centrifugal va fi
egal cu zero. Aceasta se vede dacd egalam 7, 1y; U ZETO. Axele, in

raport cu care momentul de inertie centrifugal este egal cu zero, se
numesc directii principale, iar daca ele mai sunt si centrale, atunci
aceste axe poarta denumirea de axe principale centrale. Momentele
de inertie axiale in raport cu axele principale centrale se numesc
momente de inertie principale.

2.6. Forfecarea. Rasucirea barelor drepte
2.6.1. Starea de forfecare puri

Se spune ¢a un element in forma de paralelipiped (fig. 2.22)
este in stare de forfecare pura, daca
pe fetele lui laterale se dezvolta
numai tensiuni tangentiale, care in
baza legii parititii sunt toate egale
intre ele. In acest caz elementul
suferd numai deformatii unghiulare
fara  a-gi  modifica lungimile
laturilor.

Vom stabili relatiile dintre
tensiunile tangentiale §1 deformatii,
8 5 [ analiznd o bara dreapta solicitata

de doua forte transversale P,
paralele si egale (fig. 2.22, b), care
actioneazi la o distanta micd. Sub
Fig. 2.22 actiunca fortelor bara se va
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deforma. Utilizand metoda sectiunilor inlaturam imaginar partea de
bara din dreapta sectiunii m-m, iar actiunea ei asupra celei ramase o
inlocuim cu tensiunile tangeniale z,, care actioneazi in secfiunca

mi-m. Daci aria sectiunii transversale a barei este A, atunci rezultanta
acestor tensiuni va fi forta taietoare Q.

Din conditia de echilibru a partii ramase Y F;(y)=0 avem
P-Q,=0 sau Q, =P . Deoarece tensiunile tangentiale sunt
distribuite uniform, putem scrie

0, »p
Tx}, 272‘2. (241)

Relatia dintre tensiuni §1 deformatii la forfecare pura a fost
stabilita de Hooke in forma: '
t3y =Gy, (2.42)

unde G este modulul de elasticitate transversal, Nmm’; y - unghiul de
alunecare.

Pentru materialele cu modulele de elasticitate longitudinala (E)
si transversala (G) exista relatia care leaga acesti parametri

T (2.43)
2(1+ )

Pentru otelurt G = 77...85 GPa , iar pentru fonta cenusic G =45 GPa.
Conditia de rezistenta la forfecare are forma:

b (2.44)
A

unde 7, este rezistenta tangentiala admisibila.
Cu aceasta relatie pot fi rezolvate urmatoarele trei tipuri de probleme:

Q max
a) de proiectare D e ()

Ta

max
-y "
9 =S Ta

¢) de calcul al fortei admisibile Q;nax <Az,

b) de verificare 7
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2.6.2. Risucirea barelor drepte cu sectiune circulari

O bara dreapta este solicitati la torsiune, daca in sectiunile ei
transversale se dezvolti un moment de torsiune M, dirjat in
reprezentare vectoriald, in lungul axei longitudinale (fig. 2.23).
Daca asupra unei bare
actioncazi un sistem
de cupluri de forte P,
planele de actiune ale
carora sunt perpendi-
culare pe axa barel,

I atunci momentul de
Mf torsiune dintr-o sec-
Mt @ tune oarccare se

determind din condi-
fia de echilibru ca
suma algebrica a

I a cuplurilor ce actio-

eazd pe o parte sau

2 alta de  sectiune.

- Sensul momentelor de

Fig. 2.23 rasucire se ia dupa

sensul rotirii  acelor
de ceasornic cu conditia, ca observatorul priveste bara din partea
sectiunil. In cazul cind valoarea momentului de torsiune variaza de-a
lungul barei, atunci pentru calculul de rezistenta se recomanda initial
sd se construiasca diagrama momentului de torsiune, utilizind metoda
sectiunilor. Prin aplicarea momentelor de rasucire bara se deformeaza
s1 se constatd urmatoarele:

- sectiunile plane i perpendiculare pe axa longitudinala a barei
inainte de deformare, raman plane si perpendiculare pe axa st dupa
deformare;

- sectiunile transversale se rotesc In jurul axei longitudinale si
unghiul cu care o sectiune se roteste fati de alta se numeste unghi
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total de torsiune;

- in baza ipotezei deformatiilor mici la torsiune nu se schimba
nici distanta dintre sectiunile transversale, nici diametrul barei;

- generatoarele initial dreptliniare se transforma in linii
elicoidale.

Tensiunile tangentiale la rdsucire. Dintr-o bard dreapta de
sectiune circulari cu raza r, solicitata la rasucire si in stare deformata
detagam un element de bara de lungimea dx (fig. 2.24).

Sa analizam pe suprafata
acestui element o generatoare da,
care pand la deformare era
paralela cu axa barei. Dupa
deformare punctul e vine in
pozitia a’. In baza ipotezei

deformatiilor mici putem scrie:
", - gy =y
dt e k]
unde ¥ este unghiul de alunecare
specific. .
Pe de alta parte din fig. 2.24 Fig.2.24
urmeaza ci aa'=rdgp, atunci
d
=r—. 2.45
e (2.45)
Pentru o generatoare oarecare din interiorul barei situata la
. d
distanta p de laaxdavem  y =p Fog (2.46)
in conformitate cu legea lui Hooke la alunecare putem scrie:
do .
=Gy =06Gp—. 2.47)
r=Gp—_ (

Expresia (2.47) prezinti legea de variatie a tensiunilor tangentiale pe
sectiunea barei de forma circulard. Adica in centrul barei (p = 0) ele
sunt nule, iar la suprafata ei - maxime.
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Trax = GPomax %if- = Gr%. (2.48)

Conditiile de rezistentd si rigiditate la rasucire. Se considera
un element de bard dreaptd de forméd circulard de lungime x
(fig.2.25), asupra cdruia, din partea stingd, acfioneazi un cuplu de
rasucire T. Din conditiile de echilibru si conform metodei sectiunilor
cuplul de risucire este echilibrat de momentul de rasucire M, cauzat

de tensiunile tangentiale in raport cu axa longitudinala a barei
#T M 1= I ,OTdA "
A

|
\ | \r"i’“ﬂ 2 Substituind din (2.47)
| ¢ expresia pentru T
=== obtinem
J /, ; 4 do
15 [ /M, ="TG[ p’dA (2.49)
: X f dx
Deoarece jpsz =1,,
. A
Fig. 2.25 atunci obtinem
d d M
M, =621, sau G=2. =L, (2.50)
dx dc I,

inlocuind expresia G %’- din relatia (2.50) cu it obtinem
Yo,

M M
T-"1 deunde 7= P

p I, 1,
Iar pentru generatoarea exterioard, unde tensiunile tangentiale
sunt maxime

2.51)

M M
C gy = LM = "2 < (2.52)
].P WP

unde W ,este modulul de rezistenta polar, iar expresia (2.52) este

conditia de rezistenta la torsiune.
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Din relatia (2.50) putem determina unghiul specific de rotatie a
sectiunii din dreapta fata de cea din stinga, situate la distanta / una
. M
fata de alta L E.. .deunde dp=——"—dx.

& G-I, G-I,
Integrand ultima expresie in intervalele de la 0la 7 sidelaOlal
obtinem
__M,
G-I,
in cazul cind / =Im, obtinem expresia conditiei de rigiditate la
torsiune

0 (2.53)

=—Adl <o .
"pmx G 3 IP 401!
care este valabila daca exprimam ¢ in rad/m.
Cu ajutorul conditiilor de rezistentd si rigiditate pot fi
rezolvate urmatoarele tipuri de probleme :

- de proiectare : /”'Mf de innfit fsa(M'

Wzﬂ; Iy M"K;
Ta G- -9,
- de verificare:
T .—_&<r ;@ :_ﬁ.{hﬁg(p-
HUIX Wp a?’ HNEX G‘Ip a-r

- de calcul al momentului admisibil:
MM <W.t,; M <1,G-9,.
De obicei, diametrul barelor se determind din conditiile de
rezistenta si rigiditate si se adopta valoarea mai mare.

2.7. Incovoierea barelor drepte
O grind se considera solicitata la incovoiere daca in sectiunile

ei transversale se dezvoltd monrente incovoietoare M.
Solicitarea la incovoiere se intalneste in diferite variante, atat
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datoriti pozifiei vectorulut moment incovoietor faia de axele principale
de inertie, cit si prezentei simultane a altor tensiuni. De aceea deosebim:

- Incovoiere purd (cind 1n sectiune se dezvolti numai momente
incovoietoare),

- incovoiere simpla (in sectiune se dezvolta i forta tiictoare);

- incovoiere oblica;

- incovoiere plana (toate sarcinile aplicate se afla intr-un plan).

2.7.1. Incovoiere plana

Fie, avem o gnndi de sectiune constantd si fungime /

(fig. 2.26), care se afla in conditic de echilibru sub actiuneca a
patru forte P. Sd determinam

% o = P eforturile intericare care se
A T o dezvolta  intr-o  sectiune
% i X oarecare m-m de pe sectorul
@P ¥ . BC.  Utlizim  metoda
, ¢ =— sectiunilor. Dacd  neglijam
a : forfele de greutate ale grinzii,
P m Py p N atnci condifia de echilibru
Mh*ﬂ.ﬁ_jfi) AL 3\ pentru partea grinzii din
= . MMz -y an , Stnga secfiunii m-m poate fi
P scrisa in forma:
b c
Fig. 2.26
N,=0; Q,=P-P=0; (2.54)
P-a-M, =0,

unde N, si Q, sunt proiectiile vectorului rezultant al eforturilor inferioare
respectiv pe axele ox i oy , iar M - proiectia momentului rezultant faa
dcaxa Z.

Din ecuatia a treia a sistemului (2.54) reiese ca pe sectorul BC
momentul incovoietor cauzat de eforturile nterioare in raport cu axa
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OZ | care trece prin centrul de greutate al sectiunii, este numeric egal
cu momentul fortelor exterioare care actioneazi pe o parte sau alta a
sectiunii. Agadar pe tot sectorul BC momentele incovoietoare sunt
egale cu marimea P a, iar acest caz, cand grinda este solicitata la
capete cu momente egale, se numeste incovoiere pura.

Alt tablou se observa pe sectoarele AB gi CD. Fie o sectiune
transversala n-n pe sectorul AB. In aceasta sectiune se vor dezvolta
cforturile interioare My si O,, care se determind din conditile de
echilibru ale acestei bucati de grinda.

N, =0;
-P+Q,=0; (2.55)
P-x-M,=0.

In cazul acesta in sectiunea n-n se vor dezvolta doi vectori ai
eforturilor intericare M, si Q, (fig. 2.26). Asadar, dacd in sectiunea
unel grinzi se dezvolta atat moment incovoietor cat i forta tiietoare,
atunci o astfel de solicitare se numeste incovoiere simpla.

Forta taietoare se considera pozitiva daca rczultanta fortelor
exterioare din stanga sectiunii este orientata in sus, iar cea din dreapta
sectiunii - in jos.

2.7.2. Construirea diagramelor M, si O,

Graficul vanatiei momentului incovoietor sau a fortei tiietoare
pe lungimea grinzii se numeste diagrama. Construirea diagramelor in
majoritatea cazurilor incepe cu determinarea reactiunilor in reazeme.
Dupa aceasta grinda se imparte in sectoare, pe lungimea carora
sarcina este uniforma, apoi pentru fiecare sector se scriu expresiile Mz
si O, in forma generala, iar dand valori argumentului x, in limitele
sectorului se construiesc diagramele.

Vom lua cunogtinta de construirea diagramelor O, §i M, printr-
un exemplu concret, analizind grinda din (fig. 2.27) asupra careia
actioncaza forta concentrata P.
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"y X e N Scrietp (':.umﬁgiile de
Rk x LP ‘— Re echilibru ale grinzii:
d—-——»—i e 15% SM(A)=0;Rs - 1-P-a=0;
é’% e § “6' % X Y M(B)=0;R.-1+P-b=0.
3 B L i De aici se gasesc reactiunile
ny in reazemele 4 si B
P-b P-a
A ﬁ c 8 Ra=—"Re ==
é X [mpartim grinda in
b doua sectoare 1 (AB) s 1l
Mz (CB). Se scriu expresiile in
Lﬁﬂ]ﬂ]ﬂ ”lm forma generala pentru Q, s
A b B X M; pentru o sectiune arbitrara
- situatd la distanta x de la
Fig. 2.27 reazemul 4:
Qy=Ry=P%; My=R4-2=P2.x,

de unde se vede ca forta taietoare pe sectorul [ este constanti, iar
momentul incovoietor este functie liniara de x. Asadar pentru a construi
diagrama 1i dim valon hui x: zero si a.

b a
M ()0, (a)=P——
Pe sectorul IT (BC) expresiile O,r siM,in forma generala vor fi:
b a
*=R,-P=P——P=-P—;
Q5 =R, F F

Mz":RIA ‘x—P(x—a):pE;—-x—P(x—a).

Si pe acest sector forfa tdietoare este constantd, iar momentul
incovoietor descreste liniar, adica:

M () :P%-a; M (1) = 0.
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Ca urmare, pe diagrama @, (fig. 2.27) se observa un salt in
dreptul fortei concentrate P, iar momentul incovoictor M, creste pe
sectorul 7 si descreste pe sectorul J1.

2.7.3. Relatii diferentiale intre eforturi la incovoiere

Relatia dintre momentul incovoietor §i forta tdietoare. Va fi
analizata o grinda solicitata la incovoiere simpla (fig. 2.27). Pentru o
sectiune transversald situata pe sectorul CB la distanta x de la reazemul
A putem scrie:

{Q” ol (2.56)
M, =R, -x—P(x~a.)
Pentru sectiunea x + dx vom scrie:

Qy:dx:RA"PZle' 2.57)

MI =M, +dM, =R 4(x +dx)~ P(x +dx —a), '
Din expresia (2.56) gasim:

My =M MY =(Ry — Pldx = Q dx,
de unde avem:
0, :‘%‘. (2.58)

Relatia  dintre forta tdietoare gi sarcina distribuitd. Se
considerd o grinda dreapta solicitata de o fortd uniform distribuita cu
intensitatea g (fig.2.28).

X Pentru o sectiune situata la
N /7 distan{a x de la capatul liber putem

scrie expresia forfei taictoare, Q).
7 0,=qx.
{ = Pentru altd sectiune situati

la distanta x + dx forta taietoare
Fig. 2.28 va fi

B/



108 Mecanica aplicata

05" =0, +dQ, = q(x + dx )= gx + qdx, sau dQ, = gdx
de unde:

dQ
y
= 2.59
4= (2.59)
Tinand cont de expresia (2.58) obtinem:
dQ, d’M
= _QJL = L (2.60)
dx dx?

Expresia (2.60) prezintd relatia diferentiala dintre ¢, O, si M, la
incovoiere.

2.7.4. Tensiuni normale la incovoiere puri

Deformatii la incovoiere. Fic o grinda de sectiune constantd
solicitati de cupluri de forte M, aplicate la capetele grinzii
(fig. 229, a). Sub Y|
actiunea lor grinda se
va deforma, fibrele
de jos vor sufen in-
tindere, iar cele de sus
vor fi comprimate @
(fig.2.29, b). In mij-
locul grinzii (pe in-
dltime) se afla un strat
carc nu se defor-
meazd. Acest strat se
numegte fibrd neutrd. b

La incovoiere
este adevarati ipoteza
lm  Bernoulli:  sec-

tiunile  transversale Ag—arym \ 0
find plane pana la €/ Mg Bym %
deformare raman Fibra neutrd !
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plane i dupa deformare, §i numai se rotesc in jurul unor linii neutre.
Cu doua sectiuni perpendiculare pe axa barei ab §i a'b’ detagim un
clement de grinda de lungime dx pentru care vom analiza doui fibre n-n
§i m-m situati la distanta y de n-n. Pani la deformare avem: mm = nn
=dx.

Dupi deformare sectiunile ab §i a’h’ se rotesc in jurul unor linii
perpendiculare la planul desenului cu un unghi dg. Daci notim raza de
curburd a fibrei neutre cu p, atunci raza de curburd a fibrei m-m va fi
p +y. Dupa deformare fibra neutra n-n ii va pastra lungimea initiala

nn =dx = pdf,
iar fibra m - m se va alungi si va fi
mm=(p+y)dg .
Alungirea absoluta a fibrei m-m
Adx =(p+y, o - pdp = y,dp ,
1ar alungirea specifica a acestei fibre
g, w05 il W
T pix p

Inlocuim expresia pentru &, in relapa lui Hooke la intindere si

obtinem

2.61)

o, =Ee, =EY0 (2.62)
P

din care reiese ca tensiunea normala care se dezvoltd intr-o sectiune la
incovoiere pura este functie de distanta de la fibra neutra p, In baza
aceste1 relau poate fi construita diagrama tensiunii normale in sectiune,

care variaza de la 0 (pentru y,=0) pani 1a Oy (pentru y/~max), adici :
o™ _ pYmax (2.63)

P

Acum imaginar inlaturdm partea grinzii ce se afli in stinga
sectiunii @’b” i vom analiza conditia de echilibru pentru aceasta bucata
(fig. 2.29, ¢). in sectiunea a'h’ se vor dezvolta tensiuni totale, care
pot fi descompuse in tensiumi normale o, §i tangentiale 7, Pe
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un element de suprafata dA actioneazi forta normala o dA,
momentul careia in raport cu fibra neutra va fi:

O yodAd=dM..
Deoarece forta taietoare @) in cazul incovojerii pure este egald cu
zero, reiese ¢d Ty, =0.\Q, =7,,-F=0) . si de aceea mai

departe eforturile unitare tangentiale vor fi neglijate pentru
incovoierea pura.
Scriem conditia de echilibru pentru partea dreapta a grinzii:

> Pi(x)= o da=0;

(2.64)
ZMM = jcrxydA +M,=0.
P
Prima ecuatie da urmatoarele: _[ o,dA=0 sau, tinind cont
F
de legea lui Hooke si de relatia (2.61) avem:
 =Ee, =E2L. (2.65)
P
Prin urmare, IA it I 0dA =0, de unde j'ydA 0.
4 P g
Deoarece expresia [ydA prezinti momentul static al sectiunii

A
transversale in raport cu axa neutrd si este nul fata de ea, reiese ci
axa neutra (fibra neutrd) n-n trebuie sa treaca prin centrul de greutate
al sectiunii.

Din ecuatia a doua (2.64) cuplul de forte exterior este egal cu
momentul incovoietor cauzat de tensiunile normale

M, =M, = [o,pdd,

de unde M, == [y’d1=—%, (2.66)
p
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incare I, = I yzd este momentul de inertie axial in raport cu axa z.

A
Din ( 2.65 ) si (2.66) rezulta
1_ox My gy, My 2.67)
p Ey I, I,

Ultima expresie permite calculul tensiunii normale in orice
punct al sectiunii transversale cind se cunoaste momentul incovoietor
M, Aceasti relatie poarti denumirea de relatia lui Navier.

Din relatia (2.67 ) se vede ca tensiunca normald atinge
valoarea maxima pentru yn.. Prin urmare:

omas - Maymas M _ (2.68)
A 7

T2 este modulul de rezistent axial, m °, mm’

Y max
Expresia (2.68) prezinti conditia de rezistenta la incovoiere, cu
ajutorul careia pot fi rezolvate urmatoarele tipuri de probleme:

unde W = —

F
'

max
=> de dimensionare W, > —%—
O‘ﬂ'
M
= de verificare o7 =—2—<0,;

-
4

= de calcul al momentului capabil M <W,o,.

2.7.5. Tensiuni tangentiale la incovoiere

La incovoiere simpla in sectiunile transversale se dezvolta atat
momente incovoictoare M, ct i forte taietoare Q) intre care exista
relatia diferentiala:

dM
dx

g, = (2.69)
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La randul ei, fora taietoarc este rezultanta tensiunii tangentiale pe
care urmeaza s le studiem mai amanuntit. Pentru aceasta vom analiza
o grinda solicitatd de o forta perpendiculara la axa transversali (fig.
230, a). Cu sectiunile m-m §i n-n detasam un clement de grinda de
lungime dx Din diagramele Q, si M; (fig. 2.27) se vede ca pe
sectiunea m-m se va dezvolta momentul incovoietor M, =R,-x, iar in
sectiunea n-n - Mz + dMz = Ry(x + dx). In afara de aceasta in
sectiunile m-m §1 n-n se va dezvolta forta tiietoare Oy =R4. Se
adm;;te cd formula de calcul atensiunii normale

4 dedusa pentru cazul inco-
ka l JRe voierii arata si
- p pure este adevarata gi
i H_(b _ ] .. In cazul incovoierii simple.
A i r’-;q, B X Atunci detasim un element
7 x _|dx % in forma unui paralelipiped
e | mm'n'bb'a’'a (fig. 2.29, b)
si pe care 1l vom studia in
m' n' conditic de echilibru. Pe fata
g 5 stanga a paralelipipedului se
N flj»— -——— - dezvolta tensiunea normala:
QJF»{" ox Ox mAG> Oy = M; £ :
Xy 7
A f f‘a —:.'-.-v-fyx b = M"dh Pe fata dreapta:
\ dx / o :(Mz+d‘Mz)y,
Fig. 2.30 x I, :

Pe aceleagi fete se dezvolta si tensiuni tangentiale distribuite
neuniform §i dirijate cum este indicat in fig. 2.30, b.

in baza legii paritatii tensiunilor tangentiale astfel de tensiuni se
vor dezvolta §i pe fata de jos (aa b '.b) a paralelipipedului, rezultanta
carora este forta T. Existenta acestor tensiuni tangentiale a fost
confirmatid experimental in cazul incovoierii unel grinzi compuse
(fig. 2.31) de o forta transversala P, la capetele cireia se observa niste
trepte, care nu se observi la grinda dintr-o bucata.
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Asadar la incovo-

iere simpla in  lungul = = . =
fibrelor se dezvoltd nmigte -
tensiuni tangentiale, care p
impiedica deplasarea ‘
fibrelor una fatd de alta. .
Pentru  paralelipipedul
detagat una din condi- b
title de echilibru va fi:
YF,(z)=0; N+T-N =0,

(2.70) ¢
unde N si N ' sunt Fig. 2.31
rezultantele  tensiunilor
normale care acioncazi pe fetele stingd §i respectiv dreapta, T -
rezultanta tensiunilor tangentiale de pe fata de jos.

N=[oydd; N'=[o'dA; T=b-dx 7.
A A
unde A este aria fetei laterale a paralelipipedului; b - latimea grinzii.
Substituind N, N’ si T in ecuatia ( 2.70 ), avem:
[ocdA+br dx - [olda=0.
A A

inlocuind o, §i 0”, cu expresiile de mai sus obtinem:

[LOPELALLD Fe v
A "1 A ‘

Deoarece M, si I, sunt marimi constante pentru sectiunile
respective, atunci dupa transformarile necesare putem scrie:

. = M, S, _ 0,8,
W ax I,-b I0b
Relatia ( 2.71) poarta numele de formula hui Juravskii, unde Q,

este forta tiictoare din sectiunea m-nt; S; - momentul static al fetei
laterale m’ in raport cu axa z; I; - momentul de mertie al intregii

2.71)
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sectiuni transversale in raport cu axa z; b - latimea sectiunii in locul
unde se determini tensiunea tangentiala.

cind sectiunea transver-
f' sala este de forma drep-
- tunghiulara (fig. 2.32)
avem:

m’ b(b
5. -2(2-y7).
Fig. 2.32 ¢

. bh?
s1 I,=———.

12 ;
Inlocuind S, si Z, in formula lui Juravskii, obtinem:

2 2
T ol

T = =
o 2b- bh? b’
Din ultima relatie se vede ca tensiunile tangentiale sunt functie de y° .

. h T
Atunci cand y=3, Tyy =0,iarcandy =0

2
1" :rmax:6.g}’i_=i.g_y:£._Q_:irmed
wow 4n> 2 bh 2 4 2 Y
de unde rezulta ca tensiunile tangentiale variaza dupi legea parabolei
si au o orientare constanta.

2.7.6. Ecuatia diferentiali a fibrei medii deformate

Studiul deformatiilor barelor solicitate la incovoiere este
necesar atit pentru rezolvarea problemelor ce impun conditii de
rigiditate, cat si pentru rezolvarea problemelor static nedeterminate.
In acest studiu se cerceteaza forma axei unei bare, care se afla in stare
deformatd sub actiunea unui sistem exterior de forte. Aceastd axa
poartd denumirea de fibra medie deforma-ta sau linie elastica a barei.
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Fie o bard, care in
urma deformatiei (\/
devine curbilinie (fig. 0 N 4
2.33), la care trebuie ﬁ% ¥
calculate deplasarile |[=<— >
pe directia oy, numite t
sageti, cat §i unghiul = >
de rotatie al sectiunii y v
@ (egal cu unghiul
tangentei). Fig. 2.33
Forma unei curbe
poate fi determinatd prin raza de curburd in punctul analizat (vezi
cursul de matematica superioara).
d? ¥y
PN -

()]

Yel
Inlocuind valoarea 1/p din relatia (2.67), obtinem

L Y @72)
" E

Deoarece pentru bara de sectiune constanta I; = const., atunci
partea dreaptd a ecuatiei (2.72) este functie numai de M,. Astfel,
pentru gisirea ecuatiei fibrei deformate a barei poate servi formula
(2.72), insa integrarea ei este foarte dificila. Dar in baza principiului
deformatiilor mici aceastd ecuatie poate fi adusd la o formd mai
simpla. In majoritatea constructiilor deplasirile y sunt foarte mici,
deci mici vor fi si unghiurile ¢ in raport cu unitatea. Deci

d I A B
@ =tgtp=;y4<l §i, prin urmare, cu atat mai mica in raport cu



116 Mecanica aplicata

. . 2 _ _ 2 .

unitatea va fi mirimea ( dy ] . Atunci putem scrie 147y i
dz P ux?

acum problema gasirii functiei fibrei deformate se reduce la calculul

functiei p(x) din ecuatia diferentiala Q _+ M. Din (fig. 233)

dx EI,
urmeaza ca pentru M, >0 curbura 1 _ , , iar pentru M;<0 curbura
P
! _, ,adica in partea dreapta, pentru sistemul de coordonate
P
ales, vom avea semnul plus
2

d M

£ 1%, (2.73)

ax? EI,

unde mirimea EI, se numeste rigiditate la incovoiere a barei.
2.8. Teorii de rezistenti si solicitari complexe
2.8.1. Teorii de rezistenta

Esenta teoriei de rezistentd. Rezolvarea problemelor de
rezistentd a pieselor constd in determinarea stirii de tensiuni §i
deformare a piesei sub acfiunea unui sistem de forte exterioare
cunoscut si stabilirea tensiunilor si a deformatiilor periculoase.

La intindere si compresiune axiala marimea tensiunii
periculoase se determina simplu: pentru materialele plastice =0
pentru materialele fragile o.,=0,. In acest caz limitele de curgere §i
de rupere se determina prin incercarea materialului la intindere.

Alta e situatia in cazul solicitarii plane sau spatiale, cand nu
putem folosi rezultatele incercarii materialului la intindere -
compresiune axiala, din cauzi ci, pentru un element fefele caruia
sunt directii principale, mirimea tensiunii periculoase va depinde nu
numai de tensiunea maxima oy, ci §i de o3 §i 0.

Adica pentru o apreciere mai sigura a rezistenfei elementului
in stare spatiala de solicitare, ar fi nevoie de efectuarea unei incercari
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cu conditiile respective reale (cu pastrarea raporturilor 0y6; ; 070y
oy/6;) pana la distrugerea epruvetei. E imposibil a merge pe aceasta
cale din cauza numérului infinit de relatii intre o;, 03, 03

O alta cale de rezolvare a problemelor o constituie calea ce are
la bazi teoriile de rezistenta.

La baza acestor teorii se afld gésirea printr-un mod oarecare a
tensiunii echivalente pentru cazul solicitarii complexe, care ulterior
se compard cu rezistenta admisibild obtinutad la intindere axiala.
Adicd o,y < 0,

Teoria tensiunii normale maxime. In baza acestei teorii,
starea limitd se atinge atunci cdnd tensiunea normald maxima din
corp atinge valoarea efortului unitar al starii limita de la solicitarea de
intindere simpla. De exemplu, limita de elasticitate in corpul supus
stirii spatiale se atinge, dacd |o;|>|o 3|, atunci cand o7, = o .

Rezulta deci, ci tensiunea echivalenta, dupa teoria I de
rezistenta este

Ooep =01 50,. (2.79)

Teoria tensiunii tangentiale maxime. Conform acestei teoril,
propusi de Coulomb, curgerea materialului incepe atunci, cénd
tensiunile tangentiale maxime 7, ating valoarea maxima, egala cu
tensiunea tangentiald maxima z,5° la intindere simpla. In starea plana
de tensiuni, tensiunea tangentiald maxima se determind cu relatia
(2.17): Mgy &=

2

La intindere simpla: 7,,, =07/ 2.

Expresia tensiunii echivalente §i conditia de rezisten(a
conform acestei teorii poate fi scrisa:

Opch =01 —03 < 0g: (2.80)
unde o, este rezistenta admisibila la intindere simpla.

Teoria energiei potentiale de variatie a formei maxime.
Deformatia totald a unui element poate fi privita conventional ca
alcatuita din doua parti: deformatia ce duce la schimbarea volumului
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elementului fara modificarea formei §i deformatia ce duce la
schimbarea formei elementului fara modificarea volumului.

Prima deformatie nu duce la stare periculoasi a elementului
chiar la eforturi foarte mari, deci §i energia potentiala a acestei
deformatii nu poate caracteriza gradul de periculozitate a starii de
tensiuni. In legaturd cu aceasta, in calitate de criteriu general de
rezistenta se foloseste varianta, propusa de Huber-Hencky-Mises, in
care se foloseste energia potentialdi de variatie a formei. Atunci
conditia de rezistentd poate fi scrisa:

Uy <Upe, (2.81)

unde U, este_energia potentiald periculoasd, care se gaseste prin
incercare la intindere simpla.

In baza expresiei de mai sus conditia de rezistenfa dupa teoria
energetica poate fi scrisa:

Cech = \/0'12 + 0'5 + a‘f — 0103 —0303 —030; <0,. (2.82)
In cazul starii plane de tensiuni (o3 = 0)

Oech = O'f +C}'_§ — 0107 <0,.

Aceasta teorie da rezultate bune la calculul materialelor
plastice, care se comporta la fel la intindere §i compresiune.

Teoria de rezistentd a [ui Mohr. Aceasta teorie se deosebeste
de cele de mai sus. Ea nu este criteriala, dar ecuatia tensiunii
echivalente se obtine prin investigarea starilor limita a materialului:

Cpep =01 — ko, (2.84)
o - _—
unde k=—% este raportul limitelor de curgere la intindere
O-II’.'C
(tractiune) catre limita de curgere a materialului la compresiune.

o
Pentru materialele fragile k = —* .
O-rc

in cazul materialelor pentru care k =1 formula (2.84) se
transforma in expresia (2.80) ce corespunde teoriei tensiunii
tangentiale maxime.
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Teoria de rezistenta a lui Mohr da o corelatie satisfacatoare cu
experimentul pentru materiale care se comporta in mod diferit la
intindere §i compresiune.

2.8.2. Solicitari compuse

Numim solicitare compusi o astfel de deformare a barei la
care in sectiunile ei transversale se dezvoltd concomitent nu mai
putin de doi factori ai tensiunilor interioare. Exceptie face numai
incovoierea simpla care nu este considerata solicitare compusa asa
cum in majoritatea calculelor de rezistentda forta taietoare este
neglijata.

Deci multe piese sunt solicitate concomitent la incovoiere si
intindere (compresiune), incovoiere §i torsiune, torsiune §i intindere
(compresiune). in aceste cazuri, in baza principiului superpozitiei,
tensiunile pot fi calculate pentru fiecare solicitare simpla. Daca
asupra unei bare actioneazi concomitent forte axiale si transversale,
atunci bara este supusi la intindere sau compresiune si incovoiere.
Daci o bara se afla in conditie de echilibru sub actiunea unor forte
orientate dupa axa barei si aplicate la capetele ei, insa excentric, o
astfel de solicitare se numeste intindere (compresiune) excentrica. in
acest caz eforturile unitare intr-un punct arbitrar se determina ca i in
cazul actionarii concomitente a intinderii (compresiunii) si a
momentului incovoietor.

in cazul cind o bari este solicitata concomitent la incovoiere si
torsiune sau la torsiune i intindere (compresiune) e imposibila o
sumare simpla a tensiunilor din cauza naturii lor diferite (normale si
tangentiale). Unele relafii de calcul satisfacdtoare pot fi obtinute
numai in baza teoriilor de rezistentd. Spre exemplu, in cazul
incovoierii §i torsiunii concomitente a barei, punct periculos se
considera punctul in care tensiunile normale, cauzate de incovoiere,
si cele tangentiale, cauzate de torsiune, ating concomitent valori
maximale.
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Substituind in relatiile (2.80) si (2.82 ) expresia pentru o ,; din
(2.22), obtinem conditia de rezistentd conform teoriei tensiunilor
tangentiale maxime si teoriei energetice de rezistenta

Opp =01 -03 =Vo’ +47? <o, (2.85)

f’ecﬁ\[ffrz +03 +03 ~0,03 - 0103 —0203 :\[Jﬁ +37% <o,

undeo,.,, este tensiunea conform teoriei tensiunilor tangentiale

maxime; o .- tensiunea echivalentd conform teoriei energetice de
rezistentd.

2.9. Stabilitatea echilibrului elastic
2.9.1. Stabilitatea echilibrului elastic. Flambajul

Sa analizim un exemplu. Fie o bara dreapta de sectiune
A (fig. 2.34) comprimata de forta axiala P. Cat timp aceasta forta este
mica bara va fi solicitatd la compresiune uniforma. Daci se aplica o
fortd transversald care produce o incovoiere mica, indatd dupa
inlaturarea acesteia, bara reia forma dreapta de echilibru. Adica

pentru forta P nu prea
45

P mare bara se afli in
[ 7, echilibru stabil. Marind

v

y ‘;‘ mereu valoarea fortei P ,
N  se ajunge la situatia cand
©=% sub  actiunea  forfei
( % perturbatoare  transver-
sale bara isi pierde
= g d echilibrul, adici se in-
c - ] > covoaie ca in fig. 2.34, b
fara posibilitatea de a

Fig. 2.34 reveni la forma dreapta.
Rezulta ca la atingerea unei anumite valori a fortei P,,, care poarta
denumirea de forfa criticd de flambaj, bara trece din starea de
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echilibru stabil in cea de echilibru instabil. Fenomenul de trecere a
unei piese (a barei) din starea de echilibru stabil in cea de echilibru
instabil la o anumiti valoare (criticd) a fortei aplicate poarta numele
de flambay.

Experienta a ardtat ca valoarea fortei critice de flambaj depinde
de forma si dimensiunile piesei, de felul de rezemare §i aplicare a
sarcinilor. A calcula o piesa la flambaj inseamna a determina valoarea
fortei critice §i a alege forta reala care e de ¢ ori mai micd decit cea
criticd. Numarul ¢ poarta numele de coeficient de siguranti la flambaj.
Tensiunea produsa de catre forta critica de flambaj, numita tensiune
critica de flambayj, poate fi net inferioara valorilor critice de rezistenta.
Comparand valoarea tensiunii critice de flambaj cu limita de
proportionalitate a materialului, se poate intimpla ca ea sa fie
inferioara sau superioard acestei limite. In primul caz se vorbeste
despre flambaj clastic, iar in al doilea - despre flambaj plastic. Exista
mai multe metode de calcul a fortei critice de flambaj, unele exacte,
altele aproximative. Problemele simple se rezolva prin metode exacte,
ar la rezolvarea problemelor complexe se folosesc metode de calcul
aproximativ,

2.9.2. Calculul fortei critice de flambaj

Vom rezolva problema pentru bara din fig. 2.34, a comprimata
de forta P, adica vom gdsi valoarea critica a fortel P cand bara trece de
la echilibrul stabil la echilibrul instabil (flambeazi). Fie ca bara sub
actiunea fortei P, se afla in echilibru, pastrdndu-si forma incovoiata,
fig. 2.34, b. Atunci in sectiunea situati la distanta x de la reazemul A
se va dezvolta momentul incovoietor

M,=-P, y. (2.86)

Ecuatia diferentiala a fibrei medii deformate poate fi scrisa:
a’y _ Pay @.87)
dx? ET,

echilibru stabil in cea de echilibru instabil. Fenomenul de trecere a
unei piese (a barei) din starea de echilibru stabil in cea de echilibru
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2y
dz?

Notim kZ:EP"’ , atunci +k’y=0. (2.88)
k4
Expresia (2.88) este o ecuatie diferentiala liniara de gradul doi

cu coeficienti constanti. Solutia acestei ecuatii este

y=cpsina, +cycosa,. (2.89)

Constantele ¢, si ¢, se determina din conditiile limita, adici
din modul de rezemare a barei. Pentrux =40, y =0, atunci c,= 0.
Pentrux=1 y=0siavem ¢, sinkl =0 .

Ultima expresie are trei solutii care o satisfac:

l. ¢, =0, care duce la y=0 pentru orice x, deci bara nu
flambeaza, ceea ce este contrar conditiilor initiale;

2. k=0 care duce la P=0, ceca ce este, de asemenea,
contrar premiselor problemei:

3. o serie de solutii ale ecuatiei trigonometrice sin kl = 0, adici
kl=m 2m....n7

Luénd prima din aceste solutii kI =7, de unde k = 4, si
inlocuind-o in expresia pentru k obtinem,

_n?E1,

Pep =3+ (2.90)

Relatia (2.90) poartd denumirea de relafia Iui Euler. Ea
permite calculul fortei critice la flambaj pentru o bari de forma
circulard, cand I, 1in toate directiile este acelasi. In caz general
flambajul se va produce pe directia cu momentul de inertie minim,
deci la o valoare a fortei data de relatia

p.F ‘EI zmin_
cr ! 2

2.9.3. Limitele de aplicare a relatiei lui Euler

Fortei critice de flambaj ii corespunde o tensiune critica de
flambayj, care poate fi determinata cu relatia
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O = _P"c‘—r‘- = EZE]'ML’-_
A 1’ A
Exprimand momentul de inertie ca produs intre aria sectiunii §i
patratul razei de nertie minime (7, rezulta
25 4:2 2
m” EAi ,; E
G = 2”“”:"2. (2.91)
I~ A A

unde A=

este coeficient de zveltete al barei, iar iy, - raza de

imin

mertie minima.
Intrucat formulele lui Euler s-au stabilit pe baza unor relatii

care admit legea lui Hooke, inseamna ci ele sunt valabile atat timp

c¢it o, <0, Tespectiv 4= A,. Pentru A4, cind Op>0,, In

bara se produc deformatii plastice si formulele Ini Euler nu mai sunt
valabile.
Valoarea lui A, se obtine inlocuind in formula (2.91)

O, =0 Asa de exemplu, pentru ofclurile carbon cu

-
o, =200MPa si E = 2.1-10° MPa obtinem

A~ MNMQ
"V 210 '

Intrucat limita de proportionalitate variaza putin, de obicei se
accepta A, = 100...105 .

2.10. Tensiuni de contact
2.10.1. Generalitati

Tensiunile §i deformatiile care apar in punctul de contact la
apisarea a doud corpuri se numesc tensiuni i deformatii de contact.
Datoritd deformatiilor mici in aceste puncte de atingere are loc
transmiterea presiunilor pe suprafete foarte mici. Materialul din
imediata apropicre de astfel de puncte, neavind posibilitate de a se
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deforma liber, suportd o stare spatiala de tensiuni. Dupié cum arata
calculele, tensiunile de contact au un caracter vadit local si scad
foarte repede cu indepartarea de la punctul de contact. Cercetarea
tensiunilor de contact si a deformatiilor sunt necesare pentru
rezolvarea problemelor de rezistenti a multor piese importante, ca de
exemplu rulmentii, rotile dintate, elementele mecanismelor cu came
s-a. Pentru prima dati aceste probleme au fost rezolvate prin
metodele teoriei elasticitatii de citre fizicianul german H Hertz cu
urmatoarele conditii:

1. sarcinile provoacd in zona de contact numai deformatii
elastice care respecti legea lui Hooke;

2. suprafetele de contact sunt mult mai mici in comparatie cu
dimensiunile corpurilor;

3. fortele de presiune distribuite pe suprafata de contact sunt
normale la aceasta suprafata.

2.10.2. Relatii de calcul al tensiunilor de contact

Apdsarea a doud bile. La apasarea a doud bile cu razele R, si
R;de catre doua forte P (fig. 2.35) in punctul de contact bilele se

z

Omax

Fig. 2.35
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deformeaza, forméind o pata de contact de forma circulara cu raza a.

(2.92)

unde £, 51 E; sunt modulele de clasticitate longitudinala ale

materialului bilelor.
In pata de contact se dezvolti tensiuni distribuite in forma de
parabola cu o,,,, in centrul petei

EfEZZ '(Rl'f'Rz)z.
(E;+E;)>? RIRS

Celelalte doua tensiuni normale principaleo; =o', m0,8|am,: ’

ax

(2.93)

03 =|0max| = —0,333#4.0

Rezulta, ca in punctul de contact materialul suportd o comprimare
spatiala. Datorita acestui fapt materialul poate suporta, in punctul de
contact, tensiuni normale foarte mari fara a suferi deformatii
remanente. Sa calculam, de exemplu, tensiunea maxima in centrul
petei de contact pentru care apar primele deformatii remanente. In
baza teoriei energetice de rezistenta:

1
N L T R R L T o

Inlocuind o; si o, cuexpresia de mai sus, obtinem

c,=020; =020, sa o,, =50,

Asadar, in centrul petei de contact materialul poate suporta
tensiuni de cinci ori depagindu-le pe cele de curgere o, .

Schimband in formula (2.93) semnul lui R, in opus, obtinem
expresia tensiunii normale 1n cazul apasarii bilei asupra unet suprafete
sferice concave (fig. 2.35, b)

o =-0.38834P
" J (E:+Ez)2 RIR;
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In cazul apasirii unei bile asupra unui plan R, =0 vom

obtine (fig.2.35, ¢):
(2.95)

Apdsarea a doi cilindri. La apasarea a doi cilindri cu axele
paralelt. cu sarcina uniform distribuitd de intensitate ¢ (fig. 2.36, b)
pe lma de contact cilindri se
vor deforma formandu-se o pata de
contact in formd de dreptunghi cu
litimea b (fig.2.36, a).

Fig. 2.36 Tensmunea normald maxima, care se
dezvolta pe linia de contact, va fi

O e = 01|22 T B Ry 2.97)
E,+E, R,'R,

Analiza a aratat ca punctul periculos e situat pe axa z la
adancimea 0,4b. In acest punct tensiunile principale vor fi:

01=-0,180,4y; 01 =—0,2880 07 07 =—0,780 s -

La apasarea unui cilindru pe o suprafad plani (R, =)
obtinem:
o = 0418 |21 E1Ez (2.98)
R El + Ez
Toate formulele de mai sus au fost obtinute pentru x=0.3,

insa cle sunt valabile §i pentru alte valori ale coeficientulur lui
Poisson. In calculele de rezistenta la contact a organelor de magini
tensiunile de contact mai sunt numite rensiuni heriziene §i se noteaza
prln .
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2.11. Calculul de rezistenti la solicitiri variabile
2.11.1. Generalitati. Definitii

In majoritatea organclor de masini, fortele aplicate variaza in
timp. Acest mod de solicitare duce la 0 micsorare sensibild a rezistentei,
fati de cele statice. Acest fenomen poartd numele de oboscald, iar
caracteristicile mecanice respective - caracteristici de oboseald sau
rezistente la oboseald. Mai mult ca atit , aceste caracte-ristici pot avea o
infinitate de valori, functie de o serie de factori. Solicitarile variabile pot
avea un caracter determinist sau aleatoriu.

La primele se pot
stabili anumite relatii, in
baza carora sc poate
prevedea evolutia lor la un
moment dat. Celelalte nu se
pot exprima sub o forma
analitica, se  studiazi
desfagurarea lor in timp prin
inregistrari, prin estman
sa. Dintre  solicitarile
deterministe  cele  mai
frecvente sunt solicitarile
periodice, care, la randul lor
pot fi grupate in:

solicitari  stationare,
la care tensiunile variaza de
un numar infimit de ori intre
doud valoni & ,,;, $i O
(fig. 2.37, e);

solicitcri nestatio-
nare - cand tensiunile o,
variazd ca amplitudine in
decursul unet  perioade

d
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(fig. 2.37,a, b, c, d).

Solicitarile deterministe se mai numesc ciclice. in decursul unui
ciclu tensiunea trece o singurd data printr-o valoare maxima, numita
tensiune mMaximi Ojue, Sau limita superioara a tensiunii, §1 o valoare
minimi, numiti tensiune MINIMa O Sau limitd infericara a
tensiunii, In cazul tensiunilor tangentiale, valorile extreme ale ciclului
SUNt Tpax S Toise

Efectul distrugerii pieselor sub actiunea sarcinilor variabile
ciclice (ruperea osiilor vagoanclor) a fost observat §i  studiat inca
din prima jumatate a sec. XIX. S-a stabilit ca structura metalului nu se
schimbi la solicitirile ciclice. Inceputul distrugerii (ruperii) are un
caracter pur local.

In zona unde din diferite cauze constructive se dezvoltd
tensiuni majore se poate forma o microfisura, care se dezvoltd sub
actiunea sarcinilor variabile §i patrund n grosul metalului.
Concomitent are loc slefuirea suprafetelor ce formeaza fisura. Ca
urmare sectiunca igi pierde rezistenta, §1 in sfarsit, se produce
distrugerea bruscd. Suprafata de distrugere la oboseala are doua zone
caracteristice (fig. 2.38). Zona A este zona unde apar s§i se dezvol-
ta microfisurile si zona B - zona distrugenii rapide (momentane).

Zona A are suprafata neteda cu unele
incretituri radiale, dupa care s-au dezvoltat
fisurile. La fel se distrug si suprafetele
solicitate de sarcinile variabile de contact
(bilele, rolele, caile de rulare).

Caracteristicile  principale  ale
ciclului. Forma ciclului pentru diferite
piese variaza (fig. 2.37). Raportul dintre
tensiunea minimi §i cea maxima  se
numeste coeficient de asimetrie al ciclului

R :GMI'-R ;Rr:rm.l'n

a
g

max rmax
Dupé mirimea coeficientului de asimetrie deosebim:
a) cicluri simetrice (fig. 2.37, b):
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O piai = i 30 = 0;0, =0 purs Ry = -1;

b) cicluri asimetrice (fig. 2.37,¢,d): R# 1.

Mai exista cicluri ondulate, la care tensiunea riméne tot timpul
de acelasi semn (fig. 2.37, a) .

Ciclurile cu acelasi coeficient de asimetrie R se numesc cicluri
asemanatoare. Dupa cum au demonstrat cercetarile experimentale,
rezistenta la oboseald nu depinde de legea variaiei tensiunii in
interiorul intervalului ( O ,uac = O pin )-

Valoarea medie dintre 0, $1 Oy, S€ Numeste tensiune
medie
ot O T max + T mi
Om =4—2 PR - Ty = — it 2 min  (2.100)

Semidiferenta dintre tensiunea maxima §i cea minima se
numeste amplitudinea tensiunilor

G max — O mi =T i
Ua Ao max min ;ra s rmax min . (2101)
2 2
Cunoscénd valorile oy, i 0, pot fi calculate tensiunile maxime
si minime.

Omax =Om T0, Tmax =Tm T 7%a

Omin =Om — 04 .
Rezulta ci orice ciclu de solicitari variabile este definit fie prin

valorile O max (Tnmx ) $i O min (rmm ) fie prm Om (T ] si Tq (1", )

2.11.2. Rezistenta la oboseali. Curba de durabilitate

Caracteristica mecanica a materialului, la solicitari variabile,
este rezistenta la oboseald. Rezistenta la oboseald a unui metal se
determina in mod experimental cu ajutorul unor epruvete de o forma
si dimensiuni comune, confectionate din metalul studiat. Incercarile
se fac pe masini speciale, previzute cu contoare, care numard
ciclurile la care este supusd epruveta, pani la rupere. S-a stabilit
experimental ci epruvetele care rezistd la un numér mare de cicluri



130 Mecanica aplicati

cicluri N, numit bazd de incercare, sunt in stare sa reziste unui
numdr §i mai mare de cicluri fara a se rupe. In conformitate cu
standardul de stat Ny=10"...10" pentru oteluri 5i Ny=5(10’"...10°) -
pentru unele aliaje usoare §i metale neferoase.

Asadar, in urma incercarilor se construieste curba de
durabilitate sau curba lut Waéhler. Initial este supus incercarilor un set
din 10 epruvete cu o sarcina mu cu mult sub limita de curgere
o, . Epruvetele vor rezista la un numir N ; de cicluri §i se vor rupe.
fntr-un sistem de coordonate vom marca punctul 1 (fig.2. 39).
Epruvetele setului doi vor fi solicitate cu o tensiune 0z mai mica ca oy
, la fel, pana la rupere, care va survine dupa un numar de cicluri N
( N2>N,). Acest procedeu se continud, micsorand o, ceea ce duce la
cresterea numarului de cicluri pana la rupere, si construind punctele
1,2,...,n. Unind aceste puncte cu o linie curba obtinem curba de
durabilitate sau curba lui Wohler. Din (fig. 2.39) se vede ca dupa
N > Ny curba de
durabilitate devine
aproape orizontala, iar
asimptota ei di mari-
mea rezistentei la
oboseald o;. In prac-
ticd punctele obtinute
nu se inscriu pe o
0 Ny N N8 N;'cbn' curbd cu un traseu

! atit de contimu ca

Fig. 2.39 aceea din (fig. 2.39).

in general, ele prezin-

ti o dispersie destul de mare, ceea ce face dificild determinarea exactd

a rezistentei la oboseala. Determinarea rezistentei la oboseala prezinta

complicatii §i in ceea ce priveste metodologia experimentald, atunci

cand este vorba de alte feluri de cicluri decat cel simetric. Cele mai

cunoscute  sunt rezistentele la oboseala prin cicluri simetrice §i

pulsatorii. Rezistenta la oboseala depinde st de felul de deformare, la
care sunt supuse epruvetele, pentru care avem urmatoarele simboluri:
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o.; - rezistenta la oboseala prin ciclu simetric de incovoiere; oy -
rezistenta la oboseala prin ciclu simetric de tractiune - compresiune;
7, - rezistenta la oboseald prin ciclu simetric de rasucire; op -
rezistenta la oboseald prin ciclu pulsator de incovoiere;, oy -
rezistenta la oboseala prin ciclu pulsator de tractiune; oy - rezistenta
la oboseald prin ciclu pulsator de compresiune; 7y - rezistenta la
oboseala prin ciclu pulsator de rasucire.

Pentru orice ciclu asimetric cu coeficientul de asimetrie R
rezistentele la oboseald prin ciclurile de incovoiere, tractiune -
compresiune, rasucire au respectiv urmétoarele simboluri:
ORORt»TR-

Determinarea rezistentelor la oboseala este o problema
dificild, de aceea la efectuarea unor probleme simplificate se dau
unele relatii empirice care aratd legatura dintre rezistentele la
oboseala si rezistentele de rupere statica.

Pentru oteluri:

o_; =(0.4..05)0,; oy=(1.5.16)0_;;

o_1=(0.7..08)0,; o9 =150_y;

r_;=(0.55..0.58)0,. 14=(18..2.0)_;.

La metalele neferoase o, =(0,25...0,5)5,.

Rezistenta materialului la oboseala de contact pentru ciclul
pulsator de compresiune de cele mai multe ori se exprimd prin
duritatea materialului

ohm - 10C-HB (N/mm),
unde C este coeficientul care depinde de material: pentru oteluri C =
0,3...0,33; pentru fonta C = 0,18...0,21; pentru bronz C=0,2...0,34.

2.11.3. Diagramele rezistentelor la oboseala
Rezistenta la oboseald pentru un ciclu cu orice coeficient de

simetric R poate fi gasitd cu ajutorul diagramei rezistentelor la
oboseal (fig. 2.40). Construirea diagramei se bazeazi pe faptul ca
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orice ciclu poate fi prezentat ca suma unei tensiuni medii o, §i a unui
ciclu simetric cu amplitudinea oy , si anume:

gy = Ooin ., Cme Tiin. (3100
2 2
6 Se ia un sistem de coordonate si pe
) axa ordonatelor se depune o, iar pe
cea a absciselor -0y, . Prin urmare, in
sistemul de coordonate acceptat,
ciclul simetric va fi prezentat grafic
prin punctul B, pentru care =0 ,
iar rezistenta la oboseald o1
Punctul 4 va prezenta ciclul static cu

o,=0si0, =0,.

Fig. 2.40

Pentru un ciclu asimetric oarecare cu amplitudinea tensiunilor
o, §$i 0, limita de rezistentd la oboseald va fi determinati de
punctul C, pentrucare oz =0, + 0, =0 pay +

Construirea diagramei rezistentelor la oboseald pentru
materialul dat este legatd de efectuarea unui numéar mare de incerciri
si de aceea in calculul practic e folositi diagrama schematizata.
Pentru construirea ei este destul si fie cunoscute rezistenta la
oboseala prin ciclul simetric de incovoiere o, §i rezistenta la
solicitarea statica 0. Cu ajutorul acestor doua valori, in locul curbei
ACB se construieste dreapta AB. In acest caz pentru ciclul asimetric
de mai sus pe diagramd vom avea punctul C; . Cu ajutorul acestei
diagrame putem determina rezistenta la oboseali ox pentru orice
ciclu asimetric, cunoscindu-se numai coeficientul de asimetrie R, in
felul urmator.

Din diagrama este evident ca

tgfp=C0 = Imax = Omin 1= Ko 5143
Om Omax t Omin 1+ R,
Daca se cunoaste R, se determind #g/ si respectiv f. Din

punctul O se duce o dreapta sub unghiul £ pana la intersectia cu AB
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(ACB), iar rezistenta la oboseald pentru ciclul dat se determina ca
suma segmentelor OC; +C; C; (0C,+C,0).

Factorii care influenteayd rezistenta la oboseald. Practica
arata ca rezistenta la oboseald este 0 marime complexa, care depinde
de o serie de factori. Unii dintre acestia pot fi luati in considerare
cantitativ in calculele de rezistentd; de altii se poate {ine seama la
alegerea materialului, a formei piesei si a tehnologiei de fabricatie. Se
poate face o sistematizare a acestor factori, impartindu-i in factori
constructivi, tehnologici si de lucru.

Influenta factorilor constructivi. S-a observat, ¢i in multe
cazuri piesele cu o configuratie oarecare au o rezistenti mai micd
decat epruvetele confectionate din acelasi material. Acest fenomen se
explici prin schimbarea tensiunii, numitd concentrare de tensiuni.
Natura aparifiei concentratorilor de tensiuni se explica prin defectele
materialului, defectele tehnologice g.a. De exemplu, pentru bara
din fig. 241 insectiunea m-m vom avea,

o, =4 <a,
m

insa experienta arata ca bara se ¢ Smax

rupe pentru o valoare o, <o,.

Cauza este ca tensiunea normala p ( ™ p
in sectiune nu este distribuiti = . e
uniform, ca in cazul epruvetei, ci l e m‘_ J
este distribuita dupa cum ¢ aratat O
in desen. Atunci coeficientul
teoretic de concentrare va fi

Fig. 2.41

Apy = Tmax. . Pentru tensiunile tangentiale ay, = Tmax
ol-l'l rﬂ
Acest coeficient caracterizeaza bine materialele fragile, pe cand
pentru materialele plastice influenta concentratorilor de tensiuni este
mai mici. In cazul solicitarilor ciclice concentrarea de tensiuni se
caracterizeaza prin coeficientul efectiv de concentrare a tensiunilor la

solicitari variabile
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k_= jhp =—=—, (2.104)
O_1k T 1k

unde o_,(z_;) este rezistenta la oboseala in cazul epruvetei netede
cu diametrul d; o, (7_y ) - rezistenta la oboseala a epruvetei cu

degajare inelara de acelasi diametru 4.

De regula, coeficientul efectiv de concentrare la solicitarile
variabile este mai mic decat coeficientul teoretic de concentrare.
Coeficientul efectiv de concentrare la solicitarile variabile depinde
atit de forma concentratorilor de tensiuni, de modul de deformare
(intindere, incovoiere, risucire), cét si de raportul dintre parametrii
D,d, R, t, Ah, hy, b.

Valorile coeficientilor de concentrare a tensiunilor, in functie
de diferiti parametri, pentru diferite tipuri de piese cu diferiti
concentratori, sunt redate sub forma de diagrame, grafice sau tabele
in tratate de specialitate.

Influenta factorilor tehnologici:

a) materialul §i tehnologia semifabricatului. Este de la sine inteles ci
rezistenta la oboseala, ca i celelalte caracteristici mecanice, difera de
la un material la altul. In acelasi timp rezistenta materialului depinde
i de structura materialului. Astfel, structura cu granulatie mare,
existenta crustei de turnare, forjare, laminare, tratamentele termice
neuniforme, sunt factori tehnologici cu efect nefavorabil asupra
rezistentei la oboseala.

b) Starea suprafetei piesei. Experientele facute pentru stabilirea
rezistentei la oboseald au aritat ¢a unul din factorii esentiali care
influenfeaza asupra acesteia este starea suprafetei piesei. Existenta
zgarieturilor pe suprafata piesei constitue o sursa de fisuri gi
micgorare a rezistentei la oboseala.

Influenta dimensiunilor absolute. Cu cregterea dimensiunilor
pieselor scade rezistenta la oboseala. In acest caz creste coeficientul
efectiv de concentrare la solicitiri variabile. Acest fenomen se
explica prin faptul cid cu cresterea dimensiunilor creste si
probabilitatea de aparitie a defectelor metalurgice, care au rolul de
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concentratori de tensiuni. Influenta dimensiunilor piesei asupra
rezistentei la oboseala este estimata de factorul dimensional £, care
reprezinti raportul dintre rezistenta la oboseald a piesei de
dimensiunile date i rezistenta la oboseald a epruvetei cu diametrul
de 75 mm.

Influenta temperaturii. Rezistenta la oboseald scade cu
cresterea temperaturii. Acest lucru este important in calculele de
proiectare a pieselor supuse solicitarilor variabile si la temperaturi
inalte. De exemplu, pentru otel 30CrM (Cm30XM) marirea

temperaturii de la 20 la 500 °C duce la micsorarea rezistentei la
oboseala cu 22%.

Influenta mediului coroziv. Pentru materialul pieselor care
functioneaza in mediu coroziv nu existd limita de rezisten{a la
oboseal, ¢i numai se stabileste o limita conventionala de rezistenta
la oboseald, valoarea careia e mai mici decat rezistenta la oboseald a
aceluiasi material pentru mediul necoroziv. Cu cat mediul este mai
agresiv (electroliti, apa de mare, etc.), cu atat ¢ mai mica rezistenta la
oboseald a materialului.

2.11.4. Calculul de rezistent la solicitiiri variabile

fn cadrul calculului de rezistenta a pieselor ce sunt supuse
solicitarilor variabile este necesar de a stabili valorile maxime dupa
valoarea absolutd a tensiunilor normale Oy sau tangentiale Tpmax. in
continuare pentru coeficientul de asimetrie dat R, se determina
valoarea rezistentei la oboseald pentru ciclul asimetric og . Prin
urmare, expresia de calcul va fi

g
O max | max| == » (2.105)
'nO'
unde n, este coeficientul de siguranta dupa tensiunile normale.
Exact la fel pot fi introdusi §i coeficientii de siguranta atat

dupa tensiunile tangentiale m, cit si pentru cazul complex de
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solicitare n. Pentru determinarea coeficientului de sigurantd folosim
dlagmma rezistentelor la oboseala schematizata (fig. 2.42).

a4 , In aceastid diagrama
punciul M  corespunde
N 4 tensiunii maxime pentru
b M ciclul dat, iar punctul N -
G Cafe rezistentei la  oboseald
Om B pentru aceeasi valoare a lui
0 omR.
Tmilg . ‘
g Din relatia (2.105)
Fig. 2.42 gi (fig. 2.42) putem scrie
Og = - —(cr +0o )na =C My +O N, . (2.106)
Ecuapa luuel AB poate fi scrisa in forma:
Im "o T %o 7, (2.107)
Thn Oy
in baza relatiei (2.107) obtinem
1
N, =——————, (2.108)
O ,Om
o_; o,

Expresia (2.108) nu contine influenta concentratorilor de
tensiuni, a dimensiunii §i a calitatii suprafetei. Deoarece acesti factori
influenteaza esential asupra rezistentei materialului la solicitarile
variabile coeficientul de sigurantata va fi

1
£ 5 (2.109
e Ko T, Tm )
ﬁ.\"ﬁm Tm g,

unde K, este coeficientul efectiv de concentrare a tensiunilor
normale; f; - coeficientul starii suprafetei; f, - coeficientul
dimensional.

La fel poate fi calculat coeficientul de sigurantd la solicitari
variabile in cazul cind piesa este supusa lunecirii pure
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n, = : (2.110)

: 4om
ﬂ ] ﬂ m T-1 7,
Pentru determinarea coeficientului de siguranta total in cazul
cind actioneazi concomitent atit tensiunile normale, cat si cele
tangentiale, se foloseste expresia empirica

1
-52—=~-+—{?—, @2.111)
n? nl n}

unde n, este coeficientul de siguran{a pentru cazul cand se considera

cé tensiunile tangentiale lipsesc; n. - coeficientul de siguranta in cazul
cand lipsesc tensiunile normale.

2.12. Calculul de rezistentd al membranelor subtiri si al
vaselor de rotatie cu pereti subtiri

2.12.1. Generalititi

Corpul limitat de doud suprafete curbe paralele, situate la

distanta h intre ele, care ¢ mult mai mica decét alte doud dimensiuni
se numeste membrand. Suprafata care se afla la aceeasi distanta de
suprafetele exterioard si interioara se numeste suprafati mediana. Cea
mai larga rispandire o au membranele de grosime constanta (k).
O astfel de membrana este
determinata complet de catre
suprafata mediand §i grosimea h
(fig. 2.43). Se numeste sectiune
normald a membranei intr-un punct
M sectiunea obtinutd de un plan ce
trece prin punctul M si contine
normala dusa la membrana prin M
(fig. 2.44). Aceasta sectiune va
prezenta o curba ce apartine
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membranei §i care trece prin punctul
M. Pentru aceastid sectiune poate fi
indicata raza de curbura R a sectiu-
nii in punctul M. Se poate arita ugor ca
prin punctul M pot fi duse o infinitate
de sectiuni normale, insd din toate pot
fi evidentiate doar doua directii
(sectiuni)  principale, cdrora le
corespund razele de curbura principale:
una din  ele este  maximi
(curaza Ry), iar alta - minimi cu
(raza R3). De aceea, pozitia oricarui
punct al membranei poate fi
determinatd de coordonatele sectiunilor principale (fig. 2.44). in
tehnicd invelisurile se folosesc, in special, in calitate de vase de
rotatie. Sectiunea vasului in care se contine axa de simetrie a vasului
se numeste sectiune meridionald, iar sectiunea perpendiculari la axa
de rotatie - sectiune inelard. Este evident faptul ci aceste doua
sectiuni sunt reciproc perpendiculare.

2.12.2. Calculul de rezistenta al vaselor de rotatie

in peretii vasului, care se afla sub actiunea unei presiuni
interioare uniforme p, se dezvolta un sistem spatial de tensiuni. Adica
in fiecare punct al peretelui vor actiona tensiunea meridionald oy,
orientati dupa meridian, tensiunea circulard sau inelarid o, orientata
in lungul paralelei §i tensiunea radiald o3. Pentru vasele cu peretii
subtiri (la care grosimea peretilor este mai mica decit o zecime de
raza) la care nu se schimba brusc grosimea sau raza de curbura,
tensiunile meridionala si circulara sunt distribuite, practic, uniform
pe grosimea peretelui. Tensiunea radiala, de regul, este foarte mica
si poate fi neglijata in calcule.

Problema de rezistentd a acestor vase se simplifica daca se
considera ca peretele vasului se comporti ca 0 membrana, deci este



Bazele calculului

la rezistenta 139

solicitatd numai la intindere. in
aceasta ipoteza vasele se studiaza
in teoria de membrand sau teoria
féird momente.

Se considera un vas de
rotatie (fig. 2.45) incarcat simet-
ric fatd de axa de rotatie, adica
avand presiunea constanti. Cu
ajutorul a patru sectiuni (meri-
dianele my s1 m;y si cercurile pa-
ralele p; si p2) se detageaza un

element din inveligul vasului.
Ducind normale la suprafata
vasului, in col-
turile elementu- G,hp,db
lui, se afla cen-
trele de curbura
0 s1 0; (fig.
2.46), respectiv 34 PR &d@dﬂe
razele de curba
P2 pentru paralel
si oy pentru me- O;qu,dgz
ridian.  Pentru
elementul deta-
sat poate fi scri-
s ecuatia de echilibru, care poarta numele de ecuatia lui Laplace:
ol O S ) (2.112)
pPr P2 k

unde: p; si pz sunt razele de curbura ale invelisului; p - presiunea din

vas; h - grosimea peretelui.

Alta relatie poate fi obtinutd, scriind o ecuatie de proiectil pe
axa de simetrie a vasului, Prin urmare, obtinem:

op

o B2

- (2.113)
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De mentionat, ca la vasele cu peretii subtiri cele doua tensiuni
o1 §i o7 au fost obtinute numai din ecuatii de echilibru fard a se
recurge la considerente de deformatii. Invelitoarea vasului se afla in
stare plana de tensiuni, unde o7 §i o, sunt tensiuni principale. A treia
tensiune principald pe directia normala este o3 = -p la suprafata
interioard si o3 = 0 - la ceea exterioara.

Vom analiza tensiunile oy si o3 pentru unele vase concrete.

Vase cilindrice, pentru care raza de curburi meridiani p;=co ,
iar ceea inelara - p, = d/2 (d - diametrul cilindrului). Deosebim vase
cilindrice cu funduri (vase inchise, rezervoare) gi vase deschise (vase
de lungime infinitd, conducte). Efectuand substituirile p; =0 si
P2 = d/2 in ecuatiile (2.112) si (2.113) obtinem pentru cilindrul cu
funduri

oyt g Pl
2h 4h

Deci o = 20y. Acest lucru face necesar ca cusitura
longitudinald a unui rezervor sa fie mai rezstenti decit cea
transversala.

Rezervoarele si conductele se dimensioneaza, de obicei, in
baza teoriei I de rezistentd dupa tensiunile inelare:

=p—d£o-u,deundeh=—pd
2h 20

Alungirile specifice in vasul cilindric se calculeazi in baza
legii generalizate a lui Hooke:

St N 3,

(2.114)

o, (2.115)

&p
E 4"5 (2.116)
Oy — MO, P
E — [ 2_—
2 = 4;:13( m!

Cunoscand alungirile specifice, cilindrul cu diametrul d si
lungimea / suferd deformatiile:
Al=¢gp-l, Ad =¢g,d.
Pentru vasele deschise (conducte) o;= 0.
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Vase in formd de sferd. La sfere toate razele de curburad sunt
egale. Aceste motive de simetrie fac ca tensiunile sa fie egale, ceea ce
transforma relatia (2.112) in

99 F

;,deunde _— . 2.117)

2h 4h

Din ultima relatie reiese ca pentru aceleagi valori p, d, h
tensiunea maxima in rezervorul sferic este de doua ori mai mica
decit cea din rezervorul cilindric.

Vasele conice. Cind vasul se afla sub acfiunea unei presiuni
uniforme, tensiunile principale ce se vor dezvolta in peretii conului se
determina din relatiile:

PR PR
=——7;0; =
3hcosa hcosa

gy (2.118)

La actiunea presiunii din afard in relatiile (2.114) - (2.118)
presiunea p se ia cu semnul minus.
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3. BAZELE PROIECTARII TRANSMISIILOR MECANICE
3.1. Notiuni de baza

[Transmisia mecanici este un mecanism utilizat in scopul
transmiterii migcarii cu sau fara transformarea acesteia, insotitd de
transmiterea energiei mecanice, deci a fortelor si a momentelor.

Pentru transmiterea miscarii $i a momentului de torsiune de la
arborele motor la cel condus se folosesc transmisii mecanice directe
sau indirecte, schematizate in fig. 3.1.

| Céand distanta A dintre axa geometrica a arborelui conducitor si
a celui condus nu este prea mare, se folosesc transmisii directe, cu
rofi de frictiune, cu roti dintate, cu came etc. (fig. 3.1,a...e).

Pentru distante mari intre axe se folosesc transmisii indirecte cu
curele, cu cabluri, cu lanuri sau cu pérghii. |

Dintre toate tipurile de transmisii numai cele directe cu came
(fig. 3.1,b) si cele indirecte cu parghii (fig. 3.1,h) transmit migcarea
mecanica prin transformarea sa calitativa, astfel incat legea de
migcare a elementului condus difera atit ca mirime, cit gi ca forma
de legea migcdrii elementului conducator. Raportul de transmitere la
aceste transmisii are valori instantanee, deci este continuu variabil.

[ Caracteristicile de bazd ale transmisiilor.

e puterile P; si P, pe arborii respectiv conducator si condus, kW;
e rapiditatea, care se exprima prin turatiile n; si n; (sau vitezele
unghiulare @ §i @,) la arborii respectiv conducitor si condus. |
Aceste caracteristici sunt minim necesare %i suficiente pentru
efectuarea calculului de proiect al oricarei transmisii.

|Pe langd caracteristicile de bazi sunt cunoscute si

caracteristicile derivate:
randamentul mecanic

r;:P%: sau n=1-(%), (3.1

unde P, sunt pierderile de putere in transmisie.
raportul de transmitere, determinat in directia fluxului de putere
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;‘:"%2 :“"%’2 ‘ —

In cazul cand i >1, n;>n, transmisia este de multiplicare sau
multiplicator.

Transmisiile pot fi construite cu raport de transmitere constant
si variabil (continuu variabil si variabil in trepte). Varierea in trepte
este realizata in cutii de viteze, transmisii cu curea cu roti de curea in
trepte etc. Varierea continud a vitezei este realizati cu ajutorul
transmisiilor cu roti de frictiune sau variatoare cu lant.

Utilizarea unei sau altei metode de reglare a raportului de
transmitere depinde de conditiile concrete de functionare a masinii,
care este servita de transmisie.

In calcul deseori se utilizeaza urmitoarele relatii intre diferiti
parametri:

exprimarea puterii P, kW prin forta tangentiala F, , kN si viteza
periferica v, m/s a rotii, a rotii de curea, a discului etc.

P=F, v, (3.3)
exprimarea momentului de torsiune T, Nm prin puterea P, kW
si viteza ungiulari @, s”
= P b
T A} ; (3.4)

legatura intre momentele de torsiune pe arborele conducator
T, si condus T; prin raportul de transmitere i $i randamentul mecanic
n in directia fluxului puterii
T,=T,-i-7n. 3.9)

3.2. Conditiile cerute mecanismelor de transmisie

3.2.1. Factorii care determini capacitatea portanti a
mecanismelor

Calitatea mecanismului. Prin calitate se subintelege totalitatea
proprietatilor, care determina gradul de utilitate conform destinatiei.

Mecanismul trebuie sa satisfacid cerintele, indicate in sarcina de
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proiectare. In caz general calitatea constructiei mecanismului este
determinati de:

a) simplitate constructiva i tehnologica;

b) economicitate (randament ridicat);

) gabarite si masa reduse;

d) fiabilitate si durata de functionare inalte.

Tehnologicitatea constructiei mecanismului este determinata de
comoditatea fabricarii si asamblarii pieselor lui, de asemenea, gradul
de utilizare a pieselor standardizate si unificate si a nodurilor.

Unul din parametrii cei mai importanti il constituie fiabilitatea.
Prin fiabilitate se intelege capacitatea “calitatea" produsului de a
functiona potrivit destinatiei pentru care a fost realizat si in conditiile
de utilizare specifice o perioada de timp bine determinata.
Fiabilitatea este, de asemenea, caracterizata de rezistenta necesara a
pieselor, de rigiditatea rationala, de rezistenta la uzurd, la vibratii, la
temperatura.

Rezistenta. Ruperile si deformatiile remanente mari ale pieselor
cauzate de rezistenta insuficienta pot fi cauzele iesirii din functie si
pierderea mecanismului. Tensiunile periculoase in piese, care
provoacd distrugerea, pot aparea nu numai in rezultatul actiunii
sarcinilor de lucru, insa i de la forte, generate de vibratii g.a.

Rezistenta volumica insuficienta deseori se manifesta imediat,
adica provoaca iesirea evidenta din functie, atunci cand rezistenta
superficiala insuficienta in cele mai multe cazuri este cauza pierderti
treptate a capacitatii de lucru.

Rezistenta la uzurd. Functionarea oricarui mecanism este
insotita de uzurd, care este un proces de modificare treptati a
dimensiunilor si a formei pieselor la frecare. La alunecarea
suprafetelor de frecare se deregleaza legaturile functionale, care sunt
insotite de deformarea, deplasarea materialului. Uzura poate avea o
altd natura, cand intre suprafetele contactante nimeresc particule dure
(abrazive), care zgarie si taie particule de metal.

Rigiditate. Deformarea pieselor mecanismelor apare din cauza
actiunii fortelor, varierii temperaturii, tensiunilor remanente i
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provoaca modificarea dimensiunilor §i a formei pieselor, a
caracterului contactului lor. Deformatiile excesive influenteazi
substantial capacitatea de functionare a mecanismului. Astfel, de
exemplu, incovoierea arborilor provoaca uzurad neuniforma, cregterea
fortelor de frecare si chiar griparea in lagire de alunecare inrdutiteste
conditiile de functionare a rulmentilor.

Rezistenta la temperaturd. Pentru functionarea normalad a
maginilor gi aparatelor este necesar de asigurat un regim stabilit de
temperatura, deoarece degajarea abundentd de calduri si evacuarea
proasta a caldurii pot provoca defecte.

Cialdura degajata inrautiteste proprietatile lubrifiantilor (se
micgoreaza viscozitatea), fapt ce poate provoca uzura excesiva sau
griparea suprafetelor contactante.

Chiar o schimbare mica a temperaturii pieselor mecanismului
provoaca deformatii termice, care modificd dimensiunile pieselor si
caracterul contactului in imbinarile mobile.

Rezistenta la vibratii. Vibratiile influenteaza forta de frecare,
pot provoca distrugeri de oboseald a piesei. Deosebit de periculos
este fenomenul de rezonanta, care are loc in cazul coincidentei
frecventelor oscilatiilor proprii si ale fortelor periodice, care
provoaca vibratiile.

3.2.2. Materiale

Rotile dintate se pot construi dintr-o gama foarte largd de
materiale metalice §i nemetalice. La alegerea rationald a
sortimentului de material trebuie si se tind cont de sarcinile ce se
transmit prin danturd, durata totald de functionare a angrenajului,
viteza §i precizia sa, caracteristicile de rezistenta ale materialelor si
alte condifii suplimentare specifice, care se pot impune anumitelor
angrenaje (conductivitate termica, electrici, magnetica, rezistenta la
temperatura, dar §i la coroziune etc.).

Principalele grupe de materiale care satisfac cerintele de bazi
ale rotilor dintate sunt: ofelurile, fontele cenusii, alte compozitii
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metalice (alama, bronzuri etc.) si anumite materiale nemetalice
(textolit, poliamida etc.).

Dintre oteluri, mai frecvent utilizate sunt urmatoarele grupe:
otel carbon de calitate pentru cementare si imbunatatire (STAS 791-
88, GOST1050-74); oteluri aliate pentru constructia de masini
(STAS 791-88, GOST 4543-71); otel carbon turnat in piese (STAS
600-82, GOST 977-75 ); otel aliat turnat in piese (STAS 1773-82,
GOST 7832-65).

Din categoria fontelor se utilizeaza fonta maleabila (STAS 569-
79, GOST 1412-70); fonta cu grafit modular (STAS 6071-82) si
fonta antifrictiune (STAS 6707-79, GOST 1585-70).

Otelurile si fontele se utilizeaza, in special, pentru constructia
rotilor dingate greu solicitate.

Dintre materialele metalice neferoase, cele mai utilizate sunt
bronzurile. Acestea se pot prelucra precis cu multd usurinta si, in
plus, sunt antimagnetice. Cuplul de materiale otel-bronz realizeazi o
buni comportare la uzare si randament superior, de exemplu, in cazul
angrenajelor melc-roata melcata.

In scopul imbunatitirii eficientei economice a angrenajelor, a
reducerii zgomotului §i vibratiilor, in ultimul timp se extinde tot mai
mult utilizarea materialelor nemetalice, ca: bachelita; textolitul;
lignofolul; poliamide; policarbonatii si alte sortimente de materiale
plastice.

Turatiile ridicate, fortele intense, ca si temperaturile mediului in
regim de functionare, impun cu preciddere utilizarea otelurilor supuse
unor tratamente termice adecvate. Productia angrenajelor poate fi
perfectionatd simultan cu cresterea capacitatii portante §i a utilizarii
mai rationale a materialului, din care decurg efecte economice
considerabile. Otelurile preferate si tratamentele adecvate sunt
indicate in tabelul 15 [1].

Pe scard larga se folosesc otelurile de imbunititire, mai ales
pentru angrenajele transmisiilor de putere medie, cu turatii mari.
Otelurile imbunatatite, care au duritatea superficiala a flancurilor sub
350 HB, permit prelucrarea relativ ugoara §i precisa a dintilor dupa
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aplicarea tratamentului termic. Aceastd tehnologie inlesneste
considerabil procesul de uzinare a rotilor dintate si inlatura
necesitatea rectificérii.

Se recomandd ca duritatea flancurilor pinioanelor (roata cu
numér mai mic de dinti) sa fie ceva mai mare decét duritatea rotilor
cu care acestea angreneazi. Aceastd prevedere poate preveni
pericolul griparii suprafetelor flancurilor active ale angrenajului i
asigura durata de functionare a pinionului (care se roteste de mai
multe ori) mai apropiatd de cea a rotii dinfate cu care angreneaza. in
general, HB,~ (1,1...1,4) HB,.

Otelurile in stare normalizata se folosesc in constructia
angrenajelor de putere mica, care sunt actionate manual, sau a
reductoarelor auxiliare, care functioneaza cu intermitenta.

3.2.3. Precizia de prelucrare a pieselor mecanismelor si
aparatelor

Parametrii geometrici ai pieselor sunt apreciati cantitativ cu
ajutorul dimensiunilor. La fabricarea pieselor, practic, ¢ imposibila
concordanta deplind intre dimensiunile indicate pe desen §i cele
reale. Numarul mare de factori care influenteazi precizia de
prelucrare inevitabil provoaca erorile dimensiunilor si formei piesei.

Reiesind din destinatia functionald a pieselor si caracterul
conjugirii lor pot fi stabilite dimensiunile limite maxima §i minima
ale pieselor, cu care va fi asigurata asamblarea corecta §i functionarea
normald a nodului si mecanismului. Abaterile limitad rationale ale
dimensiunilor pieselor se stabilesc de sistemul unic de tolerante gi
ajustaje (STAS 8100-88, ST SEV 145-75; ST SEV 144-75).

Tolerante. Diferenta intre dimensiunile limite maximd si
minima se numeste toleranti. in fig.3.2. sunt indicate gauri cilindrice
si arbori cu valorile limitd §i nominale ale dimensiunilor. Daca
generatoarele din stinga ale suprafetelor cilindrice sunt suprapuse,
atunci generatoarele din dreapta formeazi o zona, numita camp de
toleranta (IT). Hotarul din dreapta al cdmpului de toleranta
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toleranti (IT). Hotarul din dreapta al campului de toleranfa
corespunde dimensiunii limiti maxime, iar cel din stdnga - celei
minime.

Pozitia cAmpu-

lui de toleranta fata Dimensiunea limitd Dimensiunea limitd

de dimensiunea no- maximd a arborelui

maximd a gaurii

minald este deter-
minatd de abaterile
limita superioard i
inferioard. Abaterea
superioard (a gaurii

Dimensiunea limita Dimensiunea limitd|

mnima a arborelu minima a gaurii

Dimensiunea nomfnald § Dimensiunea

AN AN AN

E?*EE AN N

ES si arborelui es) arborelui nominala a gaury
este numitd dife- ={OH-

renta algebrica intre X

dimensiunea limita sy

maximd §i nomi- Abaterea inf. Abaterea inf.
nala, iar abaterea Abaferea sug. e i Abalerea sz:_:g -
inferioara (a giurii |lumazeroa " Linazera™ "
EI si arborelui ei)

este diferenta intre Fig.3.2
dimensiunea limitd minima §i nominala. Abaterile limitd superioara
si inferioard se indica pe desen in milimetri cu cifre mici, de exemplu

+0,013
90"y 000 -

Amplasarea campurilor de toleranta fatd de linia nula se noteaza
cu o litera (sau doui litere) a alfabetului latin - majuscula pentru
gauri) si minusculd pentru arbori (fig. 3.3.).

Trepte de precizie. Cu cat valoarea tolerantei dimensiunii este
mai mare, cu atit cerintele privind precizia piesei sunt mai joase, cu
atat e mai simpla §i ieftind fabricarea lui. Valoarea tolerantei IT,
determinati de treapta de precizie, se stabileste functie de
dimensiunile piesei. Valoarea tolerantei IT = ai poate fi exprimati in
unitati de tolerantd i, care depind de valoarea medie a intervalului
standardizat de dimensiuni D (i = 0,45+/D + 0,001D; D, mm; i -
um ). In functie de numérul @ al unitatilor tolerantei i in toleranta IT
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Sistemul gaurii standardul stabileste 19
trepte de precizie, scrise in
ordinea scaderii preciziei:
01, 0, 1, 2, 3, 4.....17.
Clasele 01.4 sunt
destinate calibrelor g.a., in

g E clasele 5..13 se dau
4 — [ E tolerantele pentru dimen-

0 D m siunile conjugate ale

. . pieselor, iar in clasele I4...
E . p— 17 - pentru dimer?siunjle

E ; gaurilor neconjugate ale pieselor.
.'E Simbolurile  Abaterile  limita  ale
arborilor dimensiunilor liniare pot

Fig. 3.3 fi  indicate pe desen nu

numai cu valori numerice,
dar i prin simboluri conventionale ale campurilor de tolerant. In
acest caz dupad numarul care indicd dimensiunea urmeazi simbolul
conventional al campului de toleranta, care consta dintr-o litera si
cifra, care indici clasa, de exemplu @90H7, 62e8.

Ajustajele. Se deosebesc doua sisteme de formare a ajustajelor -
sistemul gaurii si sistemul arborelui.

Sistemul gaurii este numitd totalitatea ajustajelor, in care
abaterile limita ale dimensiunii date a gaurii (in treapta de precizie
data) sunt aceleasi pentru toate ajustajele, iar ajustaje diferite se obtin
prin varierea abaterilor limita ale dimensiunilor arborilor. O astfel de
gaurd este limita de baza i cimpul de tolerante se noteazi cu litera
H, care se scrie dupa dimensiunea piesei, de exemplu ©50H8. Daca
se indica dimensiunile elementelor asamblate a doua piese, atunci in
simbolizarea ajustajului in sistemul giurii intrdi dimensiunea
nominala si simbolurile cimpurilor de tolerante pentru fiecare
element, incepand cu gaura, de exemplu &50H7/n6.

Sistemul arborelui este numitd totalitatea ajustajelor, in care
abaterile limitd ale dimensiunii date a arborelui (pentru intervalul
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dimensiunilor si treapta de precizie date), iar diferite ajustaje se obtin
prin varierea abaterilor limita ale gaurilor. In sistemul arborelui piesa
de bazi este arborele si cAmpul de tolerante se noteaza cu litera &,
care se scriec dupd dimensiunea nominald a piesei, de exemplu
(O50h6. Similar cazului precedent notarea ajustajului elementelor
asamblate se scrie in forma, de exemplu Z50F7/h6.

Pentru obtinerea asamblarilor mobile se stabilesc ajustaje cu joc
(in fig. 3.3 cAmpurile 1): H7/hS5, H7/h6, H8/h6.

Ajustajele de trecere (in fig. 3.3 campurile 2) sunt destinate
pentru obtinerea imbinarilor imobile, supuse montarilor i
demontarilor periodice. Ele pot fi obtinute, utilizind cimpurile de
toleranta ale arborilor i, j, k, m, n si gaunlor I, I, K, M, N.
Ajustajele de trecere asigura un grad destul de inalt de centrare a
pieselor asamblate. Cele mai utilizate ajustaje sunt H 7/k6, K7/h6,
H7/mé.

Pentru obtinerea imbinarilor nedemontabile se utilizeaza
ajustajele imobile (in fig.3.3 campurile 3), obtinute prin utilizarea
campurilor de tolerante ale arborilor de la p pénd la zc §i a gaurilor de
la P pana la ZC. Datorita stringerii aceste ajustaje permit asigurarea
imobilitatii imbinarilor fara utilizarea dispozitivelor de fixare. Cele
mai utilizabile ajustaje sunt, de exemplu, & 20F8/e8, &30 G6/g6.

3.3. Transmisii prin roti de frictiune
3.3.1. Tipuri constructive, utilizare

Cele mai simple mecanisme de transmitere a puterii prin roti
de frictiune sunt construite din roi cilindrice cu periferia netedi
(fig. 3.4). Aceste tipuri de transmisie au dimensiuni reduse, sunt
foarte simple, functioneazi fira socuri i au posibilitatea de a patina
in cazul suprasolicitarilor de scurta durati, protejand astfel instalatiile
respective.

Raportul de transmitere in mecanismele cu destinatie cinematica
poate atinge i = 25 §i mai mult, iar in transmisiile de putere - pana la
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i = 15. Puterea transmisa de transmisiile cu rofi de frictiune ajunge
pana la 300 kW la viteza periferica pani la 25 m/s.

Avantaje, dezavantaje. Utilizarea pe scard largd a
mecanismelor cu frictiune in constructia de masini si aparataj este
asiguratd de avantaje-
le pe care le poseda:

a) simplitate cons-
tructiva si  tehnolo-
gica;

b) functionare fara
zgomot;

c) protejare auto-
matad de ruperi cau-
zate de  supraso-
licitari:

d) lipsa luftului;

e) posibilitatea reg-
larii continue a rapor-
tului de transmitere.

Dezavantajele
care limiteaza dome-
niile de utilizare sunt:

a) existenta unor
forte de apasare in Fig. 3.4
medie de 10 ori mai
mari decat forta tangentiala utila, ceea ce incarcd mult arborii $i
lagirele transmisiei; b) imposibilitatea asigurarii unui raport de
transmitere riguros constant, din cauza alunecirilor elastice; ¢) uzarea
rotilor de frictiune.

Clasificarea. Se deosebesc doud grupe de transmisii cu
frictiune: cu raport de transmitere constant si variabil continuu.
Transmisiile cu raport de transmitere constant se executd cu arbori
paraleli (fig. 3.4,a,b), sau care se intersecteaza in plan (fig. 3.4,c,d).
In primul caz se utilizeaza roti de frictiune cu contact exterior (a) si
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interior (b), in al doilea caz — roti de frictiune conice. Totodata rotile
pot fi cu periferie neteda si canelatd. Transmisiile cu unghiul intre
axe egal cu 5= 90, elementele de frictiune ale carora sunt un disc §i
roati de frictiune, sunt numite variatoare frontale (fig. 3,4.d). Viteza
periferica pe roata variaza liniar, in functie de raza de contact:

b, = Lo (3.6)
rJ\W’.
Transmisiile cu raport de transmitere variabil continuu -
variatoarele se utilizeazi
in mecanisme de actio-
nare de putere §i a apa-
ratelor. Ele pot fi divizate
in variatoare cu contact
direct ale rotilor de fric-
tiune (fig.3.5,a) i rola
intermediara (fig. 3.5,b).
Gama de variere
Fig. 3.5 continua a raportului de
transmitere in variatoare

se afla intre imeimin = 2,5...5.
3.3.2. Bazele teoriei si functionarea transmisiei

Forta de apdsare. in cazul apasarii unei roti asupra celeilalte cu
o forta Q (fig. 3.4) in zona de contact la rotirea lor apare forta de
frecare F, = Qf , capabila sa transmitd puterea i miscarea intre doi
arbori. Pentru evitarea alunecérii in timpul functionarii (considerand
uzarea rotilor de frictiune, vibratiile etc.) se considerd un coeficient
de siguranta impotriva alunecarii C. In general, in transmisiile de
putere C = 1,25...1,8, in aparate C=3.

Q:CF—;=(8..J2)F" (3.7)

pentru f=0,1...0,15.
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Raport de transmitere. Functionarea corecti a transmisiei
impune evitarea alunecérii intre roti. Alunecarea elastica dintre rofi,
fiind inevitabila datorita deformatiilor elastice de intindere -
compresiune din banda de contact, se introduce in calcul un
coeficient de compensare &= 0,02...0,05.

o w T r 2 J
bp =——=She——,
w, n 1/¢&

3.3.3. Elemente de calcul

(3.8)

Deteriorarea rotilor de frictiune. Suprafetele de lucru ale
rotilor de frictiune metalice se deterioreazi in urma pittingului (la
functionare cu lubrifianti), uzurii (la functionare fira lubrifianti) si
griparii, legati de patinare sau de supraincilzirea transmisiei la viteze
§i sarcini mari in conditiile lubrifierii insuficiente.

Calculul rezistentei la presiunea de contact. Calculele precise
pornesc de la relatia contactului Hertzian dintre doi cilindri paraleli
sub presiune.

Exprimind elementele relatiei prin parametrii transmisiei
(sarcind specifica, modulul de elasticitate, raza redusa de curburi)
atunci primim distanta dintre axe

2
a=(i, iUJT—’&-{ﬂ} : (3.9)
78 120 1
unde y=b/a este coeficientul de litime a rotilor de frictiune (de
obicei f= 0,2...0,4); f- coeficient de frecare a materialelor rotilor de
frictiune; oy~ tensiunea de contact admisibild: pentru cuplul de roti
din ofel la functionare fira lubrifiere oy, = (1,2...1,5) HB MPa, la
functionare in ulei oy, = (2,5...3,0) HB MPa.
Transmisiile cu roti de frictiune din materiale nemetalice se
calculeaza dupa sarcina specifica admisibild [ W ].
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T,(i;; £1)
N L rea (3.10)
“{ww]

Diametrele rotilor de frictiune cu considerarea alunecarii
elastice

2a . g
d,:-(ET)SJ d,=d,-i(1-¢). (3.11)
Apoi se determina fora de apisare necesara, sarcinile pe arbori
si in sprijine.
Randament mecanic. Pierderile de putere P, se compun din
pierderi la alunecarea geometricd P,, si elastica P,,, pierderi in
rulmenti P,

Pp: Pa_g_ +P.. +P,. (3.12)
Randamentul mecanic se determina cu relatia:
P, —-P P
7?:_...£_._£:]———E—, (3.13)

unde P; este puterea la arborele conducétor.
Randamentul transmisiilor cu roti de frictiune se afla intre
0,9...0,95.

3.4. Augrenaje cu axe paralele si concurente in plan
3.4.1. Notiuni fundamentale

Cele mai utilizate transmisii mecanice in constructia de masini
pentru transmiterea uniforma a migcarii sunt mecanismele cu rofi
dintate - angrenajele. Raspandirea pe scara larga a angrenajelor este
justificata, in primul rand, de capacitatea de realizare a unui raport
de transmitere constant (i=const.), de posibilitatea realizirii unei
game largi de rapoarte de transmitere cu viteze §i puteri dintre cele
mai diferite, siguranta in exploatare, randament ridicat, gabarit
relativ redus si durata de functionare indelungata.
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Mecanismele cu angrenaje se folosesc pentru a transmite
miscdri de la cele mai reduse pand la viteze foarte mari. De
asemenea, domeniul puterilor de transmisie prin angrenaje este foarte
larg, de 1a 0,0001 kW 1a 10000 kW.

Principalele criterii de deosebire a tipurilor de angrenaje
reprezentative sunt: pozitia relativa a arborilor, axa longitudinala a
dintilor, forma profilului dintilor.

Transmiterea migcarii gi a puterii se poate face intre arbori
paraleli - angrenaje paralele (fig.3.1,c.e, fig.3.6, a). In acest caz, rotile
dintate au forma cilindrica, cu danturare in exterior sau in interior, iar
dinii pot avea axa longitudinala paralela cu axele de rotatie ale
rotilor, inclinata, in ¥, in W, in Z sau chiar axa curba.

o Dupa modul

de amplasare a

arborilor in spa-

tiu se disting an-
b. grenaje ordinare
cu axe fixe ale
arborilor  (fig.
3.6,¢) si planeta-
re (fig.1.16), in
care, cel putin,
una din roti are
axa mobild in

spatiu (satelitul 2

- fig.1.16).

Transmiterea
migcdrii intre ar-
bori  concurenti
se realizeaza cu
angrenaje coni-

ce, compuse din rofi danturate pe suprafete conice (fig.3.6,b), iar
dintii pot avea axa longitudinald dreapta sau curbi, ca si in cazurile
precedente.
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Angrenajele cu arbori neconcurenti (care se intersecteazi in
spatiu) folosesc roti melcate (fig.3.1, d), elicoidale, danturate pe
suprafete cilindrice, angrenaj cu cremaliera (fig.3.6, c).

3.4.2. Geometria si cinematica angrenarii
3.4.2.1. Legea fundamentali a angrenarii

Cunoscuta §i sub denumirea de teorema lui Willis, legea de baza
a angrenarii indica conditia ce trebuie s-o indeplineascd curbele de
profil care mirginesc doi dinti in contact (dinti conjugati), pentru ca
transmiterea miscarii sa se poata realiza cu un raport de transmitere
constant.

Pentru studierea problemei se considera doua roti dintate aflate
in angrenare si avind centrele de rotatie @, 0,. Distanta dintre axe
a‘-‘0;03.

Perechea de dinti conjugati I si 2 se afla in contact in punctul
M (fig.3.7). Din momentul intrdrii in angrenare a perechii de dinti
(primul contact) pand la iegirea din angrenare (ultimul contact),
punctul M descrie o curba plani, numita traiectorie de angrenare.

Datorita vitezei unghiulare @, a rotii conducatoare, punctul de
contact M se deplaseaza cu viteza v;y=v; §i va=v; (fig. 3.7), indicii I
si 2 referindu-se la cele doud roti:

V= R,w,; v _lMO;,
v, = R,w,; v, MO, (3.14)
In punctul de contact curbele profilurilor au normala comuna
NN i tangenta TT. Dupa aceste directii, componentele vitezelor
sunt ¥, ; vy ;¥ ;¥; , potrivit relatiilor de compunere:
- =N =T
v,-viv+v;, (3.15)
v, =V, +7,.

Elementele 7 si 2, fiind rigide, transmiterea miscarii devine



158 Mecanica aplicati

posibild numai dacd proiectiile vitezelor v,si v, pe directia
normalei comune sunt egale:

v =5, (3.16)
Adoptand notatiile
MM;=v) MM, =v,;0,M=R;, 0,t; =Ry, si MN, =v¥,
MN; =v,, 0;M =Ry, 03t; =Ry,
si urmarind asemanarea triunghiurilor AQ{;,M~AMM M, si
A0 M~AMN,N,, rezulta

Sogiir, Yo g (3.17)

dect
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v::v :&p:—RM ij!; p?’ :EE‘?.‘;E —_-—R” Rzmz,
R, R, R, R,
adica:
v,N =Rpjw; si v?x = Rpr@;. (3.18)
Din relatiile (3.14), respectiv (3.18) urmeaza:
Rpjw) = Rpr07,
de unde rezulta
@ R ,
_I — b2 = ]!2. (3'19)
@, Ry

Din relatia (3.19) rezulta ca transmiterea miscarii de rotatie cu
un raport de angrenare i = const. este posibila daca raportul este
constant.

Din cele prezentate rezultd urmatoarea teorema, numiti legea
fundamentala a angrenarii: pentru ca angrenarea sa fie posibila si sa
se realizeze cu un raport de ftransmitere constant, profilurile
conjugate ale dintilor trebuic astfel construite incat in timpul
angrenarii normala lor comund in punctele succesive de contact sa

treacd prin polul angrenirii.

3.4.2.2. Curbe folosite pentru constructia profilurilor
dintilor conjugati

Realizarea formei geometrice a profilurilor conjugate rezulta din
necesitatea satisfacerii legii fundamentale a angrenarii. In general,
aceasta lege este satisfacutd de orice pereche de curbe reciproc
infasurate, legate de rotile 7 §i 2 in migcarea lor relativa.

Problema fiind satisfacutd de o infinitate de solutii, practic se
adopta acele curbe care satisfac mai complet urmatoarele cerinte
cinematice, tehnologice, de rezistenta si de exploatare ale
angrenajelor cu roti dintate:

- din punct de vedere cinematic sa satisfaca legea fundamentala a
angrendrii printr-o constructie geometrica cat mai simpla;
- posibilitatea executiei cu scule simple, de serie;
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- capacitatea portantd cit mai mare, prin mentinerea constanta a
directiei si a marimii fortelor, alunecarii reduse §i a durabilitafii mari;
- asigurarea interschimbabilititii, a functiondrii silentioase, fara
socuri §i cu montare-demontare rapida;
- sensibilitate redusa a procesului angrenarii la erorile de executie
(abateri de profil si de pas). de montaj.
Aceste conditii sunt satisfacute in general de perechile de curbe
ciclice de infagurare reciproca, pentru profilul dintilor rofilor dintate.
Curba de infagurare reciproca este generata de un punct situat pe
o generatoare sau ruletd, care se rostogoleste fara alunecare pe bazi
fixa, denumiti si evoluta (fig. 3.8, a). Astfel, rostogolind 1n exterior

1...5 - cercuri de bazd; e,...es - evolventele
corespunzdtoare cercurilor de baza 1...5.
Fig. 3.8

un cerc generator I peste un cerc de bazi (fix) se obtine curba ciclica
C; numiti epicicloida. Rostogolind ruleta 2 pe aceeasi baza, dar in
interior, se descrie sau se traseaza hipocicloida C

Evolventa sau developanta cercului C, se obtine daca ruleta
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MT = oo (o dreapta), iar evoluta sau baza este un cerc fix.

Altfel spus, evolventa este descrisa de un punct al unei drepte
care se rostogoleste fird alunecare pe un cerc. In fig. 3.8, b sunt
trasate diferite curbe evolvente, corespunzitoare diferitelor cercuri de
bazi, adici o familie de evolvente.

3.4.2.3. Angrenaje cu profil evolventic

Angrenajul cu profil evolventic satisface legea fundamentala a
angrenarii, precum §i urmdtoarele legi de bazi studiate de teoria
angrenarii:

1) normala comuni la flancurile conjugate este tangenta comuni
la cercurile de bazi. Pe aceastd normali se suprapune traiectoria
angrendrii (dreapta si segmentul de angrenare);

2) punctul de rostogolire sau polul angrenirii este situat pe linia
centrelor, la intersectia acestuia cu linia de angrenare;

3) linia de angrenare imparte linia centrelor intr-un raport
constant;

4) distantele intre axele angrenajelor sunt invers proportionale
cu cosinusurile unghiurilor de angrenare (fig. 3.9):

Ay cosa A, cosa,

= =, respectiv —* =
A, cosa,

r

(3.20)

, cosa,

5) pentru ca doud flancuri in evolventd si poatd angrena, ele
trebuie sa fie situate la aceeasi distanti p, pe cercul de baza p, = M'M
(fig. 3.8, b);

6) toate rofile dintate care angreneazi independent, cu aceeasi
cremalierd, pot angrena intre ele.

Dintre curbele ciclice, evolventa satisface cel mai complet
cerinfele mentionate in paragraful precedent si de aceea se folosesc,
cel mai frecvent, in constructia profilurilor dintilor rotilor dintate.
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Fig. 3.9

Parametrii de bazi. Intr-un punct oarecare de pe flancul
dintelui, ducénd o dreapti care trece prin centrul de rotatie al rotii si
o tangentd, se formeazd unghiul de presiune o. Cand directiile
respective trec prin polul angrenarii P, unghiul de presiune se
numeste unghi de angrenare (fig. 3.10).

generatoare

rostogolire

Cerc Cerc
exterior a. exterior
Fig. 3.10
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Formarea danturii. Curba evolventi, teoretic nelimitati la un
capat, pentru formarea flancului dintelui se limiteazd printr-o
suprafata exterioara, care este chiar suprafata cilindrului de strunjire,
reprezentata prin cercul exterior de raza R, (v. fig. 3.10). Astfel,
flancul evolventic este cuprins intre originea evolventei, situat pe
cercul de baza de raza R, si suprafata reprezentatd prin cercul
exterior R,.

Pasul danturii, p este un multiplu al numérului 7, definit ca
fiind distanta dintre doui flancuri omoloage consecutive, misurati pe
arcul suprafetei de rostogolire.

Modulul m este un parametru de baza al angrenajului, care,
multiplicat prin anumiti coeficienti, da valori caracteristice danturii.
Modulul este definit prin raportul:

m=-—, (3:21)

)4
r

Valorile modulului m (in mm) sunt standardizate prin STAS
822-82 (GOST 9563-60)

Proprietitile de bazd ale evolventei. Din conditiile generirii
evolventei - rostogolirea fara alunecare a unei drepte rigide pe un
cerc fix rezulta proprietatile sale:

- generatoarea este §i tangenta comund la cercurile de bazi, ea
imparte linia centrelor intr-un raport constant;

- originea evolventei este situata pe cercul de bazi si se
desfasoard numai in exteriorul sau;

- orice punct al evolventei are raza de curbura p egald cu
lungimea arcului peste care s-a rostogolit generatoarea fird
alunecare.

3.4.2.4. Alte tipuri de angrenaje

Angrenaje Novikov. Angrenajul a fost elaborat in a.1954 de
catre M.L.Novikov, posedand un sir de calitati pozitive, si, in primul
rand, o capacitate portantd inalta.

Dintii rotilor angrenate ale transmisiei Novikov sunt descrisi de
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suprafefe convexe §i concave. Dinfii pot avea, de asemenea, forma
convex-concava. (fig. 3.11, a). Profilurile dintilor angrenati sunt des-
crise de arce de cerc, razele carora p; si o, diferd pufin una de alta §i
teoretic dintii contacteazi intr-un punct P pe linia de angrenare (fig.
3.11, b).

Dupa rodaj con-
tactul punctual se
transforma in con-
tact pe fagia 1, situ-
atd aproape perpen-
dicular la directia
dintelui (fig.3.11,¢).

Daca roata
conducidtoare  are
dinti convecsi, iar
roata condusd—con-
cavi, atunci trans-
misia are o linie de
angrenare §i capa-
citatea portanta este
aproximativ de 1,5 3
ori mai mare decat Fig. 3.11
in angrenajul cilin-
dric cu dinti inclinati pentru HB320 si viteza periferica v < 12m/s.
Dacd capurile dintilor ambelor roti sunt descrise de suprafete
convexe, iar picoarele dintilor — de suprafete concave, se obtine
angrenajul Novikov cu doua linii de angrenare, la care pe capul si
piciorul aceluiasi dinte are loc contactul in doua puncte, deplasate
unul fata de altul. Capacitatea portanta a acestui angrenaj e mai inalta
decat la cea cu o linie de angrenare.

In continuare se prezintd exemple de contururi de referinta
pentru angrenaje cu o linie de angrenare (fig. 3.12, a - MN 4229 - 63)
si doua linii de angrenare (fig. 3.12 ,b - GOST 15023-76).
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Angrenaje pentru transmisii armonice. in transmisiile
armonice se utilizeaza, in special, roti dinate cu profil drept al
dintilor - triunghiular sau trapezoidal (fig.3.13). Profilul evolventic al

R
S A ﬂm

Fig. 3.13

Cz2

K
h
hat |

____LCI'L_ h‘i
ys
hfr

dintilor cu unghi de
' angrenare a = 20° si

-
b

ha
B,

2| o~ w

< ‘ S\ B I 30° se utilizeaza

L x e '“j in angrenaje cu modul

] \\ < N DO mic. .

] G | Z Luind in consi-
P

b derare caracterul de-

Fig. 3.12 formarii rotii flexibile

si formarea zonelor

fara angrenare a dintilor, de obicei, angrenajul se executa cu modul
mic, deseori mai mic decat Imm.

Capacitatea portanté ridicata a acestor angrenaje este asigurata
de multiplicitatea inaltd a angrenajului ( 25% din numarul total de
dinti).

Angrenaje pentru transmisii precesionale. Dintii uneia din
roti sunt executati in forma de role conice, instalate pe osii cu
posibilitatea rotirii in jurul axelor, care angreneaza cu dinti cu profil
convex-concav nestandard [5.4]. Profilurile dintilor 7 sunt descrise
de curbe echidistante traiectoriei migcarii centrului rolei 2 (fig.3.14).
in sectiune normala dintele este descris de ecuafii parametrice care
considera diversi parametri geometrici. Simplitatea tehnologica
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constd in faptul ca cu un dispozitiv de prelucrare a dintilor (prin
frezare, rulare sau rectificare) de constructie simpli poate fi obtinuti
o gama larga de profiluri ale dintilor adecvate conditiilor concrete de
functionare a transmisiei precesionale.

T I~ 1 T 1-1
AN .

ST Y AN

)/ \UHVERN
27N i ﬁv% \\‘

Fig.3.14

Profilul convex - concav 1 al dintilor este schimbétor pentru
diferite angrenaje. Capacitatea portantd inalti este asigurati de
multiplicitatea fnalta a angrenajului (simultan in angrenaj se pot afla
pand la 100% perechi de dinti).

3.4.3. Calculul angrenajelor cu axe paralele
3.4.3.1. Cazuri de deteriorare a dintilor

Capacitatea de functionare a angrenajelor se determina intr-o
masurd considerabila prin valoarea tensiunilor de contact. La
transmiterea momentului de torsiune (fig. 3.15) in angrenare, pe
langa forta normala F, actioneaza forfa de frecare, egali cu F,f,
legatd de alunecare. Sub acfiunea acestor forte dintele se afla intr-o
stare tensionald complexd. O influentd decisiva asupra capacitatii
portante a dintelui o au doui tipuri de tensiuni de bazi: tensiunile de
contact oy $i tensiunile de incovoiere oy Pentru fiecare dinte oy si
OF nu au o actiune permanenta. Ele variaza in timp dupd un anumit
ciclu intermitent (fig.3.15). Tensiunile alternative sunt cauza



Bazele proiectirii transmisiilor mecanice 167

distrugerii la oboseala a dintilor: ruperea dintilor ca rezultat al

tensiunilor de inco-
voiere §i ciupirea
suprafetelor ca re-
zultat al tensiunilor
de contact.
Ruperea din-

tilor. Ruperea din-
tilor (fig.3.16) este
provocata de tensi-
unile de incovoiere.
Se deosebesc doua
tipuri de rupere a
dintilor:

® ruperea ca
urmare a supra-
sarcinii mari de soc
- se previne prin
protejarea mecanis-
mului de la
supraincarcari;

Fig. 3.15

e ruperea la oboseald
are loc in urma actiunii
tensiunilor alternative in
decursul  duratei de
functionare  comparativ
lungi - se previne prin
calculul de oboseala.

O importantd deose-
biti o au masurile de
lichidare a concentrato-
rilor de tensiuni  (zgari-
eturi de prelucrare, go-
luri si fisuri in semi-
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fabricate, microfisuri generate de tratamentul termic s.a.).

Masuri de prevenire a ruperii dintilor: majorarea modulului,
tratamentul termic, ecruisarea, tegirea dintilor etc.

Deteriorarea suprafetelor dintilor. Toate tipurile de deteriorari
ale suprafetelor dintilor (fig. 3.17) sunt legate de tensiunile de contact
si de frecare.

Ciupirea la oboseald (pittingul) este generatd de tensiunile de
contact (fig. 3.17, a) la o ungere buna a transmisiei.

Dintii acestor transmisii sunt separafi printr-un strat subtire de
ulei, care evitd contactul metalic. Transmisia functioneazi timp
indelungat pand la aparitia oboselii in straturile superficiale ale
dintilor. Pe suprafefe apar adancituri nu prea mari, care apoi cresc si
se transformé in goluri. Ciupirea incepe, de obicei, in apropierea
liniei polare.

Cele mai radicale mijloace de prevenire a ciupirii sunt
majorarea duritatii flancurilor dintilor, marirea razei de curburi a
dintilor, de asemenea, alegerea lubrifiantului.

Uzura dintilor (fig. 3.17, b) reprezintd cauza de bazi de iesire
din uz a transmisiilor cu ungere insuficientd. La astfel de transmisii
se referd, mai intai de toate, transmisiile deschise si cele care
functioneazi in conditiile lubrifiantilor impurificati.

In transmisia uzati se maresc jocurile in angrenare, apare
zgomotul, cresc sarcinile dinamice. in acelasi timp rezistenta dintelui
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uzat se micgoreazi datorita cresterii tensiunilor, fapt ce poate provoca
ruperea dintelui.

Masurile de prevenire a uzurii sunt majorarea rezistentei la
uzurd prin metode de tratare chimico-termica, reducerea alunecarii
profilurilor, alegerea lubrifiantului.

Griparea (fig. 3.17, ¢) se observi, de reguld, in transmisiile
solicitate in urma ruperii filmului de ulei pe flancuri din cauza
tensiunilor specifice inalte. Aici poate avea loc sudarea moleculara a
straturilor superficiale de metal a dintilor angrenati cu ruperea lor
ulterioard de pe suprafata mai putin rezistentd. Depunerile formate
zgarie suprafetele de lucru ale dintilor.

Masurile de prevenire a griparii sunt aceleasi ca si impotriva
uzuril. Este efectivd nitrurarea sau cianurarea dintilor, utilizarea
uleiurilor antigripare cu viscozitate ridicata.

3.4.3.2. Calculul geometric al angrenajelor cilindrice

Toate notiunile §i parametrii care se referd la geometria si
cinematica angrenajelor sunt standardizate. Parametrilor rotii dintate
in afard de aceasta, se deosebesc indicii care se referd: w - la cercul
sau suprafata de rostogolire; b - la suprafata sau cercul de bazi; a - la
suprafata sau cercul exterior; f - la suprafata sau cercul interior i de
picior al dintilor.

LPrintre parametrii de baza se enumera (v.fig. 3.18): p - pasul
circular pe cercul de divizare; & - unghiul de angrenare (conform
STAS 821-82, GOST 13755-81 a =20°), m = p/m - modulul
circular al dingilor,\Valorile modulelor sunt standardizate in gama de
la 0,05 pana la 100 mm (v.tab.3.1.);

Modulul normal al danturii m (mm) - valori preferate (extras
din STAS 822 - 82, GOST 9563 - 60).

Tabelul 3.1

Modulul, mm

1125 [15 [2 [25[3][35 [4 [5]6[8 [10 [12 |16 |20
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Fig. 3.18
diametrul cercului de divizare
d =Py - m; (3.22)
diametrul cercului de baza
d,=dcosa; (3.23)

diametrul cercului de rostogolire

=28 ; 3.24
v, %+ 1); d, =2a,-d, (3:24)

In angrenajele cilindrice, fara deplasarea sumara X = 0
cercurile de rostogolire si de divizare coincid:
d,.=d,=mz,;; d, =d,=mz,. (3.25)

L] L



Bazele proiectiirii transmisiilor mecanice 171
Distanta intre axe

a, = (dw, + d’”% . (3.26)

fnaltimea dintelui
h= m(2h; + c') )

unde k: este coeficientul inaltimii capului dintelui; ¢* - coeficientul

jocului radial. Conform STAS 621 - 82, GOST 13755 - 81 h; =1,
c*=0,25.

Particularititile geometrice §i cinematice ale rotilor
dintate cilindrice cu dinti inclinafi. Rotile dintate cilindrice, avand
dintii inclinati fata de generatoarea cilindrului divizor al rotii cu un
unghi corespunzitor cercului de divizare f= 5..45°, teoretic, iar
practic f = 8..30° prezinta anumite avantaje: zgomot redus in
functionare, deoarece intrarea in angrenare a fiecarei perechi de dinti
are loc treptat; capacitate portantd ridicatd datoritd participarii
simultane a citorva perechi de dintii $i maririi lungimii dintilor.

Neajunsul principal al danturii inclinate il constituie aparitia
eforturilor axiale suplimentare. Eforturile axiale pot fi echilibrate
prin utilizarea rotilor dintate cu danturd dublu inclinata, simetric in V.
Ele pot fi utilizate insa in conditii mai grele de functionare.

Elemente geometrice specifice. Inclinarea danturii determina
cresterea lungimii arcului de angrenare, deci si a gradului de
acoperire. In planul frontal al rotii apare pasul frontal p, diferit de
pasul normal p,= p,= p = pycosf}, deci my= m= mycosp.

inaltimea dintelui rdmane la fel ca la roata cu dantura dreapta,
iar lungimea [ = B/cosp.

Diametrul cercului de divizare:

d, =mz; =m,z, /cosf. 3.27

w;

Numarul echivalent de dinti:

— &
z,_Amjﬁ. (3.28)
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3.4.3.3. Calculul angrenajelor cilindrice la rezistenti

inclinatd la descompunerea
fortei normale apare  Si
componenta  axiala  (fig.
3.20):
Jorta adali
b, =Fgp
Jortaradiali

E=ﬁ%=ﬁ%§

(3.30)
La rdndul sau forta
normald F,

Fr’_ - Fy

Fortele care actioneazd in
angrenaj. Forta normala
F, orientata pe linia de angrenare
ca normala comuna la suprafetele
de lucru ale dintilor (fig.3.19)
poate fi descompusid in forta
tangentiald F, si radiald F, care
sunt legate prin relatiile

F,=F, cosa,,
F,=2T, /d,,
F . =F, -1iga.

(3.29)

In transmisiile cu dantura

»

Fig. 3.20

21,

- == »
cosa, -cosp d, -cosa,, -cosf
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unde: «, este unghiul de angrenare in sectiune normalid; T, -
momentul de torsiune care actioneaza pe arborele - pinion; d,; -
diametrul cercului de rostogolire; - unghiul de inclinare a dintelui.
Sarcina de calcul. Ca sarcina de calcul se adoptd valoarea
maxima a sarcinii specifice distribuita pe linia de contact a dintilor:

F, F,
=Sk k="t Rk, 3.31)
% I ? b,k.e,cosa, " (

unde /; este lungimea sumari a liniilor de contact. Pentru transmisiile
cu danturé dreapta cu o singura pereche de dini aflati in angrenaj I
= b, sau k. =I; kg - coeficientul neuniformitatii distribuirii sarcinii
pe lungimea dintelui; &, - coeficientul sarcinii dinamice.

F,
Notam W, :;Lkﬁkv. Parametrul W, se numeste forta

L
tangentiala specifica de calcul.
Coeficientii care considerd distribuirea sarcinii. Drept urmare
a deformarilor elastice si a erorilor de execufie a rotilor dintate,
arborilor, sprijinelor §i a altor piese ale transmisiei sarcina se
distribuie neuniform pe lungimea liniilor de contact. Gradul de
neuniformitate este caracterizat de coeficientul k; care, de asemenea,
depinde de rigiditatea angrenajului, de amplasarea rotilor dintate pe
arbori fata de sprijine. Pentru aprecierea aproximativa a valorii kg se
recomanda graficele prezentate in fig. 3.21 (kyy in calculul la
tensiunea de contact; kgg - in calculul la tensiunea de incovoiere).
Coeficientul sarcinii dinamice. FErorile de executie a
angrenajului, deformatiile dintilor reprezinti cauza instabilitatii
valorilor instantanee ale rapoartelor de transmitere. Aceasta inseamni
cd pentru @; = const. @, # const §i dwydt = 0. Drept urmare, in

; s ; do
angrenaj apare un moment dinamic suplimentar 7, = [/ —dti, unde 1

este momentul de inertie a maselor conduse in rotatie.
Valoarea sarcinii dinamice in angrenaj, considerati in calcul cu
coeficientul &,, depinde de precizia de fabricare, viteza unghiulara
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s.a. Valori orientative ale coeficientului k, pentru angrenaje cu
dantura dreapta sunt incluse in tabelul 3.2.
Coeficientul &, pentru angrenaje cu dinti inclinati se poate lua cu
15-20% mai mic decat la cele cu dinti drepti (dar nu mai mic ca 1).
Tabelul 3.2
Valorile coeficientului k, al sarcinii dinamice pentru
angrenaje cu danturd dreaptd

Gradul de | Duritatea Viteza periferica v, m/s
precizie | suprafetei dintilor
rotii HB péna la 3 3-8 8-12
6 <350 1,00 1,20 1,30
>350
7 <350 1,15 1,35 1,45
>350 .15 1,25 1,36
8 <350 1,25 1,45 -
>350 1,20 1,35 -
9 <350 1,35 = -
>350 1.30 - -

Calculul rezistentei la presiunea de contact. Dintre
fenomenele deteriorarii flancurilor care pot limita capacitatea
portanti in prim plan apare fenomenul "pitting" (oboseala straturilor
superficiale ale dintilor in conditii dificile de lubrificatie).

Prin cercetéri s-a stabilit ¢ zona in jurul polului suprafetei de
lucru a dintilor poseda cea mai mica rezistentd de contact. Deoarece
pittingul apare, mai intdi, in apropierea polului de angrenare, in
calcul se iau razele de curbura a profilurilor p; se p; si conditiile de
solicitare in polul de angrenare. Dupd substituirea componentelor
relatiei lui Hersz cu parametrii transmisiei, se obtine relatia pentru
determinarea tensiunii de contact in polul de angrenare
W . i+ 1

og=ZyZyZ, (3.32)

s

wl i
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unde Z, = J2cos B /sina,, este coeficientul, care considera

forma suprafetelor conjugate ale dintilor; Z, = _ Era
zr(] — ,uz)
coeficient care considerd proprietitile mecanice ale materialelor
rotilor dintate: pentru rofi dintate din ofel Zy = 275 MPa'*; Z, -
coeficient care considera lungimea sumard a liniilor de contact:
pentru angrenaje cu danturd dreaptd Z, = I, pentru cele cu dantura

- . e — I
inclinata Z, J A_ :
Din conditia de rezistentda oy < oy, se efectueazi calculul de

verificare sau dimensionare. In ultimul caz dimensiunile transmisiei
se determina cunoscdnd momentul de torsiune pe arborele pinion gi
raportul de transmitere i.

In relatia (3.32) efectudm substituirea:

Wfﬂ - 'F:l 2T IH

—-=L kg kysky, =— Ky Kysky,, 3.33
dw; dw;bw Ha™ HA™ Hy :f " Ha™ Hf{™ Hv ( )
atunci obtinem:
2T
Gy= ZHZMZSJd—f'kHGkHﬂkH, < Ohps (3.39)
wl

unde y=b,/d,; este coeficientul de latime a rotii in raport cu
diametrul ei, se ia aproximativ 0,3...1,2.

Din ultima conditie diametrul pinionului d,,; si distanta intre axe
a,, (luind in considerare ci d,,/=2a,/(i+1) i yu=bw/a, ) sunt respectiv

egale cu:
Tiukuokupkny (i+1
dy; = K.u’ £ 2’8 : (' s (3.35)

¥ bd @ Hp

Torrk gk my
ay =Ko (i+1)g 202 (3.36)
Wbao-Hpi




Bazele proiectiirii transmisiilor mecanice 177

Pentru rotile dinfate cu dinti drepti, executate din oftel, in
calculele de predimensionare pot fi adoptate K, = 770, K, = 495,
pentru cele cu danturd inclinatd - K, = 675, K, = 430 (cind T}y este
luat in Nm).

Tensiunile admisibile in calculul la presiunea de contact  se
determina cu relatia:

. _ U;h’m.b q KHL’ (337)
H

unde Opum s esle tensiunea limitd la solicitarea de contact (se alege

din tabelul 3.3); Sy - coeficient minim de siguranti la solicitarea

Oy

Tabelul 3.3

Valorile aproximative ale tensiunii limitd la solicitarea de contact
Metoda de Duritatea Grupa de | oyym,, MPa
tratament termic §i oteluri
chimico-termic
Recoacere, HB<350 Oteluri 2HB+70
normalizare sau carbon de
imbunitatire. calitate si
Cilire integrala HRC38...50 aliate 18HRC+150
Calire superficiala HRC40...56 17HRC+200
Cementare HRC54...64 Oteluri 23HRC
Nitrurare HV550...850 aliate 1,5HV

de contact (se recomanda Sy =1,1 la normalizare, imbunatatire sau
calire integrala a dintilor; Sy =1,2 la cilirea superficiala, cementare,
nitrurare); Ky, - coeficientul duratei de functionare care ia in
considerare durata de functionare si regimul de solicitare a

transmisiei
N
K, =6 fy g 3.38
HL 1’ N s (3.38)

Numarul de bazid §i echivalent al ciclurilor de variatie a
tensiunilor
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Nyo = 30HB>*, Nyg = 60cXT/T,)’nt; (3.39)
unde ¢ este numirul de angrenari al dintelui la o turatie a rofii;
T; - valoarea unuia din numarul momentelor de torsiune, care se iau
in consideratie la calculul de rezistenta la oboseald; T, - momentul
maxim, luat in consideratie la calculul de rezistenta la oboseala;
n;, I~ turatia i timpul de lucru corespunzitoare acestor momente.

Din calcul de rezistenta la presiunea de contact se
determina dimensiunile de bazi ale angrenajelor proiectate. Dupa
calcularea parametrilor d,,) sau a,, este necesara verificarea rezistentei
dintilor la incovoiere.

Calculul de rezistentd la incovoiere. In calculul de rezistenta
se adopta urmatoarele admiteri:

1. Toata sarcina in angrenaj se transmite cu o pereche de dini
si este aplicata in varful dintelui.

2. Dintele este analizat ca o bard consold, pentru care este
valabila ipoteza sectiunilor plane.

Forta normala F, (fig.3.22) este transferata pe axa de simetrie a
dintelui §i descompusa in componentele:

’ cos
= . o .
F,=F,cosa, =F, 3
cosa,,
. (3.40)
' sina
— H = o
F,=F,sina,=F, :
cos a,,

Tensiunea de incovoiere in secfiunea periculoasd amplasatd in
zona de racordare, se exprima cu relafia:

F/6h; F,

bwsz bys

O =0 — 0, = K, (3.41)

unde: o; sunt tensiunile de incovoiere; @ - tensiunile de comprimare;
h si s sunt prezentate pe desen (v.fig. 3.22); K, - coeficientul teoretic
de concentratie a tensiunilor.

Daca in relatia obtinuta marimile care depind de forma

dinteluisunt inlocuite cu un coeficient ¥y de formad a dintelui,
valoarea caruia se determina din graficul fig. 3.23, dimensiunile
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For “dintelui h si s sunt
d g €Xprimate prin modulul
m, iar forta tangentiala
specifica este calculata
cu relatia (3.30), atunci
din relatia (3.41) se
obtine relatia:

W,
Oy = YFstﬁ—":-is Ogpr

(3.42)
unde: ¥, =1/K.&, este
coeficientul care consi-
dera acoperirea dintilor:
pentru angrenajele cu
dantura dreapti este
egal cu I; Y, =cosf -
coeficientul care consi-
Fig. 3.22 dera inclinarea danturii.
Tensiunile admisi-

bile de incovolere se YF =y
determina L, - -8.2-0.3‘\\
relaia IS
_ OFiims K. K. »
s Fc™ FL e
unde OFlim.b este 36 ]
tensiunea limitd la ok =
solicitarea de inco- ' |%8 LT
voiere (v.tabelul 3.4); 32 x=q3.// i
Sp = 1,7..2,2 - coe- 3057574 30 2530 40 5060 80 WA Ts700
ficient minim de Zy2fees P
sigurantd la solicita- Fig.3.23
rea de incovoiere;

/
7
/j
/4

O—Fp

\
\
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Kp. - factorul care considera influenta aplicarii sarcinii din ambele
parti: in cazul functionarii angrenajului intr-o singurd directie Kg, =

I, in cazul reversibilitatii sarcinii Kg. = 0,8...0,7; Kgy-
coeficientul duratei de functionare.

Tabelul 3.4
Valori aproximative ale tensiunii limitd la solicitarea de
incovoiere
Tratament
termic  sau Duritatea Oteluri OFlim. by
chimico- MPa
termic Suprafata [ miez
Normalizare HB180...300 Otel carbon si| 260+HB
sau aliat 40, 45,
imbunatatire 40Cr (40H),
40CrNi (40XH)
Cilire HRC45...55 Otel aliat 40Cr 550-600
integrald (40H), 40CrNi
(40XH)
HV HRC Otel aliat 38, 43+
Nitrurare 550..850 | 23..42 40Cr (40X), 19HRC
Cementare HRC HRC Otel aliat 20Cr [ 750...850
54...64 32..45 | (20X),13CrNil7
(12XH3A),
20Cr (20XI°T)

Pentru numarul de cicluri echivalent de tensiuni Ngg mai mic
decat cel de baza Ng,

Ky, = Q(N %Fs- (3.44)

Pentru HB< 350, dar si pentru rotile dintate cu suprafata de
trecere a dintilor rectificata in relatia (3.44) se ia m = 6; in alte cazuri
m = 9. Pentru toate tipurile de otel se recomanda Ny, = 4-10°.
Numarul echivalent de cicluri de tensiuni pentru regim constant de




-~
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solicitare se determind cu relatia Ngg = 60nct , iar la regim variabil
de solicitare, prin analogie - cu formula (3.39):
Nge = 60cH(T/T;) " nit; (3.45)

Indicele curbei de oboseala de tip Wohler in relatia (3.45)
pentru otelurile normalizate i imbunitatite m = 6; pentru otelurile
calite m=9.

Din relatia (3.45), dupa unele transformiri, se obtine relatia
pentru determinarea modulului angrenarii:

T, K
m=K, |-~ (3.46)
L ¥aOr

Pentru rotile cu dantura dreapta K,, ~ 1,4, pentru cele cu dantura
inclinata K, = 11,2 Coeficientul de latime a rotii dintate se alege:
pentru rotile dintate, amplasate simetric fata de sprijine y3,=0,4...1,4;
pentru rotile amplasate consol s, = 0,2...0,4. Valoarea calculati a
modulului este acordati cu STAS 822-82 (GOST 9563-60).

3.4.4. Angrenaje cu roti dintate conice

3.4.4.1. Calculul geometric al angrenajelor conice

Elementele geometrice ale rotilor conice sunt analoage celor
cilindrice. Notiunea de con de rostogolire, respectiv de divizare
OAP,, respectiv OA’P; (fig. 3.24), se intilneste la rotile normale - cu
profil nedeplasat, analog cilindrului de rostogolire sau de divizare de
la rotile cilindrice. Conurile suplimentare interioare (c.s.f), exterioare
(c.s.e) sau medii pot fi urmarite direct pe figurd. Axele rotilor
formeazi cu generatoarea conului primitiv unghiurile &; §i &, astfel
incat &+6; =90°.

Diametrul mediu d,, se determini cu relatia:
d,, =2(R,—05b,)sins5,,

3.47
d,, = 2R, —0,5b,)sin5,. S
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Diametrul echivalent al rotii
decl:del /CGSJI;dECZ :dt’Q /60552.' (348)
Exprimand diametrele prin z §i m vom nota:
Zoep-M=25-m/cosd (3.49)
sau

Tl =21/ €OSO) 2,02 =23 / COSS; (3.50)
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Dimensiunile de fabricare si de execufie ale rotii conice sunt
dimensiunile in sectiunea normala a partii frontale mai mari. Notand

modulul in aceasta sectiune prin m, obtinem
= (3.51)

m,=m, ——= .
R, -0,5b,
def =m, Z;.
Valoarea m,, de obicei, se rotunjeste pand la valoarea
standardizatd (STAS 822-82, GOST 9563-60).
Raportul de transmitere poate fi determinat in functie de

unghiurile &; si & .
Deoarece Ry = P,0sind,, respectiv Ry, = P,Osind,, rezulta

(3.52)

@y _n_f=£‘§£.:§jféz_:tg§z :ctgé",. (3.53)

sino,

‘. -
12
w, n, R,

3.4.4.2. Fortele in angrenajul transmisiei conice cu dinti
drepti

Datorita orientarii dintilor dupd generatoarea conului de
rostogolire, forta normala de apasare F, are componentele (fig. 3.25):

de> Fe
__dmg f
..IIL /)~
5 @ Fa
B
5 BN
8{_ La.
=
5 £
-

A

Fig.3.25



184 Mecanica aplicati

tangentiald F,=F,cosa= 1, , (3.54)

mli
radiald (cu considerarea faptului ci forta F, = F,tga)
F. =F cosé=F, tgacos; (3.55)
axiala F, = F/siné = F, tga sin. (3.56)

Pentru roata directia fortelor este contrard. Aici F, reprezinta
forta radiala, iar F, axiala.

3.4.4.3. Particularititile calculului angrenajelor conice
la rezistenta

In baza relatiilor de calcul de rezistenta a rotilor dintate conice
se afla aceleasi premise care au fost luate in calculul rotilor dintate
cilindrice. Totodata, se considera particularitatea principala a lor:
dimensiunile sectiunilor transversale ale dintilor rotilor conice se
schimbd proportional in raport cu distanta acestor sectiuni de la
varful conului. Deoarece toate sectiunile dintelui riman asemenea, se
admite c@ sarcinile specifice variazia aproximativ proportional cu
dimensiunile lor, iar tensiunile pe lungimea dintelui raméan constante.
De obicei, in calitate de sectiune de calcul se ia sectiunea medie.

Calculul rotilor transmisiei conice cu dinti drepti se bazeazi pe
utilizarea relatiei transformate (3.3 1) pentru rotile cilindrice:

W gt i
o _ZHZMJG,SSQ'MI . r SO’HP, (3.57)
unde 0,85 este un coeficient experimental, care caracterizeaza
reducerea capacititii portante a transmisiilor conice in raport cu cele
cilindrice.

Similar relatiei (3.35), pentru calculul de predimensionare a
angrenajelor conice cu dinti drepti cu roti executate din otel avem

TIHkHﬂ V .52 +1
dyy =780 ——————, (3.58)
0,85§/M0'le'
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unde s = b,/d,,; este coeficientul de litime a pinionului in raport
cu diametrul mediu.

Calculul dintilor angrenajului conic Ia incovoiere poate fi
efectuat cu relatia:

W,
op=¥; a,s;;: < Opys (3.59)
unde Y5 este coeficientul de forma a dintelui, determinat din graficul
din fig. 3.23 pentru roti dintate cilindrice in functie de numirul
echivalent de dinti z,; m este modulul in sectiune normali a dintelui.
Modulul exterior m se determini din relatia (3.51) si se
rotunjeste  in  directia miririi din sirul de module conform
STAS 822-82 (GOST 9563-60).

Exemplu. De calculat angrenajul cilindric inchis cu dinti drepfi ai
mecanismului  de acfionare a transportorului cu bandi avand parametrii;
P =25 kW; n; = 960 min”; raportul de transmitere U/ = 2; sarcina este
aproape de cea constanti: transmisia este ireversibild; functionare intr-un
singur schimb in decurs de 10 anj (300 zile lucratoare intr-un an).

1. Pentru fabricarea rotilor dinate alegem otel 40 Cr, tratare termica:
pentru pinioni - imbunititire HB 260...280; o, = 90MPa; Oz = 70MPa;
pentru rofi dintate - imbunatitire HB 220...250; o, = 80MPa; oy, = SOMPa.

2. Se determina tensiunile admisibile. Tensiunea limiti la solicitarea de
contact a materialelor pinionului si rotii dinfate se calculeazi conform
tab. 3.3,

260+ 28
O ntiimy = 2HB +70 = 2(—22—3)

+70 = 610 MPa,

43¢ ;ﬂJ +70 = 540 MPa.

O 1t timp = 2HB + 70 = 2[

Numirul de bazi al ciclurilor de variatie a tensiunilor se calculeazi cu
relafia (3.38) pentru materialul rotii:
Nyo =30HB> = 30235 = 1,4.10’.
Numarul echivalent de cicluri pentru perioada de exploatare a
transmisiei - conform relatiei (3.39):
Nye= 60c-ny 1= 60-1480-24000 = 7-10° ,
unde n;=960/2 = 480 min™; t= 830010 = 24000 h.
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Deoarece Nyg>Ny,, atunci Ky, = I [v. relaia. (3.37)].
Tensiunile admisibile de contact pentru materialul rofii, care este mai
slab, se determini cu relatia (3.36).

— | OHiims =(540 J =
( AH)K,,,, A,l 1= 492 MPa

unde coeficientul de siguranta Sy, la imbunititire a fost luat egal cu 1,1.

Tensiunile admisibile de incovoiere se determina pentru roati cu relatia
(3.43). Din tabelul 3.4 tensiunile limita la solicitarea de incovoiere pentru
materialul pinionului Oy = 1,8HB = 1,8:270 = 486 MPa si al rotii
OFlimp = ] 8235 =424 MPa .

Adoptand valoarea coeficientului de siguranti Sy = 2, Kp. = 1
(transmisia este ireversibild), Ky, = I, deoarece Ngp>Ng,, obtinem:

pentru pinion

oy = TFimb g g L::é 1,1 = 243MPa;

»
F
pentru roata dinfatd
424
o-P]! 27'1,}': 212MPa.
3. Momentul de torsiune care acfioneaza asupra pinionului

P 2,5
T; =9740-1 = >~ — 25,4Nm.
nj 0
4. Diametrul pinionului se determini cu relafia (3.34). Pentru coeficientul
de latime a pinionului w4, = 0,75 si coeficientii Ky, = 1, Kyp= 1,06 (conform
graficelor din fig. 3.21)

_ o ATk rakup i+ 1 g 2o 106 241 o
Gt K"# VOB ( f) ﬂws 92 2

Deci, latimea coroanelor danturate b, =d,; -y, = 460,75 = 35 mm si
diametrul rotii d, = d; i = 46-2 = 92 mm.

5. Cu relatia (3.42) se efectueazi calculul de vent:care a angrenajului $i
apoi se determind dimensiunile geometrice necesare ale rofilor angrenajului.
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3.5. Angrenaje cu axe concurente in spatiu
3.5.1. Angrenaje elicoidale si hipoid

Angrenajul elicoidal (fig. 3.26) se efectueaza prin roti cilindrice
cu dinti inclinati. La amplasarea
incrucisatd axele cilindrilor de baza
contacteazi intr-un punct, de aceea
dintii au contact punctiform.

Avantajele principale ale
angrenajului elicoidal, care asigurd
utilizarea lui in constructia de magini §i
aparate sunt posibilitatea transmiterii
migcarii  intre arbori, aviand axele
concurente in spatiu, si angrenarea fard
zgomot a rotilor.

Neajunsurile esentiale ale angre-
najelor elicoidale sunt contactul pun-
ctiform si gradul inalt de alunecare pe Fig. 3.26
lungimea dintilor, in rezultatul cérora
are loc uzura intensiva §i griparea suprafetelor dintilor. Angrenajele
elicoidale sunt utilizate pentru transmiterea unor momente de
torsiune mici, in special, in lanturile cinematice ale aparatelor.

Calculul geometric al rotilor angrenajelor elicoidale se
efectueazi similar calculului angrenajelor cilindrice cu danturd
inclinatd. In cazul cand lipsesc conditii speciale privind alegerea
unghiurilor de inclinare a dintilor f; si £, unghiurile de inclinare ale
rotilor se iau aceleasi, iar pentru angrenajele care au functionare
unilaterald unghiurile de inclinare a dintilor rotilor conduse sunt alese
mai mici decét la cele conducitoare.

Alunecarea profilurilor pe lungimea dintilor inrdutifeste
conditiile de lubrifiere si duce la uzura majorata sau aparitia griparii.
Pentru majorarea rezistentei la uzura a dintilor rotile se executa din
materiale antifrictiune: otel- bronz, otel - textolit, otel -fonta s.a.
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Calculul aproximativ al dintilor angrenajului elicoidal la
incovoiere poate fi  efectuat
conform relatiilor de calcul al
rotilor cu danturi inclinata.

Angrenajele  hipoide (fig.
3.27) sunt angrenaje conice cu axe
incrucisate §i  fac parte din
categoria angrenajelor hiperboloi-
dale. Suprafetele de rostogolire
(axoidele) ale angrenajului hipoid
sunt hiperboloizi de rotatie.
Unghiul de incrucigare a axelor in
majoritatea cazurilor se executd
egal cu 90°.

Spre deosebire de angrenajele
elicoidale, cele hipoide pot fi
executate cu contact liniar al
dintilor. Vitezele de alunecare in
angrenajele hipoide sunt mai mici decat in cele elicoidale. De aceea
ele poseda o capacitate portanti mai inalti decit angrenajele
elicoidale, chiar decit cele conice.

In practici pericolul griparii, legat  de alunecare, se
inlatura,folosind lubrifianti, antigripanti speciali si tratament termic
al dinfilor care asigura duritate inalta.

Dezavantajul angrenajelor hipoide este necesitatea executérii si
asamblarii precise. Actualmente angrenajele hipoide sunt utilizate, in
special, in industria constructoare de automobile si tractoare gi masini
tehnice.

Rezistenta dintilor la solicitarea la incovoiere si de contact poate
fi aproximativ apreciatd cu relatiile respective pentru angrenajele
conice.
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3.5.2. Angrenaje melcate
3.5.2.1. Principii constructive de baza

Domenii de utilizare. Angrenajul melcat constituie cazul
particular al angrenajului elicoidal, la care unghiul dintre axele celor
doudi roti este de 90°, iar pinionul are un numar redus de dinfi.
Angrenajele melcate prezinta, fata de celelalte angrenaje, urmatoarele
avantaje: realizeazi rapoarte mari de angrenare, pe o singura treapta
6<i<I00 la reductoare si i<I000 - la transmisii cinematice;
functioneaza lin, fira zgomot; pot asigura conditia de autofranare.

Ca dezavantaje ale angrenajelor melcate se pot mentiona:
randamentul mai scizut decdt la celelalte tipuri de angrenaje;
necesitatea folosirii unor materiale cu calitati antifrictiune deosebite,
mai scumpe decdt materialele pentru rotile dinfate obignuite;
tehnologia de executie si montaj mai complicata.

Transmisiile melcate se utilizeazi in calitate de transmisii
cinematice in mecanisme de divizare, in realizarea deplasarilor de
instalare.

Materiale. Contactul punctiform si vitezele mari de alunecare
determind uzarea superficiala relativ intensa a elementelor in contact
cinematic si chiar gripajul, ceea ce unpune alegerea unor materiale
adecvate cu caracteristici antifrictiune i de duritate sporite. In mod
obignuit, filetul (dintii) melcului, nefiind limitat in lungime, rezista
mai bine solicitarilor la incovoiere. Experienta a demonstrat ci nu se
obtin rezultate satisfacitoare atunci cind ambele elemente ale
angrenajului se construiesc din materiale durificate. De aceea, pentru
constructia rotii dintate, in mod obignuit, se folosesc materiale
antifrictiune mai putin dure, cum sunt bronzurile, alama etc.
Materialul cel mai indicat pentru dantura rotii este bronzul de staniu
STAS 93-80 (GOST 5017-74) sau bronzul cu staniu §i nichel.

Se mai foloseste bronzul de aluminiu cu adaos de fier gi nichel
BrAI9FeNiT STAS 198-67 (BpAXH 10-4-4, GOST 1628-72).
Uneori pentru a economisi metalele neferoase si, in special, pentru
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viteze de alunecare sub 2m/s rotile - melc se fabrica din fonta cenusie
FC18, FC21, STAS 568-72 (Cx18-36, Cx15-32, GOST 1412-70).
Lubrifiere. Din cauza vitezelor mari de alunecare a spirelor
surubului - melc fati de dinfii rotii ungerii angrenajelor melcate
urmeaza si i se acorde o atenfie deosebitid. Metoda de ungere si
viscozitatea uleiului sunt alese in dependentd de conditiile de
functionare si viteza de alunecare. De obicei, pentru conditii grele de
lucru §i viteze mici de alunecare (pana la 5 m/s) se aleg uleuri cu
viscozitate mai mare §i ungerea se face prin scufundare. La viteze
mari de alunecare se aleg uleiuri cu viscozitate mai mica (mai putin
de 100 St), care se aduc in zona angrenarii prin metoda cu get.
Functionarea angrenajului melcat. In angrenajul rotii melcate
cu surubul melc sarcina este transmisa la fel ca si in angrenajul rofii
dintate cu cremalierd. Aceasti aseminare este vizibild la examinarea
angrenajului in sectiune medie frontala (planul de sectionare trece
prin axa melcului gi este perpendicular la axa rotii), in care sectiunile
spirelor melcului corespund dintilor cremalierei (fig. 3.28); la rotirea
melcului se creaza o migcare asemandtoare miscarii de translatie a

a R of b

K2

dy
3
1

by

Fig. 3.28

cremalierei, care antreneazi in migcare de rotatie roata dintatd
angrenatd. Totalitatea liniilor de contact formeazd campul de
angrenare.

Un factor foarte important care influenteazia functionarea
angrenajului este pozitia instantanee a liniei de contact §i directia
vectorului vitezei de alunecare a profilurilor.
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3.5.2.2. Elemente geometrice si cinematice

Elementele de baza ale angrenajului melcat sunt melcul si roata
melcatd. Suprafata de referinta a melcului este un cilindru, inzestrat
cu spire (dinti inclinati), numérul cirora este egal cu z;. In principiu,

elementele geometri-

bt - ce nu diferd de cele

1L ¥ O ale rofilor cilindrice.

g g Ele se determina pe

= NP - [ baza elementelor ge-

. ] ometrice ale melcu-

7 - lui de referinta STAS

\ 42 o/EF 684582 (GOsT

‘Ii[an 4 \ S 2144-76), indicat in

N \ fig. 3.29.

Pasul melcului p

Fig. 3.29 se determind in func-

tie de pasul axial p,

(in directie axiala), deci in functie de numirul inceputurilor
melcului z;, astfel:

a
afr

aq

danre

Ps=P=2Zp,= mwm. (3.60)
Diametrul cilindrului de referinta
d;=mgq, (3.61)

unde: g este coeficientul diametral al melcului; m - modulul axial
al melcului,
Unghiul de inclinare a elicei de referinta

y = arctg =L = arcig “1_ (3.62)
md q

De obicei y = 35...20°, rar - pani la 30°.

Unghiul de inclinare de divizare a dintilor rotii melcate  este
egal cu unghiul de inclinare a elicei . Numirul dintilor rotii se
determind din raportul de transmitere dat. De obicei z,<100, insi
pentru angrenajele cinematice numdérul dintilor poate fi mult mai
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mare. Numarul minim de dinti z, = 24 a rotii melcate se adopti din
conditia lipsei subtaierii §i asigurdrii rezistentei suficiente.

Raportul de transmitere a angrenajului melcat se determini cu
relatia:

E:E‘l. (3.63)
2]
unde z; §i z; sunt numdrul inceputurilor melcului si, respectiv,
numarul dintilor rotii melcate.

Pentru functionare normala a angrenajului melcat este necesari
egalitatea pagilor p ai melcului axial de referinta §i ai rotii de
referina. Raportul p/7 = m este numit modul de calcul al melcului
(rotii melcate), care este un parametru standardizat STAS 822-82
(GOST 2144-66).

3.5.2.3. Calculul angrenajelor melcate

Formele principale de deteriorare. Cauzele iesirii din uz a
angrenajelor melcate sunt: ruperea dintilor si spirelor; deteriorarea
suprafetelor functionale (a flancurilor active ale dintilor); uzarea
dintilor rotii melcate.

Angrenajul melcat se calculeaza la evitarea ruperii dintilor si
deteriorarii flan-
curilor active ale
dintilor rotii mel-
cate.

Fortele, care
actioneazd in
angrenaj.in an-
grenajul  melcat
(fig.3.30) actio-
neazi:
forta periferici
tangentiala a
melcului F;
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egala cu forta axiald a rotii melcate F,,.
Fy=Fo=2Ty/d); (3.64)
forta periferica tangentiala a rofii melcate F,, egald cu forta
axiald a melcului F,;

Fo=Fy=2T:dy; (3.65)
Jforta radiala a melcului §i a rotii melcate
F=Fqtga, (3.66)

unde 73, 7, sunt momentele de torsiune care actioneazid asupra
melcului §i respectiv asupra rotii melcate.
Relatia (3.66) s-a obtinut pe baza schemei prezentate in fig.
3.30, pe care este imaginatd sectiunea axiala a spirei melcului.
Forta normala in angrenaj (fig.3.30)
Fy . Fs
cosycosa, Cosycosa '
unde yeste unghiul elicei de referin{a; a - unghiul de angrenare.
Sarcina de calcul. Sarcina de calcul in angrenajul melcat se
determind cu considerarea ecuatiei (3.30), analogic angrenajului
cilindric. Sarcina specifici medie se calculeazi ca raportul sarcinii
normale F, la lungimea sumard minima a liniilor de contact:

F, =

(3.67)

F, 18T,
W=ty 2 (3.68)
lmin dtd.‘
Astfel
18T
W=W,kysky, =——2kysky,, (3.69)
d;dz

unde: kyy este factorul neuniformititii sarcinii; Ay, - factorul dinamic
care ia in considerare sarcinile dinamice suplimentare.

Calculul la contact. In calculul la contact se porneste de la
relatia stabilita de Hertz, bazindu-se pe aceleagi premize, ca si la
calculul angrenajelor cilindrice. Luand in consideratie, ca raza de
curbura a spirei in sectiune normala p =c0 dupa o serie de substituiri
si inlocuiri se obtine expresia pentru tensiunile de contact:
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_ 5400 [(z,/q)+ 1,
J(— 2/4) Tk, <0y (3.70)

unde: a,, este dlstan;a dintre axe, mm; O, - tensiunile admisibile de
contact.

Pentru melcul executat din ofel §i roata melcatid executatd din
bronz la calculul de predimensionare din relatia (3.70) poate fi
determinati distanta dintre axe:

a, = (52_+ IJ ( 5400 JTzkﬂﬁkﬂv, (3.71)
q Thp 2214

unde T, este momentul de torsiune al rotii melcate, Nm.

Calculul la incovoiere. Spirele melcului (dupd material si
forma) sunt mult mai rezistenti decat dintii rotii melcate, de aceea
calculul privind evitarea ruperii dinilor se efectueaza doar pentru
roata melcata. In calcul se utilizeazi aceleasi relatii, ca si la calculul
rotilor cilindrice cu dantura inclinata, cu introducerea corectiilor, care
considera aproximativ curbura piciorului dintelui, sectiunea variabila
a dintelui pe lungimea lui, pozitia inclinata a liniei de contact.

Cu unele simplificari se obtine relatia de calcul la incovoiere in
sectiunea periculoasa a dintilor:

2Tk ppk gy cosy

op & < G (3.72)
o md,a'zY Fp

unde: ¥ este coeficientul de forma a dintilor, care se alege in functie
de numirul echivalent de dinti z, = zy/cos’ y (pentru z, = 24,40,65,100,
respectiv ¥ = 0,39; 0,44; 0.47; 0,48).

Tensiunile admisibile de incovoiere se determind ca §i pentru
angrenajele cilindrice: pentru bronzuri op, = 35...75 MPa, pentru
fonte - 33..43 MPa. In cazul sarcinii reversibile ageste valori se
reduc cu 35%.

Calculul geometric. Parametrii de bazi ai angrenajelor melcate
cu melc cilindric sunt stabiliti de STAS 6846-86 st GOST 19650-74.

Diametrele melcului si rotii melcate se determina ca si la rotile
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cu dantura inclinati:
diametrul cilindrului si al cercului de cap
daf=mq+2m=m(q +2),!
dypy=mz;+2m=m(z,+2); (3.73)
diametrul cilindrului i al cercului de picior
dp=d,-2,4m=m(q - 2,4),
dp=d;- 2,4m = m(z; - 2,4). (3.74)
Valorile m, q, z), z; se aleg din relatii, stabilite de STAS 6846-
86 sau GOST 19650-74.
Lungimea danturatd a melcului b, , latimea rotii b, si diametrul
exterior dgy; se determini din relatiile empirice:
b, 2> (11 +0,06z)m si b, <0,75d,; pentru z,= I si 2;
b, 2> (12,5 + 0,09z)m i b, <0,67d,; pentru z;= 4; (3.75)
oy < (do2+ 2m;1,5m; m) pentru z,= 1,2 si 4 respectiv.

Exemplu. A se determina dimensiunile angrenajului melcat pentru
urmétoarele date: momcnrui de torsiune al rotii dinfate T, = 625 Nm, turatia
rotii m; = 60 min” | actionarea directa de la motor.

1. Raportul de transmitere pentru n; = 1500 min™

1500 _ 25,
60

2. Se adoptd melc cu doua inceputuri z; = 2, coeficientul diametral al
melcului ¢ = /0. Numirul dintilor rotii z; = z;4 = 2-25 = 50. In calitate de
materiale pentru cuplul melcat au fost adoptate: pentru dantura rotii melcate -
bronzi de staniu CuSn 10 (O®10-1); pentru melc - OLCA4S (c145).

3. Tensiunea de contact admisibild pentru bronzul ales la turnare in
cochil oy, = 190 MPa.

4. Valoarea aproximativa a factorului neuniformitafii sarcinii kygky, =
Lz

5. Distanta dintre axe, calculatd cu relaia (3.71)

P
- [ z, ,J, [i}rzkwk"_ .
q O 1p 2,/q

:(.5_‘?. + IJJ (—{frqg_)625-1,2 =173mm.
10 190 -50/10
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Conform STAS 6845-82 (GOST2144-76) adoptam a,, = 180 mm.
6. Modulul angrenajului
2a, 2-180
g+z; 10+50
7. Se determind dimensiunile melcului (conform STAS 6845-82 sau
GOST 19650-74):
diametrul cilindrului de referintd
d;=mg=6-10= 60 mm,
diametrul cilindrului de cap
dy=m(q+2)=6(10+2)=72 mm;
diametrul cilindrului de picior
dp = m(q - 2,4) = 6(10 - 2,4) = 45,6 mm;
lungimea danturati a melcului
b, >(11 + 0,06 7)m = (11 + 0,06-50) 6 = 84 mm;
adoptim b; = 100 mm.
8. Se determind dimensiunile rotii melcate:
diametrul cercului de referinta
d;=mz; = 6-50 =300 mm;
diametrul cercului de cap
dy; =m7; + 2) = 6(50 + 2) = 312 mm;
diametrul cercului de picior
dp =m(z;- 2,4) = 6(50 - 2,4) = 285,6 mm;
latimea rofii
b <0,75d,;,=0,75-72 = 54 mm.
9. Rezistenta angrenajului la incovoiere se apreciazi cu relatia (3.72):
_ 2Mikggkp cosy  2.625-1,2-0,981
md d,Y 0,006-0,06-0,3-0,46

=30-10°N / mm’ = 30MPa.
Deoarece tensiunile admisibile de incovoiere pentru bronzuri og, > 35
MPa, atunci conditia de rezistent la incovoiere este satisticuta.

6mm

T
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3.6. Transmisii planetare

3.6.1. Transmisii planetare cu roti dintate cilindrice

3.6.1.1. Notiuni generale. Definitii si structura
transmisiilor planetare

Transmisia, la care axa unei rofi e mobila in spatiu, este numita
planetara. Transmisiile planetare pot include atit rofi dintate, cét si
rofi de frictiune. Cele mai raspandite sunt transmisiile planetare cu

rofi dintate sau cu angrenaj cu bolturi.

Transmisiile planetare se executd cu rofi dintate cilindrice sau
conice, mai rar cu rofi elicoidale sau melcate. Rotile dintate pot
avea dini drepti, inclinafi sau in V. Transmisiile planetare cu
frictiune, de asemenea, se executd cu roti cilindrice sau conice.
Schema transmisiei planetare si elementele ei de baza sunt prezentate

in fig.1.16.

Avantajele de baza ale transmisiilor planetare sunt:

e capacitatea portanta ridicata;

amplasarea coaxiala a arborilor conducator si condus;

[ ]
e posibilititile cinematice largi;
L]

compactitate i masa redusa (in multe cazuri fiind redusa de

2-4 ori in comparatie cu transmisiile simple).

3.6.1.2. Fortele in angrenaj

In fig.3.31 sunt prezentate
forfele care actioneazi asupra
elementelor din transmisia planetara.

In cazul rotii b nemiscate si rotii
solare motoare a raportul de
transmitere este

By =2 50 @376
Zg
Portsatelitul H se roteste in
aceeagi directie, cu roata a. Fortele
tangentiale, care actioneazi in
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in angrenaj sunt egale intre ele:

Fao = F = FH = —7—3 (3.77)
TK, .. , . ,
unde F, = —d-—?l . Aici C este numarul satelitilor; K, - coeficientul
care considera neuniformitatea distribuirii sarcinii intre sateliti.
Pentru transmisiile, in care lipsesc organele de compensare, valoarea
K, ~12..2
Momentele, care actioneazi asupra elementelor de bazi ale
transmisiei, sunt egale corespunzitor cu:
Te =8 “re T Frvtar
To = F4 - ra = Fy " ras (3.78)
TH='ZFH'(ra+rb)=—FH-(ra+rd)'

3.6.1.3. Calculul de rezistenta al angrenajelor planetare

Calculul de rezistentd a rotilor dintate ale transmisiilor
planetare este similar cu cel al transmisiilor ordinare, cu considerarea
particularitatilor primelor. Calculul de rezistenta se refera la calculul
tensiunii de contact a flancurilor dintilor si la calculul solicitérii la
piciorul dintelui (la oboseala de incovoiere).

Deoarece in transmisiile planetare dimensiunea de bazi este
diametrul rotii exterioare, si nu distanta dintre axe, atunci relatiile de
calcul ale transmisiilor planetare sunt modificate pentru determinarea
diametrelor rotilor calculate. Pentru calculul tensiunilor de contact
ramane justd relatia (3.32). Relatia (3.35) pentru calculul de
proiectare se modificd, luand in considerare numarul satelifilor C §i
coeficientul K.

Pentru transmisiile planetare calculul se efectueaza pentru fiecare
pereche de roti dintate (cu exceptia transmisiilor cu o treapta)
conform relatiei

TigkHB K Py
dyp = Kq ﬁ_z_ﬁi?n( '_). (3.79)
Wbdde

Pentru transmisii planetare se recomanda :  y4q= by/d; <0,75.
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3.6.2. Transmisii planetare precesionale

3.6.2.1. Notiuni generale

La sfargitul anilor 80 la Universitatea Tehnica a Moldovei si-a
facut aparifia o noua clasid de transmisii mecanice - transmisiile
precesionale, inventate de acad. Ion Bostan [4.5], care posedi un sir
de calitati pozitive, §i in primul rind, o capacitate portanti inalta si
tehnologie de executie simpla.

Angrenajele obtinute, tehnologiile moderne de executie si
metodele de control al calitatii, de asemenea, gama larga de scheme
de transmisii contin elemente know-how si sunt protejate cu peste
120 brevete de inventie, fiind brevetate in Republica Moldova si
Federatia Rusa.

3.6.2.2. Structura, clasificarea si cinematica
transmisiilor planetare precesionale

Conform cerintelor de exploatare necesarul de reductoare dupa
criteriul raportului de transmitere se exprimd printr-o curba
logaritmica-normala cu densitatea maxima in zona rapoartelor de
transmitere egald cu 40. Totodata, 75% din reductoare au raportul de
transmitere intre 10 si 80. Aceste necesitdfi pot fi satisficute in
modul cel mai rational de transmisiile precesionale cu angrenaj
multiplu.

Transmisiile precesionale, in functie de schema structurala, se
impart in doud tipuri de bazi - K-H-V si 2K-H, din care poate fi
elaborati o gamd variata de solutii constructive care poseda
posibilitati cinematice §i functionale largi, capacitate de a functiona
in regim de reductor, multiplicator, diferential, de autofranare etc.

Schema cinematica a transmisiei precesionale K-H-V (v. fig.
3.32, a) include patru elemente: portsatelitul H, roata-satelit g, roata
centrala b si batiul. Roata-satelit g si cea centrald b se afli in
angrenare interioard, iar generatoarele dintilor lor se intersecteaza
intr-un punct, numit centru de precesie. Roata-satelit g este amplasati
pe portsatelitul H, elaborat in forma unei manivele inclinate, a carei
axa formeaza cu axa rofii centrale un oarecare unghi & . Manivela
inclinata H, rotindu-se, transmite rotii-satelit o migcare spatial-sferica
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Fig. 3.32

in raport cu articulatia sferica instalatd in centrul de precesie. Aceste
transmisii pot fi executate cu roata satelit mobil si fix. Pentru primul
caz raportul de transmitere mediu va fi

Zg=2Zp
ii!l/ med ~ ___3;:___~ (3.80)
iar pentru cazul al doilea
z
by =-—2, (3.81)
Zb'Zg

unde: z, este numarul de dinti ai satelitului; z, - numarul de dinfi ai
rotii centrale.

Performante mai ridicate, inclusiv i in plan cinematic, poseda
transmisiile precesionale 2K-H, in diferite variante. Transmisia
precesionala 2K-H (fig.3.32,b) include roata-satelit g, cu doua
coroane dinfate z, §i z,,, carese afla in angrenaj cu rotile centrale
imobila b si mobili a.

Raportul de transmitere al transmisiei precesionale 2K-H se
determina din relatia:

252
PSRRI | . S— (3.82)
g, " Zg, Za
Avantaje. In acest context se disting urmatoarele avantaje:
capacitate portantd §i precizie cinematicd ridicate, asigurate de
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multiplicitatea inalta a angrenajului - pana la 100% perechi de dingi
aflai  simultan in angrenaj); efect cinematic  considerabil
(f=8..3600 intr-o treaptd); randament mecanic relativ ridicat
(n = 092..0,8 pentru i = [3..200); masad g§i gabarite reduse;
constructie coaxiala a arborilor conducator si condus; posibilitatea
transmiterii migcarii in spatii etange; tehnologie de executie simpla.

De asemenea, e necesard precizarea unei serii de particularititi
ale transmisiilor precesionale 2K-H, care le conferd performante net
supertoare in raport cu transmisiile planetare similare cu rofi dintate
cilindrice: transmisiile precesionale nu necesita respectarea conditiei
egalitatii distantei dintre axe, factor care largeste domeniul proiectirii
lor optime; cinematica transmisiilor precesionale nu limiteazi
alegerea modulelor cuplului de roti dintate sau a pasului amplasirii
rolelor, factor care largeste posibilitatile formarii cuplului numerelor
de dinti si intervalul rapoartelor de transmitere.

3.6.2.3. Calculul de rezistenti

Calculul de rezistenta a rotilor dintate ale transmisiilor
planetare precesionale este similar cu cel al transmisiilor ordinare, cu
considerarea particularititilor primelor. Calculul de rezistenti se
referd la calculul tensiunii de contact a flancurilor dintilor, tensiunile
de incovoiere fiind neglijate datoritdi formei dintilor. La baza
calculului tensiunii de contact se afla aceeasi relatie a lui Hertz.

Structura relatiilor de calcul ale transmisiilor precesionale
depinde de schema lor structurald §i de varianta constructivi a
angrenajului. In continuare se va prezenta calculul de bazi al
transmisiei precesionale 2K-H (calculul integral al diferitelor scheme
de transmisii v. [4,5]).

Diametrul mediu al rotii dintate d,,, (v.fig.3.33) se calculeazi
pentru angrenajul cu numar mai mic de dinfi (deoarece e mai solicitat
din cauza numarului mai mic de dinti, din cei care transmit
simultan sarcina). S admitem ci z, < z; atunci,

- 53ijr.,(1 - v)cos(5 + 0)Kyy, Kup Kuv

2
aHp wb« Ze tgﬁ COS gy,

unde: T, este momentul de torsiune care acfioneazi asupra rotii
centrale; @ - unghiul de precesie (se ia in limitele 6= 1,5...3%);

»  (3.83)
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6, o si f sunt respectiv unghiul axoidei conice, unghiul de
angrenare i unghiul de conicitate a rolelor (se aleg din nomograme,
v.[4,5]); v - coeficient de proportionalitate, care considera razele de
curburd a dintilor in punctul de contact; z,- numirul de dinti care
transmit simultan
sarcina. Se determina
cu relatia:
Zs - 1 ¢

2 100
Ky, - factorul care
considerd  neunifor-
mitatea  distribuirii
sarcinii intre dintii
simultan  angrenati
(se ia in limitele
Ky,= 1,45...1,93);
Kpyp - factorul neuni-
formitatii distribuirii
sarcinii pe lungimea
dintelui (se adopta in
limitele
Kuﬂ A 1,2...1,45,‘
Ky, - factorul care
ia  in considerare
caracterul dinamic al
sarcinii (se adopta in limitele Kp, = 1...1,05); wpy - coeficientul de
lungime a dintilor (se adopta in limitele ygq = 0,07...0,15).

Z: T

3.6.3. Transmisii armonice

In deceniul 1960-1970 s-a consacrat o noud clasi de
transmisii mecanice: transmisiile armonice. Urmarind caracteristicile
transmistilor armonice, in contextul transmisiilor mecanice actuale,
se desprind calititile deosebite ale acestora - gabarite si mase extrem
de mici, rapoarte de transmitere mari, randament ridicat etc.
Principiul de functionare al transmisiilor armonice a fost brevetat in
1959 (propunere din 1955) de inginerul american G.W.Musser.
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3.6.3.1. Principiul de functionare a transmisiilor
armonice. Structura. Clasificarea

Transmisia armonici se bazeazi pe principiul transformirii
parametrilor de migcare pe baza deformirii ondulatorii a unui
clement al mecanismului. Se poate considera ca transmisiile
armonice (cu generator) simplu deriva din transmisia planetara cu o
roata centrala. In fig.3.34 se pot urmari etapele transformarii

Fig. 3.34

constructive a transmisiei planetare mentionate in transmisie
armonicd. La transmisia planetara s-au notat: 1 - portsatelit, 2 - roati
centrald, 3 - satelit, 4 - arbore condus, 5 - cuplaj prin care arborele 4
preia rotatia absoluta nemodificatd a satelitului 3. Deoarece
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transmisia armonicd este o transmisie cu element flexibil, cuplajul 5
folosit in transmisia planetard initiald (fig.3.34,a) este realizat sub
forma unui tub flexibil. Rola 6 are rolul de a obliga elementul flexibil
3-5 sa ruleze pe roata centrala 2. Evident, raportul de transmitere nu
depinde de marimea rolei 6, ci numai de lungimile cercurilor de
rulare ale elementelor 2 si 3-5 (nedeformat). La rotirea elementului 1,
elementul flexibil 3-5 capatd deformatii sub forma de unde; de aici -
atributul "armonica" ce apare in denumirea acestor transmisii. Din
cele prezentate se observa ca transmisia are urmétoarele elemente
(fig.3.35): un element flexibil 1, un element rigid 2 i un generator de
unde (numit obignuit, mai simplu, generator) 3.

Rotile dintate, de obicei, au acelasi pas, insa numar duferit de
dinti Generatorul deformeazi elastic roata flexibili, astfel ca in zona
axel mari a elipsei (forma rotii flexibile deformate de catre generator)
dintii ei ang;eneaza cu dintii rofi nglde (fig.3.35,a)). In zona axei
mici a elipsei rotile 1 si 2 nu
angreneaza  (fig.3.35,c), intre
vérfurile dintilor lor existand un
joc garantat. In pozitii intermediare
(intre axele mare §i mica a elipsei)
dintii  angreneaza  incomplet
(fig.3.35,b,d). De remarcat faptul
cd la intrarea si iesirea din

Fig.3.35 angrenare dintii vin in contact pe
flancuri diferite.

Analogia transmisia armonica - transmisia planetara este foarte
utild in studiul cinematic al primei. Rapoartele de transmitere ale
transmisiilor armonice sunt aceleasi cu rapoartele de transmitere ale
mecanismelor planetare din care au derivat.

Astfel, raportul de transmitere al transmisiei armonice in
migcare de rotatie va fi:

1 i 1
Usir = ———3 Uhc = — . (3.84)
1- Uk 1 - ul

Indicii lui U semnifica: F - elementul flexibil (poz.1, fig.3.35);
H - generatorul de unde (poz.3, fig.3.35); C - elementul rigid (poz.2,
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fig.3.35). Indicele de sus simbolizeaza elementul imobil; primul
indice de jos - elementul motor, al doilea indice de jos - elementul
condus.

Pentru transmisia armonicé dintata raportul de transmitere este:

e = BE o B Be: .
Iy = == 9 BAE = T o
IF " Z¢ e ~ ZF (3.85)
. Ze ZF

iF Ze oo .
unde zr §i z. sunt numerele dintilor elementului flexibil gi, respectiv,
rigid.

In cazul transmisiei armonice cu frictiune, fara considerarea
alunecarii elastice, raportul de transmitere se determina din relatiile:

i?{F O ife = A
* FHEC
drF - dc dc - dF (3.86)
: H _ de . g _ dF
St = =3 = —
FC iy X A
unde df si d. sunt diametrele suprafetelor de rulare a elementelor
flexibil si respectiv rigid.

In toate relatiile prezentate valoarea pozitiva a raportului de
transmitere indica, ca sensurile de rotire a elementelor conducator si
condus coincid, valoarea negativa - sensurile de rotire difera.

E posibila utilizarea transmisiei armonice cu generator ordinar,
insa datorita dezechilibrului sarcinii ea urmeaza sa fie folosita numai
in transmisiile de turatie joasd. Practic, pentru o solicitare
avantajoasd a elementelor transmisiei si, totodatd, pentru a asigura
gabarite reduse, se folosesc generatoare duble (a,b,c) sau triple (d.e)
- fig.3.36. Generatoarele a, b, d, 51 e sunt realizate sub forma unor
brate cu doud sau trei role echidistantate (elemente pasive).

Marirea numarului undelor de deformare la mai mult de
trei nu este rationald, deoarece se inrautitesc brusc conditiile de lucru
a elementului flexibil, §i deci se reduce fiabilitatea lui (care
determina fiabilitatea intregii transmisii).

Avantaje. In baza celor expuse se pot remarca urmétoarele cali-
tati pozitive de bazi ale transmisiilor armonice: efect cinematic larg
(=350 intr-o singura treaptd); capacitate portantd §i precizie
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cinematicd rela-
tiv inalte si gaba-
rite mici rezulta-
@ te de numarul
mare de dint
a b aflagi simultan in
angrenaj; sarcini
mici la arbori si
reazeme  drept
urmare a sime-
triei constructiei;
2 posibilitatea
< d

transmiterii mis-
carii in  spatii
etange.

Fig.3.36

3.6.3.2. Calculul transmisiilor dintate armonice

Calculul rotii flexibile. Unul din indicii de solicitare a
transmisiei armonice este valoarea tensiunilor de strivire
conventionale pe suprafefele de lucru ale dintilor. Conform acestui
indice se calculeazi diametrul rotii flexibile ca fiind dimensiunea de
gabarit de bazi a transmisiei. Schema de calcul este reprezentata in
fig.3.37.

La calcul se admite ca dintii contacteaza ca suprafete plane pe
toata adancimea de intrare /i, iar sarcina se distribuie intre ei
proportional aceste adincimi. Cu ajutorul fig. 3.37 se poate obtine

relatia
F,
L Oy =————,
z,b b, /2
- (3.87)

unde: F, =2Tyd
este forta perife-
. ricd; T; - momen-

Fagad ar, tul de torsiune la

arborele condus; d - diametrul circumferintei divizoare a rotii
conduse; h; = K,m - adincimea maxima de intrare a dintilor; K, -
coeficientul adancimii de intrare; z,=K,.z - numarul de dinti aflafi in

i
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angrenare K, - coeficintul numarului de dinti aflati in angrenare; b,, -
latimea de lucru a coroanei danturate.
Dupa inlocuire, exprimand m prin d/z, se obtine

o, = —E—— = S0, (3.88)
K,K, b,d"
Pentru valori medii K, ~ 1,5 51 K, =~ 0,25 se obtine
a= -1 (3.89)
aﬂM WM

unde: y;q = b,/d este coeficientul de latime a dintilor (y4, = 0,06...0,2
pentru transmisii de forta; yy, = 0,03...0,08).

Informatii mai complete privind transmisiile armonice,
inclusiv  alegerea materialului si tensiunilor admisibile, calculul
geometric si de verificare v.[4].

3.7. Mecanisme cu elemente flexibile
3.7.1. Notiuni generale

Transmisiile cu elemente flexibile servesc pentru transmiterea
energiei de la un arbore la celilalt, folosind frecarea dintre un
element intermediar flexibil si rotile conducatoare si condusa
(transmisiile prin curele), sau angrenarea elementului intermediar
flexibil cu rotile conducatoare si condusa (transmisiile prin curele
dintate sau cu lant).

Transmisiile cu elemente flexibile se utilizeaza in calitate de
transmisii de putere in diverse domenii (pentru puteri de citeva sute
de kilovati, rapoarte de transmitere pana la 10, viteze periferice pana
la 30m/s), de asemenea, in aparate din mecanica find.

Tipurile transmisiilor. Dupa tipul legaturii elementului flexibil
cu altele se deosebesc trei tipuri de transmisii (fig. 3.38): cu aderenta
prin frecare, cu legatura nemijlocita §i cu angrenare. In transmisiile
cu aderentd prin frecare (a) elementul flexibil 3 cupleaza cu
elementele conducator 1 si condus 2 prin intermediul fortelor de
frecare, care apar intre ele. In cazul legaturii nemijlocite (b) a
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elementului flexibil 3 un capat al lui este fixat pe elementul
conducitor, iar al doilea - pe cel condus. In transmisia cu angrenare
(c) forta periferica
(tangentiala) este
transmisa de la ele-
mentul conducitor
la cel condus prin
intermediul lantului
3 (in transmisia cu
lant) sau a curelii
cu dinti (transmisia
cu curea dintata).
Dupa amplasarea
reciproca a arbori-
lor si dupa directia
rotiril transmisiei cu frictiune (fig. 3.39) se disting transmisii cu axe
paralele cu ramuri deschise (a), cu axe paralele cu ramuri incrucisate
b) si axe incrucisate (c). Transmisiile prin lant si cu curea dintata se
a W3 2 executi numai cu
N ramuri deschise.
Transmisiile cu
elemente  flexibile
pot asigura raport de
transmitere constant
gi variabil (reglare
in trepte (fig.3.40,a)
si continuu (fig.
3.40,bc). Transmi-
siile pot fi cu un
singur arbore motor

wib
-

2 |

si cu mai multe elemente conduse.

Pentru asigurarea intinderii constante a elementelor flexibile in
mecanisme se utilizeazd dispozitive de intindere, folosind
urmatoarele metode principale:
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Cu distanta dintre axe variabila:
- deplasarea motorului pe patine;
- bascularea motorului fixat articulat.
Cu distanta dintre axe constantd:
- cu rola de intindere actionati cu
greutati ;
- cu rold de intindere acfionati cu
angrenaj melc-roata melcata;
- cu rola de intindere actionati cu
arcuri elicoidale.
Avantajele principale:

- posibilitatea transmiterii energiei la distante si pozitii
convenabile;

- functionare linigtita;

- amortizarea socurilor si a vibratiilor;

- patinarea curelei pe roti la suprasarcini, protejeaza restul
elementelor lantului cinematic;

- pret de cost scdzut, usor de montat, demontat gi intrefinut;

- precizie de executie §i montaj relativ scazute.

Dezavantaje:

- gabarit mare comparativ cu rotile dintate;

- raport de transmitere instabil datoritd alunecdrii elastice a
curelei pe roata (pentru transmisiile prin curele);

- capacitate portant relativ redusa;

- incircarea suplimentara a arborilor gi lagarelor;

- uzarea excesivd a elementelor lantului si dintilor rotilor de
lant.

3.7.2. Constructia pieselor

Curele. In scopul unei aderente mai bune cu rotile de curea
curelele netede trebuie si posede coeficient de frecare inalt in cuplu
cu materialul rotii de curea. Ele se executa din urmatoarele materiale:
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curele din piele, curele tesute, curele "compound" si curele din banda
de otel.
Dupa felul sectiunii curelele se impart in:

- curele late (dreptunghiulare) (fig. 3.41,a);

- curele trapezoidale (fig. 3.41,b);

- curele rotunde (fig. 3.41,¢).
Curelele late se executi
/] prin coasere, lipire si cu
imbindri metalice (fig. 3.42).

Cureaua trapezoidala de
destinatie generala
(fig. 3.43) este formatd din
tesitura din cordul din fibre
cauciucate 1, care lucreazi
la intindere, un strat de

cauciuc sau tesdturd

cauciucatda 2, care | i :j é;*_ -0
lucreaza la comprimare / oq2 ] %/
si inveligul de protectie e 3> —F

3, constituit din citeva
straturi  de tesdturd
infagurata de invelig de
cauciuc. Lungimea
curelelor si dimensiu-
nile sectiunii transver-
sale sunt stabilite de
STAS 1164/1-91 (GOST 12841-68).
Curelele  trape-
zoidale, comparativ cu
cele late, prezinta
avantajele: gabarite "'
mici ale transmisiei;
admit  unghiuri de
infisurare mici;
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incarcare mai mica a arborilor si a lagarelor datorité efectului de
impanare.

Curelele late dintate fara sfarsit au aparut din preocuparea de a
imbina avantajele transmisiei prin curelele cu cele ale efectului de
angrenare. Astfel, aceastd transmisie are un raport de transmitere
constant, randament mai ridicat, nu prezintd fenomenul de alunecare
elastica, totodata, comparativ cu transmisia prin lanturi, un mers
mai silentios  si
un pret de cost mai
redus (fig. 3.44).
Dimensiunile  de
baza ale curelelor
se determind in
functie de modulul
m = p,/m si sunt
reglamentate  de
: OST 3805114-76.
Fig. 3.44 In aparate de-

seori se folosesc

" Pp'Par

Q’_'
T

benzi din ofeluri carbon pentru scule si arcuri.

Roti de curea. Forma obezilor pentru roti de curea, executate
din fontd cenusie, aliaje ugoare si mase plastice, depinde de forma
profilului curelelor (fig. 3.41). Profilurile rotilor de curea sunt
standardizate §i se executi conform STAS 1162-84 (GOST 20898-
80). Se va acorda o atentie deosebita la verificarea dimensiunilor si
calititii suprafetei canalelor care decid buna functionare a
transmisiei. Rotile de curea pentru transmisii cu curele dintate se
executi cu dinti de forma trapezoidala cu ungiul 24 = 50° (fig. 3.44).
Numérul minim de dinti este de 16-20.

Roti de lant si lanturi. O raspandire largd au primit astfel de
lanturi cum sunt (fig. 3.45): a - lanturi cu bucge; b- lanturi cu eclise
dintate; ¢ - lanturi cu ele-mente fasonate; d - lanturi cu inele rotunde;
¢ - lanturi cu eclise articulate s.a.

Constructia rotilor de lant (fig. 3.46) pentru transmisiile prin
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Fig. 3.46

lant are asemdnare directd rotilor dinfate. Uneori rotile de lant se
executd in formad asamblati: acest fapt simplificd asamblarea si per-
mite schimbarea coroanei danturate uzate. Profilul dintilor rotilor de
lant (fig. 3.46, b) este cu constructia determinat de tipul lanturilor
utilizate. Rotile de lant se executi din otel sau fonta.

3.7.3. Cinematica si geometria transmisiilor

Raportul de transmitere. Vitezele periferice ale elementelor
conducitor §i condus (fig. 3.38) sunt respectiv egale cu

dl . d}
vV, =@, — Siv, =@, ——, (3.90)

1 1 2 2 2 2
unde d; si d; sunt diametrele cercului de referinta ale rotilor de

curea respectiv mici §i mari.
Daca se adopta ca v, = v,, atunci raportul de transmitere va fi
@ d

=—1=2 (3.91)

5= .
w, d,
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insa conditia v, = v, si relatia (3.91) sunt juste doar pentru
transmisii cu conexare directd a elementului flexibil cu roata de
curea. In transmisiile prin curele, datoriti faptului c¢i ramura
conducatoare §i cea condusd au intindere diferitd, se observd o
alunecare elasticd a elementului flexibil pe roata de curea, ce duce la
varierea raportului de transmitere. Gradul de alunecare se apreciaza
cu un coeficient de alunecare, care reprezinta raportul

g=21"1 (3.92)
v,
deci d;a»n = (1-8d,@,, de unde
ol He (3.93)
w, (1-¢&)d,

Pentru transmisiile prin lant se determina raportul de transmitere
mediu, care poate fi calculat cu relatia (3.91), deoarece patinarea
lipseste. Din analiza mecanismului inlocuitor (in limitele unui pas),
care reprezintd un mecanism articulat cu 4 elemente (fig.3.47) se
obtine
®, R,sin(a;-a,)

(3.94)

i ; .
w, R,sin(a;,-a,)

Parametrii geometrici. Pentru transmisia cu ramuri (fig. 3.44)
la distanta intre axe data lungimea elementului flexibil va fi

n(d,+d,) (d,-d,)’
+ .

L=2a+ (3.95)

da

Unghiul de in-
fasurare «a pentru
transmisia cu curele
trapezoidale se reco-
mandi a se lua nu
mai mic de &8¢,
pentru fransmisia cu
curea latd - nu mai
mic de 120°.
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Pentru transmisia prin lant distanta intre axe se exprima prin
pasul lantului - parametrul principal al transmisiei. De obicei, ce ia a
= (30..50)t. distanta intre axe maximi admisibild a,. = 80
distanta minima @, = (d; +dy)/2 + (30...50)mm.

3.7.4. Fortele si randamentul transmisiilor

Intinderea elementului flexibil. Pentru asigurarea functionarii
normale a transmisiei cu transmiterea miscarii §i a momentului prin
frictiune este necesar de a asigura o presiune suficienti intre
elementul flexibil i roata de curea, creati prin intinderea elementului
flexibil. Diferenta intre fortele din ramurile pasiva si activd ale
elementului flexibil conform relatiei Euler este egala cu forta sumara
de frecare, care, la randul ei, este egala cu forta tangentiald utila
aplicata la roata de curea:

F=8,-8,=8,(e-1)=8,(t-1)=P. (3.96)
Forta tangentiala se determina cu relatia
P= % 5 (3.97)

unde 7" este momentul de torsiune transmis.

In transmisiile cu lant intinderea in elementul flexibil se
determina cu aceeasi relatie.

Coeficientul de tractiune. in stare de repaos ramurile
transmisiei prin curea vor fi solicitate cu aceeasi intindere initiala S,

S,+8,=S,(t+1)=2S,. (3.98)
Considerand ecuatia (3.96), obtinem
szSovug— siS2=So+§, (3.99)

de asemenea
S,-8 P _t-1
S,+8; 28, #+4
Corelatia conform (3.100) intre fortele din transmisia prin curea
este apreciati de coeficientul de tractiune @, care depinde de

(3.100)



Bazele proiectiirii transmisiilor mecanice 215

coeficientul 7 = &/, care considerd varierea aderentei intre elementul
flexibil si roata de curea functie de conditiile de functionare
(materiale, unghiul de infagurare, vitezi etc.).
Pentru transmisiile de putere esentiala este, de asemenea, si
intinderea elementului flexibil sub actiunea fortelor centrifuge.
S, =m’, (3.101)
unde: m este masa unititii de lungime a curelei; v - viteza periferica.
Randamentul. In transmisiile cu cuplare prin frictiune
pierderile sunt cauzate de patinarea elementului (7-2%), rezistenta
aerului (1%), rigiditatea curelei (1-1,5%) si frecarea in sprijinele
arborilor. Randamentul sumar al transmisiei prin curele se gasegte in
limitele 0,94...0,97, al celor cu curele dintate - 0,92...0,98.
Randamentul transmisiei cu lant depinde de puterea transmisa,
metoda si calitatea ungerii si in conditii obisnuite de exploatare se
gaseste in limitele 0,92...0,96.

3.7.5. Calculul la rezistentd

Z'I' ransmisiile prin curea. 1a trecerea peste rofi, cureaua este
supusd oboselii - principala cauzi de rupere a curelelor. Frecventa
flexiunilor curelei pe roti este

f= 10’?11”/. (3.102)

in care x este numirul de roti al transmisiei, v - viteza, iar L -
lungimea curelei. ]

Tensiunile de incovoiere in curea depind de raportul intre
diametrul rotii de curea mici gi grosimea curelei & (se admit rapoarte
5= 25...45).

Factorul cel mai important, care determina capacitatea de
tractiune a curelei, este intinderea ei. Tensiunea maxima apare in
ramura activa la trecerea ei peste roata mica. (fig. 3.48):

S
o-=o'g+§+0'c+o'r=—i'—+v—+——-+E— (3.103)
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unde:
o, este tensiunea inifiala;

Ssy K - tensiunea generati de
g % Wa forta tangentiala utila;
%4//// 0. - tensiunea generati
%}1}4 de forta centrifuga;
%) g - tensiunea de
incovoiere;
Fig.3.48 S - aria sectiunii curelei.

Tensiunea initiala g,
se alege cu conditia asigurarii fiabilitatii maxime a elementului
flexibil. Pentru curelele late si trapezoidale o, = I,2..1,8 MPa.
Cunoscind valorile o, g1 a coeficientului de tractiune ¢ poate fi
determinata tensiunea K generata de forta tangentiala utila

K:£=a-- g8,
Ay hY
Pentru transmisia cu U = I, pentru roti de curea executate din
fontd, pentru viteza v = I0m/s si diverse tipuri de curele a fost
stabilita experimental relatia pentru determinarea tensiunilor
admisibile:

= 290, . (3.104)

[K}=a-w2, (3.105)
d!

unde a = 2,0..3,0 MPa si W = 9,0..17,0 MPa pentru curelele

cauciucate gi tesute din celofibra (pentru o, = 1,6...2,0 MPa);

& - grosimea curelei. Tensiunile admisibile ale transmisiei proiectate

[K], care diferd de transmisia model prin constructie si conditii de

functionare, se determini cu ajutorul coeficientilor de corectie:

[K]=[&,]€.C.CsC. = [a ~ WdiJ G0 6.C;
!
unde C, este coeficientul ce tine cont de efectul vitezei fata de viteza
de 10m/s; C, = 1,04 - 0,0004V" ; C, - coeficientul ce tine cont de
influenta unghiului de infasurare asupra capacitatii de tractiune,



Bazele proiectiirii transmisiilor mecanice 217

C, =1-0,003 (180 - ); C, - coeficientul care tine cont de rejimul
de functionare (C,q = 1,0 la sarcina linigtitéd; Ce= 0,9...0,8 la sarcini
variabile; C = 0,7 la sarcini de soc); G, - coeficientul ce tine cont
de modul de intindere a curelei §i pozitia transmisiei (C, = 1,0 in
transmisiile cu intindere automati, C, = 1,0; 0,9; 0,8 in transmisiile
cu intindere periodici gi unghiul de inclinare a liniei centrelor fata de
orizont respectiv 0...60° , 60°...80° , 80° ...90°).

Fiind cunoscute forta tangentiald utila P si tensiunile /K]
latimea curelei se determind cu relatia:

By ok,
o K]
Pentru curelele trapezoidale dupa profilul ales se calculeaza
/K] si apoi numarul curelelor

(3.106)

Z = A 3 (3.107)
[K]s
unde S este aria sectiunii transversale a curelei.

Transmisii prin lant. Capacitatea portantd si fiabilitatea
transmisiei este determinati de tipul lantului, de numérul dintilor i
de turatia rofii de lant mici{ Uzura elementelor transmisiei prin lant
este influentatii de viteza periferici medie a rofii de lant, care nu
trebuie sa depaseasca 12 m/s pentru lanturile cu role si 16 m/s -
pentru lanturile cu eclise dintate.

ﬁn calitate de relatie de calcul la rezistentd la uzurd este luata
conditia:

P=£$ Pl (3.108)
F

unde: p este presiunea in articulatie; P - forta tangentiald utila;

F- proiectia suprafetei de sprijin a articulatiei (F = Bd, d si B sunt

diametrul rolei si, respectiv, latimea lantului), [p/ - presiunea

admisibila. “]
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Sarcina care actioneaza asupra ramurii active a lantului
depinde de multi factori, de aceea forta care poate fi transmisd de
lant, este egala cu

r]- [p]F _ 0,28[plt’m, (3.109)
c T

unde F = 0,28 ¢ - pentru lanturile cu un rind de role tip PR si PRU
conform GOST 13568 - 75 (¢ - pasul lantului); m - coeficient ce tine
cont de numarul randurilor de role in lant (numérului rindurilor 1:2:3
ii corespunde respectiv m = 1; 1,7; 2,5); C, - coeficient de exploatare.
Coeficientul de exploatare C, poate fi prezentat in forma:
Ce=Cy-Cy-C; -C;-C,-Cpyy, (3.110)
unde C, este coeficientul ce tine cont de sarcinile dinamice ( la
functionare linistita, cu sarcini cu lovituri usoare si socuri C, = I;
1,2...1,5; 1,8 respectiv); C, - tine cont de lungimea lanfului (pentru a
<25t C,=125 a=(30..50)¢., C,=1, pentru a= (60..90),
C, = 0,9); C- tine cont de unghiul de inclinare a transmisiei fata de
orizont (la inclinare de 6¢0° C; = I, mai mult de 6¢° - pani la 1,25); C,
- {ine cont de posibilitatea reglarii osiilor rotilor (la reglarea osiei
unei rofi G, = 1, in cazul transmisiei cu axe nereglabile ale rofilor de
lant C, = 1,25); C; - tine cont de caracterul lubrifierii (la ungere
incontinuu, in baie C;= 0,8; prin picatura C; = 1,0, periodica - C, =
1.5); C,., tine cont de regimul de lucru (la functionare intr-un schimb
Cey =1; in 2 schimburi - C,., = 1,25; in 3 schimburi - C,q, = 1,45).
Ludnd in considerare ca viteza periferica medie v = S L
60 - 1000
( z- numarul de dinti ai rotii de lant, # - turatia, min' , 7 -pasul, mm) si
puterea transmisa de lant N = Py, kW, poate fi determinata valoarea

pasului, mm.
NC,
L2 2803 (3.111)
[P]zf”fmr

Presiunea admisibila [p/ este prezentata in indrumarul [12].
Numirul de dinti ai rotii de lant z; se recomanda z,> 29 - 2u pentru
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transmisii cu lant cu role §i z; = 35...17 - cu eclise dintate. Numarul
maxim de din{i a rotii de lant mare nu trebuie sa depaseasci 720
pentru a evita iegirea lanfului din angrenaj cu roata de lant. Distanta
dintre axe rationala poate fi determinata din relatia:
a=(60..50)t. (3.112)
Exemplul 1. A se calcula transmisia cu curea latd cu axe paralele cu
ramuri deschise pentru urmatoarele date: puterea transmisd N = I2kW,
turafia m = I460 min”', transmisia este orizontald, intinderea curelei e
periodica, sarcina e constanti, functioneazi in 2 schimburi.
1. Se determind diametrele rotilor de lant. Diametrul rofii mici d, se
determind cu relatia:

N
d,=(1100...1350)3|—" = 11003 2 _ 22 mm;
n, 1460
diametrul rotii mari
&y =i L3900 558 e
iy 580

Adoptam valorile cele mai apropiate conform GOST 17383-73 - d, =
224 mm, d, = 560 mm.
2. Viteza curelei

_mdny _ 3,14-0,224- 1460 —17m/s.
60 60
3. Se determini distanta dintre axe a, luind in considerare recomandarea:
5(224+560 )> a > 2(224+560)
3920 > a > 1568.
Adoptam: a = 3000 mm. Lungimea curelei se determina din relaia (3.95):

(0,56 -0,224)°

L=2-3+11,57(0,56+0,224) + =7,24 mm.
4. Valoarea unghiului de inﬁsurare a rotii de curea mici
a=180-T2"% 57 159 39022 o5 y730
a 3000

care satisface recomandarilor.
5. Se alege cureaua care satisface conditiilor date de lucru. Conform
conditiilor de functionare (viteza nu depaseste 20 m/s) si diametrului rotii
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mici poate fi aleasd cureaua cauciucati in 4 straturi din belting B = 820 mm,
avind &= 6 mm, de tipul A.
6. Se determina forfa tangentiald utila
3
p_N_12:10
v 17

7. Tensiunea admisibild de calcul /K] se determina din relatia (3.105),
ludnd in considerare faptul, cd la tensiunea o, = 1,8 MPa, generata de
intinderea initiala @ = 2,5 MPa; W= 10 MPa; C, = 1,04 - 0,0004V" = 1,04 -
0,0004 - 17 =0,92; C, =1-0,003(180-173) = 0,98; C, = 1,0 (amplasare
orizontala a transmisiei); C,; = 1,0 (sarcina este linigtita):

[K]=(a-ws/4a,)C,C,C,C,y =
=(2,5-10-6/224)-092-098-1-1= 2,02MPa.

8. Se determini latimea curelei din relatia (3.106)

PN 710
S[K] 6-107-2,62-10°
Adoptdm b = 60 mm. Latimea rotii de curea se determini din relatia
B=1,1b+(10..15)=1,1- 60+12=78 mm.
Conform GOST 17383-73 se ia B = 80 mm.

= 710N.

=~ 0,058m.

Exemplul 2. Si se calculeze transmisia cu lant cu role pentru
urmatoarele date: N/=7,5 kW, n;= 960 min™, raportul de transmitere este
egal cu 4, distanta dintre axe se regleazi prin deplasarea osiei rotii de lang,
linia centrelor rotilor de lant este inclinata sub unghiul de 30° fata de orizont,
ungerea se efectueaza periodic, functionare in 2 schimburi.

1. Se determind numérul dintilor rotilor de lan:

2;=29-2U=29-24=2I,
=g U=214=§84.

2. Pentru determinarea pasului lanfului 7z se determinid coeficientul de
exploatare K, din relatia (3.110), adoptind C,=I (functionare linistita), C, =
1, C;=1( a<60), C,= 1, C;= 1,5 (ungere periodicd), C,;= 1,25 (functionare
in 2 schimburi):

C,.=111115125=188.

3. Din relatia (3.111) pentru lanful cu un rind de role (m, =I) pentru

[p] = 1,4 , pentru lanful cu ¢ = 25,4 mm pasul lantului este

N,-C [ -1,
t=280 | ——°- = 280 M:ZZ,?mm.
z,-m|p] 21-960-1,4
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4. ASAMBLARILE ORGANELOR DE MASINI
4.1. Caracteristica generali a asamblarilor
4.1.1. Notiuni generale

Elementele componente ale unel magini sau mecanism sunt
unite intre ele prin diferite metode. Aceste uniri pot fi mobile
(articulatii, rulmenfi, angrenaje) sau fixe (prin filet, sudare, pene si
caneluri). Unirile mobile sunt dictate de cdtre cinematica maginii: in
procesul functionarii  elementele efectueazi miscan relative,
previazute de rolul lor functional. Unirile fixe sunt dictate de
necesitatea demontarii maginii in unitati asamblate apoi in elemente
componente pentru asigurarea comoditatii asamblarii, prelucrarii
mecanice §i transportarii.

Unirile fixe ale elementelor in cursul «Organe de masini» se
numesc asamblari.

Conform principiului montarii asamblarile pot fi demontabile
sau nedemontabile.

Asambldrile demontabile permit desfacerea lor fara
distrugerea elementelor de asamblare. Astfel sunt asamblarile
filetate. prin gtifturi, pene, caneluri etc.

Asambldrile nedemontabile (imbindri) nu permit desfacerea
lor fara distrugerea elementelor de asamblare sau a unora din
elementele asamblate. Necesitatea in ele este dictati de cerinte
cconomice §i tehnologice. Astfel sunt asamblarile sudate, prin
nituire, lipire si incleiere.

Asamblarile pot fi: cu destinatie generald; de tipul arbore-
butuc, ale organelor de magimi instalate consecutiv (rofi dintate, de
lant, de curea, arborii a doua magini).
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4.1.2. Caracteristicile de baza ale asamblarilor

Proiectarea asamblarilor este un lucru de raspundere deoarece
defectele in magini apar in majoritatea cazurilor in locul
asamblarilor. De aceeca de rand cu problemele de ordin economic
sunt inaintate cerinte fata de rezistenta, rigiditate, etanseitate etc.

Criteriul de calcul de baza al asamblanlor este rezistenta -
statica si de oboseala.

In calculul asamblarilor trebuic asigurati echirezistenta
ansamblului §i a elementelor componente. Prezenfa unui ansamblu,
rezistenta cdruia constituie 0,8 din rezistenta altor clemente ale
constructiei, vorbeste despre faptul ca 20% din capacitatea portanti
a acestor elemente nu se utilizeaza.

ezistenta ansamblurilor se apreciazd prin factorul de
rezistentd @ =F, / F, —raportul dintre sarcina limitd a

ansamblului §1 sarcina minima limitd a unwi element al lui. La fel
poate fi determinata si rigiditatea ansamblului__]

in multe cazuri efangeitatea ansamblurilor (recipientelor si
aparatelor carc contin lichide §i gaze). partilor componente ale
masinii (capacele si corpurile reductoarelor), tijelor si cilindrilor este
caracteristica de baza a capacititu lor de lucru. Pentru evitarea
scurgerilor de lichide §i gaze contactul pieselor se etangeaza.
Caracteristica etangeitatii ansamblurilor se exprima prin factorul de
etanseitate @, = p./p; —raportul dintre presiunea p,, care se
formeaza pe suprafetele de contact §i presiunea interioard p; in
spatiul format de elementele ansamblului. Acest factor poate avea
valori de la @.=1,5 (pentru garnituri moi cu gnururi din asbest) pana
la ¢~4,0 (la contactul direct al pieselor prelucrate prin razuire).

Asamblirile de baza trebuie sa corespunda cerintelor de:
rezistenta, echirezistenta (capacitatea portanti a ansamblului nu
trebuie sd fie mai mica decdt capacitatea portantd a elementelor
componente);  comoditate a  montajului  $1 demontajului;
tehnologicitate; interschimbabilitate; simplicitate constructiva.
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4.2. Asambliri prin nituire
4.2.1. Notiuni generale

é?)estina,tia §i construcfia. Pana la aparitia sudirii, nituirea
cra aproape singurul procedeu de imbinare in constructii metalice
(poduri, nave, utilaj de transport rutier §i feroviar, aviatie,
cazangerie):' Desi sudarea, cu mijloace moderne de control a calitatii,
a restrans considerabil utilizarea nituirii, totusi sunt inci domenii si
situatil in care nituirea este preferata.

[ Nituirea este utilizata la realizarea constructiilor compuse din
table subtiri, a coloanelor, fermelor din profiluri, elementelor
compuse din materiale neferoase §i a celor supuse sarcinilor
dinamice si vibratorii ] Din cele spuse rezulti domeniile de utilizare a
asambldrilor prin nituire: constructii de nave aviatice si fluviale,
constructia de poduri, piesele utilzjelor de transport si de ridicat,
constructii din materiale nesudabile sau
in cazul cind nu poate fi acceptatd
incalzirea pieselor la temperatura de
sudare etc.

in fig 4.1 este ilustrat procesul
mituirii mecanice. Elementele ce se
asambleaza se strang cu nitul 1, care
are forma unei tije cilindrice cu capul
inifial 5. Capul de inchidere 4 se
formeaza cu un ciocan mecanic 2.
Prealabil, piescle se apasa cu un cap
tubular 3. Ca rezultat tija va umple Fig. 4.1
gaurile pieselor, iar fortele care apar
in rezultatul deformatiunilor elastice vor stringe elementele
asamblarii. Deplasirii elementelor se vor opune tija  nitului g
fortele de frecare dintre piese.

Gaurile din piese se obtin prin burghiere sau perforare.
Muchiile gaurilor trebuie sa fie curate, fara bavuri. Diametrul gaurii

V//»Ec/(, 1
NN SN




224 Mecanica aplicata

d, va fi mai mare decat diametrul nitului cu 0,2...1,0 mm. Nituirea
se face la rece, pentru nituri din metale neferoase cu orice diametru
si pentru niturile din otel cu diametrul sub 12 mm. Pentru nituni din
otel cu diametrul peste 12 mm nituirea s¢ face la cald.

}_T}punle principale de nituri sunt ilustrate in fig. 4.2:

a) cu cap semirotund; b) cu cap
semiinecat; c¢) cu cap tronconic; d) cu
cap iﬁccat; ¢) tubular; f) semjtubular,] //

Clasificarea. Conform destinatiel
imbinarile prin nituire pot fi. de

rezistenta (in constructii metalice). de
ctangare (in constructia recipientelor de 7,
depozitare), de rezistenta-etansare (in

constructia de nave fluviale, marine,

aeriene, recipientelor de prcsiunc).l Fig. 4 2
Constructiv, asamblarile prin nituire
pot fi realizate: prin suprapunere
(fig. 4.3, a) sau cap la cap cu
una sau doud echise (fig. 4.3, b);
cu un rand sau mai multe randuri
de nituri paralele sau decalate.

in conformitate cu numarul

i sectiunilor de forfecare a

niturilor: cu o sectiune (fig. 4.3,

~ a), cu doua (fig. 4.3, b) sau mai
L7 T multe.
al] I
S '_‘J L Avantaje. Asamblarile nituite

gb A\q h A ﬁnc}io:1eaz§ bine in constructiile
supuse sarcinilor dinamice; au
prioritafi  in constructiile care
nu  admit incalzirea la

Fig. 4.3 sudurd, sau nu pot fi sudate.
Dezavantaje. Trebuic mentionat consumul de materiale g1
volumul de munci marite. Marirea consumului de materiale este

- 1R




Asamblirile organelor de masini 225

dictati de grosimea tablelor, rezistenta cidrora cste micsorata de
giuri, si de masa niturilor care constituie 3,5..4% din masa
construcfiei. Volumul de muncd marit este condifionat de
operatiunile suplimentare (trasare, gaurire, nituire etc.). Procesul de
nituire este mai putin productiv ca sudura.

4.2.2. Calculul de rezistenti al elementelor asamblirii

Schemele de solicitare a imbinarilor prin nituri sunt prezentate
in fig. 4.3. Sarcinile de bazi de calcul sunt fortele transversale, care
deplasecaza placile. Fortele de frecare dintre elemente, sunt
considerate la alegerea rezistentelor admisibile. Niturile sunt supuse
incovoierii, strivirii §i forfecarii. La actiunea unei forte simetrice se
presupune distribuirea ei uniforma intre nituri:

s kg
L @.1)
unde d este diametrul tijer nitului; 7, - tensiunea admisibila la
forfecare; i - numarul sectiunilor de forfecare.

Sarcina admisibila la strivire

F=o,sd,
unde s este grosimea tablelor imbindrii.

In calculul tablelor ca sarcina de calcul se accepti forta F, |
care actioneazd pe un pas al instaldrii niturilor. Valoarea acestei
forte se determind din rezistenja tablelor o in sectiunca a-a
negiuriti, cunoscuta din calculele constructiei

(4.2)

F, = o ts. (4.3)
Rezistenta tablelor in sectiunea b-b
_F
J-_(t—d)ssaﬂ' (4.4)

Raportul 0',' / o= (t —d)/t = @ este factorul de rezistenta al
imbinérii. Valoarea lui aratd cum se micgoreazi rezistenta tablelor la
nituire. Pentru imbinarea cu un rand de nituri §i o suprafatd de
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forfecare la dimensiunile adoptate din standard, ¢ = 0,65, adica

rezistenta tablelor se micgoreaza cu 35%, ceea ce a fost mentionat ca
unul din dezavantajele imbinarii. Pentru marirea valorilor lui ¢ se
utilizeaza imbinari cu mai multe randuri de nituri §i suprafete de
forfecare.

Matenalul niturilor trebuie sa fie tenace, sa nu fie cahbil g1 sa
aiba un coeficient de dilatare termica apropiat de cel al materialelor
elementelor imbinarii. Niturile obignuite se executa din otel OL34,
OL37 (Cr2, Cr3, 10, 15). In cazuri de raspundere, la solicitiri mari
se utilizeaza nituri din ofel aliat. Se mai folosesc nituri din alama,
cupru, aluminiu i aliajele lui. Niturile se executa din bare pe magini
automate de refulat.

La montaj trebuic luate masurt impotriva pericolului
coroziunii de contact §i a curentilor galvamci, indeosebi in
constructia navala §i industria chimica. Date privind tensiunile
admuisibile vezi in [12, 24, 25].

4.3. imbiniri sudate
4.3.1. Caracteristica generala

E)estina;ia §i clasificarea. Imbinarile sudate sunt asamblari
nedemontabile, bazate pe fortele de coeziune intermoleculara dintre
materialele placilor de imbinat, §i se obtin prin incdlzirea locala a
pieselor, pana la topire sau numai pana la plasticizare. Sunt utilizate
pentru obtinerea constructiilor monobloc din mai multe elemente
simple si a constructiilor cu dimensiuni mari.

imbinarile sudate apropie cel mai bine, comparativ cu celelalte
tipuri de imbinari, constructiile executate din mai multe elemente de
cele monobloc, rezistenta imbinarii atingand valoarea rezistentei
materialului de bazﬁ]fn prezent se sudeaza practic toate otelurile,
inclusiv cele inalt aliate, fontele, majoritatea metalelor s1 aliajelor
neferoase, precum gi masele plastice.
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Evolutia sudarii in industria moderni se datoreste atét
perfectiondrii aduse tehnologiei de sudare, cat si mijloacelor
moderne, nedistructive, de control al calitatii sudurii cum sunt:
defectoscopia cu raze Roentgen, cu izotopi radioactivi, ultrasunet
ctc. Sudarea, ca procedeu de imbinare nedemontabila, se utilizeazi
cu succes in diferite domenii ale industriei moderne. Prin sudare sunt
obtinute utilaje de transport, nave fluviale si marine, conducte.
recipiente de presiune i depozitare. De asemenea, prin sudare, din
semifabricate sunt executate organe de masini cum sunt: roti dintate,
roti de curea, carcase, arbori cu flange, arbori cotifi etc. (fig. 4. 4).

imbinirile sudate pot fi clasificate dupa mai multe criterii.
STAS 8325-69 (GOST 19521-74) stabileste clasificarea procedeelor
de sudura conform criteriilor fizice, tehnice si tehnologice.

E” 1

varrraEaLE

=
RS

=y

Ny
oI T T

Fig. 4.4

Conform criteriilor fizice sunt stabilite trei clase ale
procedeelor de sudura: clasa termicd, care include sudura cu arc
clectric, in baie de zgura, cu raze electronice; clasa termo-mecanicd
include sudura prin contact si difuzie; clasa mecanicd include
sudura prin frecare, la rece, prin percutie, prin explozie.

Criteriile tehnice stabilesc metodele de protectic a sudurii (in
aer, vid, gaze, sub flux) si gradul de mecanizare (manuali,
semiautomata, automata).
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Deosebim imbinari cap la cap. prin suprapunere, in 7" si in
colt, realizate cu cusatun cap la cap sau de colt, situate paralel, sub
un unghi, sau perpendicular pe linia de actiune a fortei.

Avantaje. Sudura este realizata in absenta pieselor
suplimentare (eclise, nituri) cu utilizareca completa a sectiunilor de
lucru. Economia de metal constituic /0-20% fata de construciile
nituite §i pana la 40-50% fata de cele turnate.

Dezavantaje. Aparitia deformarilor ulterioare din cauza
tensiunilor remanente, cit i modificarea proprietatilor metalului in
apropierea cordonului de sudura.

Majoritatea sudurilor prin incalzire folosesc §i un material de
protectie, care este depus pe electrod (sudura manuala), sau in forma
unui strat de flux la sudura semiautomati si automata.

4.3.2. Constructia si calculul de rezistenti

‘Sudura cap la cap. In multe cazuri aceastd imbinare (fig. 4.5)
este una din cele mai simple §i fiabile. In dependenta de grosimea
tablelor poate fi realizata cu sau fara pregatirea muchiilor. Calculul

E k de rezistentd al sudurilor cap la

f... cap se efectueazi, de obicei, dupa
sectiuneca nominald a elementelor
<8mm imbinate, fara a se lua in consi-
deratie ingrosarea cusaturilor. Se
= admite o repartitic uniformd a
60° <%mme tensiunilor pe sectiunea sudurii.
Conditia de rezistenta se de -

t-

F 2 a : i g
e terming 1o raport cu tipul sarcinii.
“ La acpuunea unei forte F de
Fig. 4.5 tractiune (compresiune)
Oy = <O 4 s (4.5)
sl ,

unde s este grosimea minima a elementelor imbinate; /. - lungimea de
calcul a cusaturii, determinata cu relatia [.= b -2s. J
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La actiunea unui moment de incovoiere
6M;
s!f

Sudura prin suprapunere. Ruperea cusaturilor de colf se
produce dupi sectiunea minima m-m (fig. 4.6), aria suprafetei de
calcul fiind egald cu produsul A-l, unde ™ o
h este naltimea triunghiului de sudura, |} o
lar [ este lungimea cusaturii. Din desen

o <o

i

as- (4.6)

se vede ca h=ksin45 °=0,7k, unde k este

—_ . . e
cateta cusaturii de sudurd. La sudurile AR
de colt, la lungimea cusaturii, rezultat >
din calcul, se adauga cantitatea 2k, pen- -
tru a se tine seama de imperfectiuni- Fig. 4.6

le capetelor cordonului de sudura.

Tensiunile principale ale cusiturilor de colt sunt tensiunile
tangentiale 7 in sectiunea minima m-m (fig. 4.6, 4.7).

Sudura de colt bilaterald. La solicitare cu o forta axiald
centricd F, (fig. 4.7) conditia de rezistenta la forfecare este

e T o o)

rl‘
7 2-0,7kl,
F unde 7, este rezistenta
| } admisibila la forfecare
= pentru  cusatura de

«f
i

*rq

colt, L=l + 2h - lungi-
mea de calcul a cusaturii.

Fig. 4.7 La solicitare cu o forta

axiala F excentricd

(fig. 4.8) (caz caracteristic la sudarca clementelor cu profiluri
asimetrice) se presupune ca tensiunile de tractiune se repartizeaza
uniform pe sectiunea acestora, iar rezultanta lor trece prin centrul
de greutate al cornierei. Ca urmare a solicitarii asimetrice, in raport
cu pozitia cusaturilor, forta F se repartizeazi in cusaturile laterale,
inegal (dupa legea parghiilor):

o g-: Sk,
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Fp=—22_F;
€y +ej

F,=—1 _F, (48)
81 +é.’2

unde F; si F, sunt forlcle care
revin cusaturilor laterale; e; si e; -
bratele acestor forte pana la
centrul de greutate.

La solicitare cu un moment Fig. 4.8
incovoietor M; , se considera ca
actiunea lui este echilibratd de momentul fortelor F dispuse la
distanta (b+K) (fig. 4.9):

-y M; =F(b+k), (4.9)
) la care se verificd cordonul de suduri la
forfecare cu relatia:

L F M;

(4.10)

: To= = i P
JfegLs } STo7K 07kl (k)
RN

sau din aceasta relatie poate fi
M ’ determinata lungimea cordonulm de

E sudurd.
Fig. 4.9 in cazul actiunii comune a fortei §i
momentului
F M

T, =Tp +Ta =

+ = =
07k, 07kl (b+k) (4.11)

axiale centrice imbinarea se
verifica la forfecare cu relatia:
F
T, =
0,7kl ¢

Imbinarea solicitata de un moment
incovoietor se calculeaza la

& e (4.12)
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forfecare:
M M
o R (4.13)
e —0,7}‘::';
6

Sudura de colt combinati (fig. 4.11). La actiunca fortei
centrice F, imbinarea se verificd la forfecare pe baza principiului
repartizarii sarcinii propor-
tional cu capacitatea portanta
a cusaturilor aparte, cu relatia

F T, —0,7]‘213103[4.14)
J unde X = 2l, + I este
’M . lungimea sumarda a cusa-
turilor de sudura laterale si
. frontale.
Fig. 4.11 La solicitare cu un

moment M calculul este
elaborat in baza urmitoarelor ipoteze simplificatoare: a) cusdturile
lucreaza independent; b) cusiturile laterale sunt scurie §i transmit
numai fortele indreptate in lungul acestora; c) cateta A este mica in
raport cu dimensiunea /.  Acest calcul mai poartd denumirea de
“calculul pe principiul independentei functiondrii cusaturilor sudate”
[12, 24]. Acest caz poate fi considerat ca o suprapunere a cazurilor
analizate anterior. Momentul exterior este echilibrat de un cuplu de
forte care actioneazid in cusaturile laterale §i de un moment
incovoietor in cusatura frontala:

o,m}
M; =07kl (b+k )Tz + — g (4.15)

de unde rezulta conditia de rezistenta la forfecare
M;
Ts = 7 STas: (4.16)
07kl (b+k)+ 0,7k}
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La dimensionare sc adopta constructiv lungimea cusaturii
frontale /; si din relatia (4.14) se determina lungimea cusaturilor
laterale £;.

Sudura in T. Aceasta imbinare poate fi realizatd cu tesirea
muchiilor (imbinare cap la cap) (fig. 4.12, a), sau fira tegire
(imbinare cu cusaturi de colt) (fig. 4.12, b). La solicitare conform
schemei din fig. 4.12, ¢ rezistenta imbinarii se determina cu relatiile:

i imbinarea cap la cap
‘ 2 L—I L0 A

” ! g oI
b ”P] imbinarea cu cusituri de
/ colt
m M,

6] e i

I 2
2-Lo7m
p - F 6
':l _F . (418)

+ b
Gm M 2-07kl*
. In fig. 4.13 este prezentati
Fig. 4.12 imbinarea in T solicitati la tor-

siune (arbori cu flange, roti din-
tate, de curea etc). Calculul este elaborat in baza urmitoarelor
ipoteze simplificatoare: a) cateta cusaturn de sudura & este mici in
raport cu dimensiunea d;, b) tensiuniler sunt repartizate uniform
pe o suprafata circulara egala cu 0,7k Adeu (dmea= d+0,7k = d).

m, In acest caz imbinarea este
hm verificata la torsiune cu relatia
m7) | 2T
A ™l AT fy=——— ST, (4.19)
0,7 knd

M Date referitor 14 alegerea tensi-
unilor admisibile vezi [12. 24 25]
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4.4. Imbiniri prin lipire
4.4.1. Caracteristica generala

Destinatia si clasificarea. Prin lipire intelegem procedeul
tehnologic de imbinare nedemontabila a doua sau a mai multor piese,
prin intermediul unor materiale de adaos, metalice sau nemetalice,
care au proprietatea de a adera pe suprafetele de lipit, asigurind
astfel legatura necesara pentru satisfacerea rolului functional si a
siguraniei in exploatare. De regula, este adus in stare lichidi numai
matenialul de adaos, pastrand temperatura normala a pieselor, sau
incalzindu-le la temperaturi sub limita de transformare,

Imbinarile prin lipire cu materiale metalice sunt de doua feluri:

- lipituri moi, realizate cu aliaje metalice ale caror temperaturi
de topire sunt sub 450°C;

- lipituri tari, realizate cu aliaje metalice care se topesc la
temperaturi mai ridicate, 450...950°C.

Lipiturile moi se folosesc in industria electrotehnica, mecanica
fina, instalafi, aparate $1 instrumente de laborator sau sanitarie etc.

Liptturile tari sunt folosite la utilaje gi instalatii chimice gi
navale, in industria autovehiculelor, aviatica, constructia sculelor
agchietoare etc. Prin caracteristicile lor, aceste lipituri sunt mai
apropiate imbinarilor prin sudura.

Avantaje. Fata de sudura, procedeul tehnologic de Tmbinare
prin lipire are unele avantaje §i anume: permite imbinarea unor piese
din materiale diferite din punct de vedere al compozitiei chimice g1 al
proprietatilor mecanice, precum §i a unor materiale nesudabile;
asigurd o buna etansare §i nu provoacd tensiuni remanente mari;
lipirea se realizeaza fara incalzirea pieselor la temperaturi care si
provoace modificari ale structurii §1 proprietatilor mecanice;
procesul de lipire se supune ugor mecanizarii $i automatizarii.

Dezavantaje. Controlul capacititii portante este dificil, iar
incercarile prin distrugerea imbinarii nu sunt totdeauna concludente;
rezistenta §i siguranta Tn exploatare sunt mai putin certe decét in
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cazul imbinarilor sudate; imbinarea necesita o prelucrare mecanica
mai precisd §i jocuri mai mici ca sudura. De aceea imbinarile prin
lipire se utilizeaza la sarcim mici §i mijlocii; aliajele metalice de
lipire sunt deficitare.

4.4.2. Constructia si calculul de rezistenta

Exemple de constructie sunt prezentate in fig. 4.14. Marimea
jocului in planul de imbinare al
elementelor determina in mare
masurd rezistenta imbindrii.
Micsorarea jocului pana la o
anumita limita maregte
rezistenfa imbindrii. Marimea
jocului optimal depinde de
tipul aliajului de lipit i de
materialul pieselor.

Pentru evitarea oxidarii
suprafetelor elementelor,
protectia lor este asigurata Fig. 4.14
prin folosirea unor fluxuri
pentru lipit in forma de lichide, paste, pulberi sau gaze protectoare
(colofoniul, sacdzul, stearina, acidul clorhidric, clorura de amoniu -
pentru lipituri moi §i acidul boric, cloratii de sodiu, borax topit -
pentru lipiturile tar1 [10].

Pentru lipiturile metalice moi se utilizeaza aliaje de lipit cu
staniu gi plumb, STAS 96-73 (GOST 21930-76). Temperatura de
topire a aliajului cu 20% staniu este de 219°C, 1ar a celui cu 90%
staniu este de 266° C.

Lipiturile metalice tari se realizeaza cu ajutorul unor metale
sau aliaje de lipit, care au temperatura de topire cuprinsa intre 620 -
900°C. Au o rezistenta mecanica relativ mare; se folosesc la
imbinari de rezistentd i rezistenti - etansare. in acest caz s¢ uti-
lizeaza indeosebi alame de lipit, care sunt aliaje pe baza de Cu-Zn,

I""'_Iﬁ(n_l
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STAS 204-77 (GOST 1534-72), putdnd avea i adaosuri de siliciu i
de staniu. Se folosesc la lipirea otelurilor, fontelor maleabile, a
nichelului §i aliajelor de nichel. Aliajele pe baza de argint, STAS
8971-80 (GOST 19738-74) se utilizeaza pentru lipituri mai
importante, la oteluri, nichel §i aliaje de nichel, la hpirca metalelor
dure (carburi) §i a metalelor pretioase. Lipiturile metalice tari pot fi
folosite, in anumite condifii, la lipirea aluminiului, ofelurilor
inoxidabile, titanului si aliajelor de titan [10].

Calculul de rezistentd al asamblarilor prin lipire este asemenea
celor sudate.

Pentru imbinarea cap la cap (fig. 4.15, a)

o= g (4.20)
sh
pentru imbinarea prin suprapunere (fig. 4.15, b)
F
=T, (4.21)

La imbinarea elementelor din ofel rezistenta lor depageste, de
obicei, rezistenta aliajului de lipit. In acest caz echirezistenta poate fi
asigurati numai la imbinarea prin suprapunerc. Valoarea
suprapunerii din conditia de echirezistenta (fig. 4.15, b) [=0u $/7
(o4 in cazul dat este tensiunca admisibila pentru materialul
elementelor).

a b
pg P F o ot ot
— T3 =t E
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In prezent nu sunt inca elaborate recomandari privind alegerea
rezistentelor admisibile ale imbinarilor lipite. Unele date ce
caracterizeaza rezistenta acestor imbinari sunt expuse in [12, 24].

4.5. Imbiniri prin incleiere
4.5.1. Caracteristica generali

Destinatia si clasificarea. Incleierea sau lipirea cu adezivi
este o metodd de imbinare relativ noud, fiind folosita atit la
imbinarea pieselor metalice cit si a celor nemetalice. Spre deosebire
de hipirea metalica, la care aliajul de lipit se topeste, adezivul (cleiul)
se dizolva cu ajutorul unor solventi, intirirea acestuia realizindu-se
prin evaporarca solventului. Deseori, prin acfiunea presiunii §i a
temperaturii, au loc schimbar in structura moleculara a materialului
de adaos (cleiului), care duc la cresterea rezistentei imbinarii.

Constructiv, imbinarile prin incleiere pot fi realizate cap la
cap, cap la cap cu eclise, prin suprapunere.

[mbinarile prin incleiere se utilizeazi cu succes in aeronautica,
in industria de automobile (la fixarea materialelor antifrictiune pe
discurile de ambreiaj, pe plicute s saboti de franid), pentru marirea
rezistenfei asamblarii butucilor cu arborii, pentru etansarea si
fixarea asamblarilor filetate, la imbinarea placutelor sculelor
agchietoare.

In prezent, existd o mare diversitate de cleiuri, cu proprietati
foarte vanate, fiecare avand un domeniu de utilizare §i o tehnologie
de incleiere bine determinate.

Adezivii (cleurile) utilizati in constructia de masini pot fi
clasificati in: termoreactivi (cpoxidici, poliesterici, fenolfor-
maldehidici, poliuretanici); termoplastici pe baza polietilenei, clorurii
de polivinil; elastomeri pe baza cauciucului. La temperatura normala
de 18...20 °C rezistenta la forfecare a majorititii adezivilor este de
10...20 MPa (valorile limita fiind 30...50 MPa); la temperatura de
200...250 °C se micgoreaza cu 30...50%, [12].
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Adezivii pe baza imbinarilor silicoorganice si polimerilor
neorganici rezista la temperaturi de 700...1000 °C, insa sunt fragili
s1 au rezistenta mica.

Avantaje. Fata de celelalte imbinan nedemontabile sunt:
tchnologia simpla; lipsa tensiunilor interne remanente in piese;
greutatea redusa §i aspectul estetic; proprietatile de amortizare a
vibratilor.

Dezavantaje. Pot fi mentionate: cleiul “imbiatréneste” in imp
si imbinarea isi micgoreaza rezistenta; adezivii industriali sunt toxici,
deci se impun conditii severe de protectia muncii.

5.2. Tehnologia de executie si calculul de rezistenta

Materialul de adaos pentru realizarea imbinarilor prin
incleiere este adezivul (cleiul), format din: materialul de baza
(liantul), solventi, materiale de umplutura, catalizatori.

Pentru obtinerea unei imbinari de calitate se recomanda
urmitoarea ordine a procesului tehnologic: pregatirea suprafetelor si
a cleturilor; aplicarea cleiurilor pe suprafetele de imbinat; uscarea
prealabili a stratului de clei; incleierea propriu - zisi; curatirea
imbinarii ; controlul calitat.

Calculele de rezistenta se efectucaza cu aceleasi relatii ca §i
pentru  imbinarile lipite.  Calitatea imbindru incleiate se
caracterizeazi nu numai prin rezistenta, dar i prin rezistentd la
umezeald, rezistenta termica etc [12].

4.6. Asamblari filetate
4.6.1. Caracteristica generali
Destinatia, constructia si clasificarea. Asamblarile filetate

sunt asambliri demontabile, realizate prin intermediul a doua
clemente filetate, conjugate, una filetata la exterior, denumita surub,
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iar piesa conjugata, filetata la interior, poate fi o piulitd sau o alta
piesi cu rol functional de piulita.

Aceste asambliri sunt utilizate pe scara larga in constructia de
magini (peste 60% dm piesele unei magini au filete). Asamblarile
filetate dintre doua sau mai muite
clemente pot fi realizate astfel: cu
surub si piulita (fig. 4.16, a); cu
surub ingurubat in unul din
elemente (fig. 4.16, b); cu prezon
si piulita (fig. 4.16, ¢).

Avantaje. Asamblarile
filetate realizeaza forte de stran-
Fig. 4.16 gere mari; ugor se monteaza §i

s¢ demonteaza,, sunt sigure in

exploatare; sunt ieftine, deoarece se executd in intreprinderi
specializate, in productic de masd; sunt interschimbabile fiind
standardizate pe scara internationala; asigura conditia de autofixare.

Dezavantaje. Filetul, prin forma sa, estc un puternic
concentrator de tensiuni; nu se pot stabili cu precizie marimile
fortelor de strangere realizate; necesitd o asigurarc suplimentara
impotriva autodesfacerii.

4.6.2. Filete. Parametrii geometrici, caracterizare

Modul de generare. Elementul principal al asamblarii filetate
este filetul - exterior sau interior. Dacd se infagoara pe o suprafata
directoare - cilindrici sau conicd un plan inclinat cu unghiul f,
obtinem pe acea suprafatd, o hnic
elicoidala, numita elice directoare (fig.
4.17). Daca pe elicea directoare aluneca
un profil oarecare (abc), numit profil
generator, urma ldsata de acesta
defineste spira filetului.

Clasificarea filetelor. Clasificarea
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filetelor se face dupi mai multe criterii, cea mai des intilnita fiind
urmdtoarea: in functie de destinatie deosebim - filete de fixare, de
migcare, de masurare, de reglare; in functie de numdrul de
inceputuri - cu un inceput, cu douda sau mai multe inceputuri; in
functie de sensul de ingurubare al spirei filetului - de dreapta,
de stinga, in functie de sistemul de d
mdsurare - filete metrice, filete in toli; . dz
in functie de suprafata pe care se dy
genereazd filetul - cilindrice, conice, %
exterioare, interioare, in functie de /
marimea pasului filetului- cu pas mare, %
normal si fin, in functie de forma a
profilului - spirei  filetului-  filet 2
triunghiular, patrat, trapezoidal, rotund
1 ferastrau

' Parametrii geometrici ai filetelor.
Parametrii geometrici ai filetelor sunt &
standardizati. Sa examinim acesti ¥ %
parametri pe exemplul filetului metric
(fig. 4.18). Aici s-a notat: d - diametrul Fig. 4.18
exterior al filetului surubului (interior al
piuliter); d; - diametrul interior al filetulm surubului  (exterior al
piulitei); d; - diametrul mediu al filetului, adica diametrul
cilindrului pe a carui generatoare plinul §1 golul sunt egale; p - pasul
filetului, adica distanta dintre punctele omoloage a doua spire vecine;
k - indltimea utild, adica de contact dintre spirele filetelor surubului
st piulitei; e - unghiu! profilulm generator al filetului; £ (fig. 4.20) -
unghiul de inclinare al spirer filetului; este variabil fiind functie de
cilindrul pe care se considerd. In calcule se considerd unghiul de
inclinare corespunzator diametrului mediu d;, determinat cu relatia
B2 =arctg(p/md ;)

Caracterizarea principalelor tipuri de filete. Filetele

triunghiulare (fig. 4.18) sunt folosite ca filete de fixare. Profilul
filetulun este un triunghi echilateral (@=60°) pentru filetele metrice §i

N

Bz

L2

h=0548
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un triunghi 1soscel (a=55°) pentru filetul Whitworth, masurat in toli.

Filetele metrice se pot executa cu pas normal (simbolizare Md) sau

cu pas fin (simbolizare Md x p) conform STAS 510-74 (GOST

8724-71). Forma fundului filetului poate fi dreapta sau rotunjita
(rotunjirea micsoreaza concentratorul de tensiuni),

Filetele  pdtrat, trapezoidal, ferdstrau i

rotund se utilizeaza ca filete de miscare. In fig.

LS 419, a estc prezentat filetul patrat, iar in fig.

% 419, b - cel trapezoidal, obtinut prin tegirea

b . ; ; ,
unui  triunght  1soscel, cu unghiul a@=30° Are
v randamentul mai redus §1 se utilizeaza pentru
7 transmiterea unor sarcini mari, spira filetului fiind

€ 30, mai rigidi si mai rezistenta decat a filetului patrat.
& Este cel mai frecvent utilizat in transmusiile surub-

// piulita.
d ‘3”"\‘ Filetul ferdstrau (fig. 4.19, ¢), find o
combinatie intre filetul patrat si cel trapezoidal,

=1

o 7 cumuleaza avantajele acestora, fiind utilizat la
. ” transmiterea sarcinii intr-un singur sens.
Fig. 4.19 Filetul rotund (fig. 4.19,d) este obtinut din

profilul  trapezoidal (@ =309 prin  rotunjirea
varfulm §i fundului filetului. Are o rezistenta sporiti la oboseala,
fiind utilizat la transmiterea sarcinilor dinamice in conditii grele de
exploatare

4.6.3. Forte si momente in asamblirile filetate

Momentul la cheie. La strangerea sau desfacerea cu cheia a
unei asamblan filetate (fig. 4.20, a) actionam cu un moment la cheie,
numit moment motor, determinat cu relaia T,= F,, L, unde F,, este
forta aplicata la cheia cu lungimea L.

Ca urmare a strangeru piuliter, in asamblarea filctata apare
forta F, care actioneaza atat asupra pieselor asamblate, cat si asupra
surubului si piulitei. Sub actiunea fortei F, in cuple apar urmatoarele
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b

gida

b et

momente rezistente: momentul de insurubare T}, in cupla elicoidala
(numit frecvent si moment de frecare in filet), st momentul de frecare
intre piulitd i clementul de sprijin, 7%

Sub actiunea momentului exterior s1 a momentelor rezistente.
elementul motor - piulita se gaseste in echilibru; ca atare, se poate
scrie relatia:

Tae=Tog Ty (4.22)

Momentul de ingurubare. Din modul de generare al filetului,
rezultd ca fenomencle care au loc la ingurubare (desurubare) sunt
aceleagl ca la urcarea (cobordrea) unui corp pe un plan inclinat,
unghiul caruia este egal cu unghiul mediu de inclinare al spirei
filetului f;, 1ar greutatea corpului find egala cu forta axiala F (fig
4.20, b). Din schema prezentata pentru filetul patrat se vede, ca forta
R de mteractiune dintre planul inclinat §1 corp, la migcarea relativa,
este rezultanta fortelor normala si a celei de frecare. Deci ea va fi
inclinata fata de normala n cu unghiul de frecare @ (@ =arctg f, unde
[ - coeficientul de frecare).

Forta F=Fitg(f.+¢@), fiind aplicatd la bratul d,/2, crecaza
momentul de ingurubare

T i = Fidy2 = F d,/2 tg(f:+¢). (4.23)
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In cazul filetelor cu unghiul dintre flancuri =0, forta axiali
nu este normala la suprafata de contact, ca in cazul filetului patrat,
1ar forta circulara de frecare (fig. 4. 20, ¢)

Fj '
F;=Nf =- ‘ff = Ff',
cosaf2

(4.24)

unde f = f/cosa/2 este coeficientul de frecare aparent in filet.
In raport cu acest coeficient se determina s1 unghiul de frecare
aparent @ =arctg f , iar relatia pentru momentul de ingurubare va fi
Ting= F, d;/2= F d,/2 tg(B+¢). (4.25)
Este evident, ca la desurubare fortele vor avea directic inversa,
iar unghiul f, trebuie scizut din unghiul @. Deci relatia pentru
momentul de desurubare va fi:
Tue=F do/2 18(9 - ). (4.26)
Momentul de frecare dintre piuliti si elementul de sprijin se
determina cu relatia:

I;= Ffd,/2, (4.27)
unde d,, este diametrul mediu al suprafetei de sprijin a piuliter,
determinat cu relatia: d,=(D,;+dy)/2; D, - diametrul exterior al
suprafetel de sprijin; d, - diametrul gaurii in elementul de sprijin,

Momentul la cheie. Tinind cont de relatiile (4.24), (4.25).
ecuafia (4.21) de echilibru a piulitei devine:
Tor= Tot Tp=F[ d:/2 tg(Pr+9) +fd,/2].  (4.28)
Pentru valori medii statistice ale parametrilor din relatia
(4.26) si utilizand chei standarde (L=75d) obtinem castigul in forta
(F/Fo)=170.. 80.

4.6.4. Conditia de autofrinare si randamentul filetului

Din relatia (4.26) reiese, ca conditia de autofrdnare este T,

2 0; din aceasta conditie pentru cazul cind T; =0 tg(@'-f;)> 0 deci
B: < . (4.29)

Pentru filete metrice normale cu unghiul de infasurare

aproximativ 2°30 autofranarea, chiar §i in cazul lipsei frecarii pe
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suprafata de sprijin,are loc pentru ¢ >2°30’ adica pentru f ' > 0,045.
in prezenta frecarii pe suprafata de sprijin si d, = 1,4d
autofrinarea are loc pentru f > 0,02,

Conditia (4.29) este valabildi doar in cazul unor solicitiri
statice; in cazul unor solicitiri dinamice, chiar daci este indeplinitd
condifia de autofranare, se produce, in timp autodesfacerca
asamblarii, ca urmare a socurilor si vibratiilor care reduc frecarea
din asamblare. Pentru a evita acest fenomen, asamblirile filetate se
asigurd suplimentar impotriva autodesfacerii [10, 12 ].

Randamentul filetului se determina ca fiind raportul intre
lucrul mecanic util gi lucrul mecanic consumat la o rotatic completa,
numai la ingurubare, sau ca raport intre lucrul mecanic fira frecare
(util) si lucrul mecanic cu frecare (consumat), corespunzatoare unei
rotatii complete a elementului conducitor

s L fara frecare _ 27T g (49’ =0) _ 1ghs -
Ly frecare 27T g (40' #0) tg(fr+ tp’ )

4.6.5. Calculul filetului la rezistenti

Sub actiunea factorilor de forte
exteriori tija surubului se  afla
intr-o stare tensionald compusa, filetul
fiind  supus deformatiunilor de
forfecare si strivire.

Sarcina exterioara se
repartizeaza pe spirele filetului
neuniform. Mai solicitate sunt primele
spire din partea suprafetei de sprijin
(pdnd la 23..33% din sarcind). De
aceea in practica calculul filetului se
efectueaza conform unor tensiuni
conventionale, acceptand ca toate
spirele sunt solicitate egal. Schema de
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calcul este prezentata in fig. 4.21. Conditia de rezistenta la strivire:

F
Oy = iz S 0gs- (4.31)
Conditiile de rezistenta la forfecare:
TS < t,r — pentru surub, )
= iy <% TP AT, (432)
¥ e < 74 — pentru piulifa, (4.33)

undeK=ab/p sau K=cd/p este coeficient ce tine cont de tipul filetului.
4.6.6. Calculul asamblarilor filetate

Surub solicitat de o fortd axiald centricd. Caz mai rar
intdlnit in practica (de exemplu, la surubul de la carligul macaralei).
Considerand ca forta exterioara F actioneaza in axa surubului, tija
acestuia este solicitata la tractiune sau compresiune, determinati cu
relatia:

Ore =2t <oy, (4.34)
m’)‘

Pentru dimensionare, cu aceasta relapie se determind diametrul
interior al filetului ;, in functie de care, din STAS 510-74 (GOST
F 0150-59), se alege un filet standar-
dizat g1 apoi un surub standardizat.

Surub solicitat de o fortd axiald
centricd §i un moment de torsiune. Aceasta
situatiec de solicitare este caracteristica
pentru capacele reductoarelor si corpurilor
maginilor. Tija surubului este solicitata la
tractiune de catre forta de strangere F si la
torsiune de momentul de ingurubare T3, (fig.

[ 4.22). Tensinile corespunzatoare de
Fig. 4.22 tractiune si torsiune se determina cu relatiile

{11
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= 4F I Tfn; 1 6Tfn.}‘
= —— I = — = —,

md} Wp  md]
Rezistenta surubului in acest caz se¢ determind cu tensiunea
cchivalenti, determinate conform teoriei a Ill-a de rezistenta

o, (4.35)

o, = \/a—2+ 47? < o,. Calculele practice arata ca pentru un filet
metric standard o,=1,30, cc permite efectuarea calculului cu o
relatie simplificata:
4-13F
L
Asambldri filetate solicitate transversal. Sarcina exterioara
actioneazi perpendicular pe axele suruburilor. Mai frecvent sunt
posibile doud cazuri de montaj ale suruburilor: suruburi montate cu
joc; suruburi montate fird joc (suruburi de pasuire).
Suruburi montate cu joc (fig. 423, a). Ca sd nu aiba loc
deplasarea placilor, sarcina exterioara () trebuie echilibrata de forta

<

O (4.36)

NES

-
A

B

c-\/hz o\

Fig. 4.23

de frecare Fy dintre elementele imbindrii. Matematic, acest principiu
de functionare se exprima prin inegalitatea: (437)
F, f = Q. '
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In cazul unei asamblari realizate cu z suruburi, fiecare
prestrans cu forta F, rezulta pentru forta de frecare relatia:
Fy= fF.
Tinand cont de relatia (4.37), obtinem forta necesari de
prestrangere pentru un §urub
kQ
F T’ (4.38)

unde A este un coeficient de siguranta la deplasarea tablelor.

Calculul surubului in acest caz poate fi efectuat cu relatia (4.36).
Surub instalat fara joc (fig. 423, b). Aceste suruburi se

caracterizeaza prin faptul ca tija nefiletatd a surubului este mai mare

in diametru decit tija filetatd. In acest caz sarcina exterioari

Q este preluati complet de tija surubului, care este solicitati la

forfecare §i strivire. La solicitarea de forfecare tensiunea va fi

40
N et 439
4 wdd g ke 339

Rezistenta la strivire se determind cu relatia:

F
Ts = g s (4.40)

unde A este inalfimea uneia din table.
Recomandari  privind  alegerca | valorilor  rezistentelor
admisibile sunt expuse in [12, 24, 25].

4.7. Asambliri prin pene
4.7.1. Caracteristica generali
Destinatia i clasificarea. Aceste imbinari sunt realizate cu o
piesa speciala numita pana, care se instaleaza in canalele arborelui si

butucului. Ea asigura asamblarea fixa a elementelor §i transmite
momentul de torsiune.
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pene disc).
Avantaje. Se caracterizeaza prin simplicitatea i fiabilitatea
constructiei, comoditatea montajului §i demontajului, costul redus.
Dezavantaje. Poate fi mentionata scaderca rezistentei
elementelor asamblate ca urmare a micgorarii sectiunilor lor cu
canale pentru pand §i concentrarea tensiunilor, de asemenea §i
dificultatea asiguririi coaxialitatii ajustajului elementelor asamblate.

4.7.2. Tipuri constructive si calculul de rezistenta

Mai frecvent sunt utilizate penele paralele si disc (fig.4.24).

Pana paralela (fig. 4.24, a) are sectiunea dreptunghiulara,
momentul de torsiune transmitdndu-se prin contactul dintre arbore si
pana, respectiv dintre pand si butuc; jocul radial este prevazut intre
fata supericard a penei §i fundul canalului din butuc. Este
standardizata. Conform diamet-
rului arborelui d, din standard
J1STAS 1004-81 (GOST 23360-
78) sunt alesc latimea b si
inaltimea .

Calculul de rezistenta se
efectueaza n ipoteza distribuirn
uniforme a presiunilor pe supra-
fetele active alc penel (fig.
424.a) Pentru simplificarea
calculului se accepta cd pana este
introdusa la aceeasi adincime in
canalul arborelur s1 al butucului,
iar bratul fortelor este egal cu
d2.

Conditia de rezistenta la strivire:
g2 14T
$Td W2y, aml, (4.41)




248 Mecanica aplicata

In calculul de dimensionare cu relatia (4.38) poate fi
determinata lungimea de calcul a penei /..

Verificarea penei la solicitarca de forfecare se efectueaza cu
relatia

oy =B B, (4.42)
dbl,

Penele disc au forma unui segment de disc. Schema de
asamblare si calcul este prezentata in fig. 4. 24, b. Ele necesita
executarea unui canal mai adinc in arbore, din care cauzi sunt
utilizate la montarea elementelor rotative pe capatul arborelut, care
este mai putin solicitat la incovoiere. Schema de solicitare este
asemenea penei paralele. Dimensiunile penei se aleg din STAS
1012-77 (GOST 24071-80) functie de diametrul arborelui d,_]

Conditia de rezistenta la strivire

e, (@4)
dik

Recomandarile privind alegerea valorilor rezistentelor
admisibile sunt expuse in [12, 24, 25].

4.8. Asambliri prin caneluri
4.8.1. Caracteristica generala

Destinatia si clasificarea. Asamblarile prin caneluri sunt de
tip arbore-butuc §i pot fi considerate ca asamblari prin pene paralele
multiple, solidare cu arborele §i uniform distribuite pe periferia
acestuia.

Conform destinatiei pot fi fixe sau mobile. Asamblarile
mobile permit deplasarea axiala a butucului pe arbore §i se folosesc
in cutiile de viteze cu roti baladoare.

Dupa forma proeminentelor, asamblarile prin caneluri pot fi:
cu profil dreptunghiular, in evolventd, sau triunghiular.

Conform modului de centrare asamblarile prin caneluri cu
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profil dreptunghiular se clasificA in: centrate g b
pe flancuri (fig. 4.25, a); pe diametrul interior
(fig. 4.25, b); pe diametrul exterior (fig. 4.25, c).
Centrarile pe diametrul exterior si interior se
executdi mai ugor, deci pot fi foarte precise; b
centrarea pe flancuri transmite insid un moment de
torsiune mai mare.

Cele mai utilizate sunt asamblarile prin
canelun dreptunghiulare. STAS 2670-66 (GOST

¢

™~

v/
\

1139-80) prevede trei serii de imbindri

(ugoard, medie gi grea). Se deosebesc prin % /}
dimensiunea §i numarul canelurilor z (z = 6-20). ]
Canelurile  din seriile mijlocie §i grea permit Fig. 4.25

cuplarea butucului mobil sub sarcina.

a b Asamblarile cu profil in evol-
2 f/ venti (fig. 4.26), STAS 6858-63

; \ (GOST 6033-80) sunt foarte

e rezistente, in special la solicitan

variabile. La aceste asamblar cen-

Fig. 4.26 trarea se efectucaza pe flancuri
(fig. 4.26,a) sau pe diametrul
extenor al arborelui (fig. 4.26, b). >

Asamblarile prin caneluri triunghiulare (fig.
4.27), STAS 7346-65 (GOST 100092-73), sunt S
recomandate pentru asamblari fixe la gabarite ¥
restranse. _ Fig. 4.27

Avantaje. Fata de imbindrile cu pene au urma-
toarele avantaje: pot transmite intreg momentul de torsiune de care
este capabil arborele; sunt mai rezistente la oboseald, datorita
reducerii concentratorilor de eforturi; au o centrare si ghidare mai
precisd in functionare.

Dezavantaje. Tehnologia de executie este pretentioasi, mai
ales pentru gaura canelata; pretul de cost este mai mare.



250 Mecanica aplicata

4.8.2. Calculul de rezistenta

in principiu se adopti din  STAS (GOST) dimensiunile
diametrale pentru arbore §i butuc si se calculeaza lungimea necesara
a canelurilor, pentru a transmite un moment de torsiune cunoscut |
din conditia de rezistentd la strivire, pe flancul canelurilor (fig.
4.28):

Q= 4
i S (4.44)

unde k = 0,7 - 0,8 este coeficient de neuniformitate a distribuirii
sarcinii intre caneluri; z - numarul de caneluri;

D—d S _ :
h=—2— —2f -inaltimea activa a suprafetei
de contact; ! - lungimea canclurilor; rp.q -
raza medic a suprafetei de contact

D+d . ;
(7oy = e pefltru canelun dreptunghiu-

lare, h=m; rn.,~mz/2 - pentru cancluri in
evolventa).

Recomandari privind alegerea valorilor
rezistenfelor admisibile sunt expuse in [12, 24,
25].

Fig. 4.28

4.9. Asamblari prin gtifturi
4.9.1. Caracteristica generali

Destinatia si clasificarea. Stifturile sunt organe de masini
demontabile, folosite in urmatoarcle scopuri: asigurarea pozitiei
precise relative a doua piese (stifturile de centrare); transmiterea
unor sarcini relativ mici (stifturile de fixare); protejarea elementelor
unei transmisii mecanice de suprasarcimi (stifturi de siguranta).
Stifturile se mai pot folosi pentru fixarea arcurilor elicoidale de
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tractiune sau pentru asigurarea asamblanlor filetate impotriva
autodesfacerii.

Dupa forma stifturile pot fi cilindrice, conice sau combinate,
suprafata exterioara a acestora fiind neteda sau crestata.

Stifturile cilindrice pline, STAS 1599-80 (GOST 3128-70),
fig. 4.29. a se monteaza cu strangere, domeniul lor de utilizare fiind
limitat, datoritda micsorarii stringerin in urma montirilor si
demontirilor repetate.

Stifturile conice netede STAS 3436-80 (GOST 3129-70), fig.

a b ¢ 4.29. b se executa cu conicitatea 1/50si
-- sunt utilizate, in special pentru centrare.

Stifturile crestate cilindrice si conice

(fig. 4.29, c) realizeaza o fixare sigura si

: durabila, putand prelua si sarcini dinamice,

. fara ca strangerca sa se micsoreze, nu

@@ % % necesita mijloace suplimentare de asigurare
1 mici o executie foarte precisa a gaurilor.

Fig. 4.29
4.9.2. Calculul de rezistenta
Stifturile cu doua suprafete de forfecare sunt verificate la

forfecare i strivire. La transmiterea momentului de torsiune T°
(fig. 4.30) relatiile de calcul sunt:

. A (4.45)

¢ ndd}] =

o, =—2T <5, (446
dd,(D -d)

Fig. 4.30 Stifturile se executa din OL50, OL60, OLCI15,

OLC35, OLC45 (15, 30, 35, 45, 50, V10A)etc.

Rezistenta admisibila pentru materialul stiftului, de obice, se
accepta 7, < 80 MPa.



252 Mecanica aplicata

4.10. Imbindri cilindrice presate
4.10.1. Caracteristica generali

Destinafia §i utilizarea. Asamblarile prin presare se
realizeaza prin strangerea reciproca a pieselor asamblate, care apare
in urma deformatiilor elastice ale acestora, la montaj. Fortele care se
opun desfacerit asamblarii sunt fortele de frecare, care apar pe
suprafetele de contact ale pieselor asamblate.

Asamblarile presate i5i gisesc o largi intrebuintare in
constructia de magini: la asamblarile partilor componente a unui
arbore cotit; la asamblarea coroanelor melcate pe butucii rotilor; la
asamblarea rulmentilor pe fusurile arborilor etc.

Asambldrile prin presare au cateva avantaje importante:
capacitatea de a transmite sarcini mari; comportare buna la sarcini
variabile; centrare buna a pieselor; executie simpld; fac posibila
cxecutia pieselor din mai multe parti, in scopul economisirii
materialelor scumpe.

Indicatii tehnologice. Piesa cuprinsd (arborele) si cea
cuprinzatoare (butucul) formeaza un ajustaj presat, executat pe baza
tolerantelor prevazute de standarde.

in timpul procesului tehnologic de presare (fig. 4.31) la

. _ AR
A
| S | T §
o
AT

Fig. 4.31

asamblarea dintre un manson cilindric (butuc) cu diametrul interior
d, si un arbore, cu diametrul exterior d,>d, se produce o marire a
diametrului  alezajului butucului §i o micsorare a diametrului
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arborelui. Dupa montare se ajunge la un diametru final (comun) d
(dy<d <d,).

Strangerea se calculeazi ca diferenta dintre diametrele initiale
ale pieselor asamblate 6 = d, - d,

In general, asamblirile presate se obfin firdi o incilzire
prealabila a pieselor, operatia de presare executindu-se cu ajutorul
unor prese hidraulice - pentru piese mari si cu ajutorul unor prese
manuale - in cazul pieselor de dimensiuni mici. Prin ungerea
suprafetelor de contact se micsoreaza forta axiald necesari presarii.

Montarea se poate ugura prin incilzirea usoard a piesei
cuprinzitoare sau prin ricirea piesei cuprinse (presare mixta),
asamblarile obtinute in acest fel, sunt mai rezistente, deoarece
suprafetele in contact nu se distrug la montaj, in aceeasi masuri ca
la montarea rece.

4.10.2. Calculul asamblirilor presate
In fig. 4.32 este prezentata schema de calcul a unei asamblari

presate, solicitatd simultan de o forta axiala §i un moment de
torsiune.

3 N\ i
NN N NN T. ! p
Fa I Fa L
AR T
AhL% r
L
Fig. 4.32

La incdrcare cu forta axiala F,:
' F, < fapdl, (4.47)
unde p este presiunca pe suprafata de contact; f - coeficientul de
frecare.
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Conditia de functionare la solicitare cu moment de torsiune:

T< fapd®1/2. (4.48)
La actiunea simultana a unei forte axiale §i a momentului de
torsiune:
VFZ +F} < frpdl, (4.49)

unde F=21/d reprezinta forta periferica.

Presiunea necesara se calculeazi cu relatia lui Lamé, stabilita
pentru suprafete cilindrice netede:

Oc
P= Tc. oY (4.50)
9)
E; E,

unde & este strangerea teoreticd necesara; C), C; - coeficienti
dimensionali;

dz.ldf d? +d?
¥ = R o M 4.5
C‘... 2 f Hps (.2— 5 2 *‘#2, ( ])

unde E; si E;, py 51 g sunt modulii de elasticitate i coeficientii lui
Poisson pentru materialele arborelui i bucsei; d;- diametrul interior
al piesei cuprinse; d; - diametrul exterior al piesei cuprinzatoare.
Strangerea teoreticd necesara trebuie corectatd, pentru a tine
scama de retezirea §i deformarea rugozitdtilor suprafetelor de
contact
8. =Omin, — L2(Ry; +Ry3), (4.52)

unde R;; si R;> sunt inaltimile rugozitatilor suprafetelor pieselor;
& mime - Strangerea minima tabelara.

Exemplu de calcul. In cuplajul cu flange din otel (fig.5.9), care
leagd arborii reductorului i a transportorului cu lan{, strangerea
semicuplajelor este asigurald de sase suruburi instalate pe un cerc cu
raza Dg=150 mm. Cuplajul transmite momentul de torsiune T=981 Nm.
Determinati diametrele suruburilor instalate: a) cu joc,; b) fard joc.
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Calculul se efectueazi conform momentului de torsiune de calcul
T.=T-k=981-1,4=1373,4 Nm (coeficientul regimului de lucru k=14
conform tab.1.2 [10]). Conform GOST 20761-80 centrarea semicuplajelor
este asiguratd de suruburile instalate fara joc peste unul (3 suruburi) [10].

Sarcina care actioneaza asupra suruburilor instalate fara joc

F=210° T/Dw) = 2-10° 1373,4 / (150-3) = 6104 N.

Tensiunile admisibile la forfecare pentru suruburi din ofel 35
conform tab.1.2 [1] 7,=0,25-0.= 0,25-300=75 MPa.

Diametrul suruburilor instalate fara joc

dy =4F, [(xt,) = 4-6104/(3,14-75) = 10,18mm.

Conform GOST 7817-72 alegem suruburi cu diametrul tijei dg=11
mm, diametrul filetului d=10 mm.

Sarcina necesara de stringere pentru guruburile instalate fara joc

Fy=2-10°T /@D of)=2-10°1373,4/(3-150-0,2)=30520 N.

Tensiunile admisibile pentru suruburi din ofel 45 instalate fara joc,
conform tab.1.2 [1] o,=0/n,=360/1,3=277 MPa.

Diametrul suruburilor instalate fara joc

d; =\J1,3-4Fy [(no,) =/4-1,3-30520/3,14-277 = 13,5mm.

Conform GOST 9150-59 alegem surub cu diametrul exterior al
filetului d=16 mm pentru care d;=13,835 mm.
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5. ORGANE PENTRU SUSTINERE, REZEMARE
SI LEGATURA

5.1. Arbori si osii
5.1.1. Caracteristica generala

Destinatia, criterii de clasificare. Arborii sunt organc de
masini cu migcare de rotatie, destinati transmiterii momentelor de
torsiune de-a lungul axei lor si sustinerii altor organe de masgini cu
migcare de rotatie (roti dintate, roti de lant, roti de curea,
semicuplaje etc.)

Osiile sunt organe de masgini cu migcare de rotatie sau fixe,
destinate sustinerii altor organe de magini cu migcare de rotatie.

Deosebirea functionala dintre arbori si osii este aceea ci
arborii transmit moment de torsiune, in timp ce osiile nu transmit
momente de torsiune utile.

Forma g1 dimenstunile osiilor gi arborilor sunt determinate atat
de modul de repartizare a sarcinilor pe lungime, cét i de condifiile
functionale, de fabricatie 1 de montaj.

Dupa forma axei deosebim arbori drepti, cotiti §i flexibili.
Arborii cotifi sunt utilizagi in maginile cu pistoane, iar cei flexibili -
formeaza o grupa speciala de arbori , la care axa geometrica are o
forma variabila. in ceea ce urmeaza se vor discuta numai arborii i
osiile cu axa dreapta.

Dupi forma constructivd deosebim arbori §i osii: netezi (fara
trepte), cu trepte, cu sectiunea plina sau tubulara, fig. 5.1. Formarea
treptelor este necesara pentru
fixarea pieselor sau aff-e& - —= - | =P
arborilor in directie axiala,
de asemenea pentru montajul fd=l--— =B
organelor in cazul ajustajelor
cu strangere. Arborii tubulan
sunt construiti pentru micgo- | 0 | R
rarca greutafii sau in acele =

cazuri cand prin arbore trece Fig. 5.1

-
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un alt organ de masgina.

Materiale. Stabilirea materialului §i a tratamentului termic
trebuie sa ia in considerafie atait modul de solicitare a osiel sau
arborelui, cat i conditiile de lucru ale fusurilor.

Pentru arborii drepti §i pentru osii se¢ recomanda: ofelurt
carbon obignuite OL50, OL60 (Ct5, Ct10) pentru solicitar ugoare.
oteluri carbon de calitate de imbundtdtire OLC 45 (otel 45 g.a.) §i
oteluri aliate de imbunditdtire 40Cr10, 41CrNil2 (40X, 40XH),
pentru arbori cu solicitari importante sau cind se impun restrictii
fata de gabarit; oteluri carbon de cementare OLC 20 (otel 20, 20X),
cand sunt impuse conditii fata de rezistenta la uzura a fusurilor.

5.1.2. Criterii de calcul

Criteriile folosite in calculele de proiectare iau in consideraie
atit aspectele de rezistenta a osiilor i arborilor, cat §i cerintele
impuse de functionare corecta a organelor montate pe acestea.

Dintre criterille de rezisten{d, pentru majoritatea cazurilor
hotaratoare este rezistenta la solicitari variabile.

Proiectarea osiilor §i arborilor se desfagoara obignuit in
urmitoarea succesiune:

— predimensionarea din conditia de rezisten(a la torsiune;
— verificarea la rupere prin oboseala;

— verificarea la rigiditate (deformatii);

— verificarea la vibratii.

Calculul de predimensionare al arborilor §i osiilor. In
majoritatea cazurilor in prima etapa a proiectului unui arbore nu se
cunosc distantele dintre reazeme §i ca urmare nu se pot determina
momentele de incovoiere necesare dimensiondrii,

Predimensionarea arborelui se face cu o relatie simplificata,
folosind o tensiune admisibila conventionala:

d, =42 -, r (5.1)
7T 4 0,27,

Deoarece se neglijeaza solicitarea la incovoiere, se aleg
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pentru tensiunea admisibild la risucire valori reduse, 7,=15...25
MPa Diametrul calculat se rotunjeste pani la o marime
standardizata. Diametrele celorlalte sectoare sunt  acceptate
constructiv tinand cont de comoditatea asamblarii.

o Calculul la  solicitdri
| i *Q compuse.  Predimensionarea
A s o BN & arborelui  cu luarea in

aT Fe ] .L.L__l=r consideratie atat a solicitarii de
= rasucire cat si a celei de
H 2 :
- = s incovoiere (fig. 52) se face
L parcurgand mai multe etape:

b= 5 - stabilirea schemeir de
ot - o forte care soliciti arborele la

b 7 - incovoiere;
¢ - determinarea momentelor
. ﬁ; ‘ th de incovoiere M;, si M;, daFe
de componentele fortelor din
R‘O Reo fiecare din cele doud plane
perpendiculare, cu trasarea
d diagramelor de  momente
RA,* K Fra incovoietoare corespunzitoare;
e - calcularea  momentului
M Rev - - .
Fr incovoietor rezultant M; ., prin
adunarea geometrica, punct cu
f punct, a componentelor M;,

Fig. 5.2 si M; din cele doua plane

(M ),' =J(Mw )i +(15, )i P i=12en (52)

- trasarea diagramei de variatic a momentelor de rasucire de-a
lungul axei arborelui;

- determinarea punct cu punct a valorii momentului de
incovoiere echivalent, M;. Acceptand ipoteza tensiunilor
tangentiale maxime drept ipoteza de rupere. Momentul de
incovoiere echivalent se determina cu relatia:
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(Mie)j = J(M;,)j+(ﬂ,75'f)2 ‘ (5'3)

~calculul diametrelor arborelui in sectiunile cu valori maxime
ale momentului incovoietor echivalent:

32M; M,
4 :3J - :#0113 ; (5.4)
7O i 1O g

unde o,; poate fi acceptata conform tabelului 16.1 [24],

Calculul la solicitiri variabile. Este un calcul de verificare
pentru arborii supusi la solicitari compuse (torsiune §i incovoiere),
care consta in determinarea cocficientului de sigurantd, in sectiunile
in care exista concentratori de tensiuni (canale de panid, caneluri,
salturi de diametre, gauri transversale, filet etc.) si compararea
acestuia cu valonle admisibile.

Pentru arborii supusi la solicitari compuse, coeficientul global
de siguranta se determina cu relatia:

S8
y — ke < 255 3 "
§ = ———25,,

SCZT +s§ (5.6)
unde s, s, sunt coeficienti de siguranta la solicitarea de incovoiere,
respectiv de torsiune; s, = 1,5..2,5 - coeficient de siguranta
admisibil.

Cocficientii de siguranta partiali (s, s,) se calculeazi dupa
metoda Serensen [6, 19] cu relatiile:
| 5 T-1
So =7 L + (5.7)
T
Tag *W¥WeTm

Eg€d Es€d

unde o, 7, sunt rezistenta la oboseald pentru solicitarea de
incovoiere, respectiv, de torsiune; k,, k. - coeficientii efectivi de
concentrare a tensiunilor in sectiuneca considerata, corespunzatori
solicitarii de incovoiere, respectiv de torsiune; &, & - factorii de
calitate a suprafetei si dimensional in calculele respective; o, 7,
Om T - amplitudinile §i valorile medii ale ciclurilor de solicitare;
Vo, . - factori de sensibilitate a materialului la asimetria ciclului
de tensiuni de incovoiere, respectiv torsiune [9, 12, 24, 26].
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5.2. Lagare cu alunecare
5.2.1. Caracteristica generali

Destinatia, utilizarea. Lagarele sunt organe de masini pe care
se sprijina fusurile arborilor i osiilor in migcare de rotatie, preluand
sarcini radiale, axiale sau combinate prin intermediul suprafetelor
de alunecare. )

Lagarul radial (fig. 5.3, a)

. |fr fa g
este construit din corpul I,
a ) b cuzinetul 2, in care se roteste
75 7 fusul arborelui 3.

e ) v~ [ Lagirul axial (fig. 53, b)

3 X Ly J| este construit din corpul |1,

2 3/9 /})\' }\/\> , cuzinetul - crapodind 2 pe care
L 2 apasa pivotul arborelui 3.

Desi in constructia moderna

Fig.5.3 de magini lagarele cu alunecare

se utilizeaza pe scara mult mai
mica decat lagarele cu rostogolire, ele s-au mentinut intr-o serie de
domenii importante in care se folosesc preponderent, sau in mod
egal cu rulmentii. Aceste domenii sunt: lagare cu functionare la
viteze ridicate, care depasesc vitezele limitd ale rulmentilor i la
care acestea ar rcaliza durabilitai foarte reduse; lagire de
dimensiuni mari, nestandardizate; lagare destinate si lucreze la
incarcaturi inalte, cu gocuri §i vibratii; lagarele pentru ghidarea de
mare precizic a arborilor; lagarele cu plan de separare (care
conform cerintelor de montaj trebuie sa fie demontate in plan
diametral); lagare pentru gabarite diametrale reduse; lagire care
lucreaza in condifi specifice de mediu (apd, medii agresive
chimice, temperatun ridicate etc);

Criterii de clasificare. Lagarcle se deosebesc dupa regimurile
de frecare, dupa tipul sarcinilor preluate g1 dupa posibilititile de
montaj.

Conform primului criteriu deosebim: lagare cu contactul direct
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al suprafetelor de frecare (cu frecare uscatd), cu separarea
contactulut printr-un corp intermediar (lubrifiant), cu separarea
contactului prin forte magnetice.

Dupa tipul sarcinilor preluate deosebim: lagare radiale, lagare
axiale 51 combinate.

Dupa posibilitatea montajului pot fi: nedemontabile (executate
direct in carcase) §i demontabile, fixe (rigide) si oscilante.

Avantaje, dezavantaje. Lagarele hidrodinamice simple pot fi
executate in orice conditii de productie. Cuzinetii cu plan de
separare sunt comozi la asamblare, indeosebi in constructiile
maginilor cu arbori cotiti. in lagirele radiale reglabile, la uzarea
cuzinetilor, poate fi schimbat jocul asigurand capacitatea de
functionare pe parcursul duratei de exploatare. Lagirele cu cateva
pene portante asigura functionarea fard vibrafii.

Lagirele cu alunecare functioneaza cu pierderi mari la frecare
in perioada de demarare; este pomblla uzura lor in perioada de
regim, dacd nu este asigurat regimul de ungere fluid. In acest
context lagarele hidrostatice au prioritate fatd de cele
hidrodinamice, insa sunt mai costisitoare §i mai compuse.

5.2.2. Particularititile de lucru ale lagirelor

Conditiile de lucru ale lagirului cu alunecare depind de
parametrii regimului (sarcina specifica p §i viteza unghiulara @ ale
fusului arborelui), tipul lubrifiantului (lichid, solid sau gazos),
caracteristicile fizico-mecanice ale contactului §i destul de exact pot
fi caracterizate prin picrderile la frecare. Acesti parametri determina
emiterea de caldura si rezistenta la uzura a lagarului.

La functionare in regim de
frecare fluida suprafetele de
contact ale lagarului sunt
separate de o pelicula de ulei,
grosimea / a careia este mai mare
ca suma inaltimilor rugozitatilor
suprafetelor R, (in fig. 54
pelicula de ulei este indicata
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printr-o  linic neagra ingrosatd) # > R, + R, In aceste conditii
pelicula de ulei va prelua solicitarea exterioara, evitind atingerca
suprafetelor de contact, adica uzarea lor.

Sa analizam variatia coeficientului de frecare in lagarul cu
alunecare (fig. 5.5. a) functie de un parametru adimensional al
regimului de lueru A= pavp, (1 - viscozitatea dinamica a uleiului;
p - sarcina specifica in lagar).

a :

Acr A

Fig. 5.5

Sa presupunem ca lagirul functioneaza cu cresterca lenta a
vitezei unghiulare. In acest caz, la viteze unghiulare mici,
corespunzatoare vitezei de alunecare v < 0,1 m/s, unsoarea se va
extrude din zona contactului, iar varfurile rugozititilor vor contacta
prin intermediul peliculei limita de ulei adsorbite pe suprafata
(frecare lLimitd), sau direct (frecare wuscatd). La acest regim
deplasarea centrului fusului O, fata de centrul lagarului O va fi
mica (fig. 5.5, b).

Grosimea peliculei limitd este doar 0,1 - 0,3 um. Coeficientul
de frecare limita (sectorul ab, fig. 5.5, a) pentru lagirele din
materiale de antifrictiune raspandite poate capata valoarea 0,3,

La cresterea vitezei unghiulare a fusulm (fig. 5.5, b)
coeficientul de frecare se micgoreaza brusc (fig. 5.5, a sectorul be)
in legdtura cu aducerea lubrifiantului sub fus si formarea regimului
de frecare mixtd, care se caracterizeaza prin prezenta frecarii limita
si celei fluide. Degi in acest caz excentricitatea fusului se schimba
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usor, sarcina normald in contact se¢ va echilibra de fortele de
interactiune pe suprafetele de contact.

Incepand cu o viteza unghiulara oarecare, @ = @, fusul se
desprinde de cuzinet cu tendinta de a se deplasa in directia migcarii
pe o traiectorie aproximativ semicirculara, ocupand o pozitic noua
cu o excentricitate mai mica a fusului. Marirea continud a vitezei
unghiulare, micsorand excentricitatea, contribuic la marirea
coeficientului de frecare (sectorul cd, fig.5.5, a), in legatura cu
mirirea grosimii peliculei de ulei i cresterea pierderilor hidraulice.
Totodata, presiunea hidrodinamica in crestere va mentine arborele
pe pana portanti de lubrifiant, care se formeaza in interstitiul ce se
ingusteaza dintre fus gi cuzinet. Pe sectorul cd lagirul functionecaza
in regim de ungere fluida.

Teoretic, conditiile optime de functionare ale lagarului, sunt
asigurate in punctul ¢, unde coeficientul de frecare are valoare
minima.

5.2.3. Calculul lagirelor cu alunecare

Vom examina lagarele cu regim de ungere mixt. Astfel de
lagare sunt folosite in mecanisme cu viteza micd, cu demariri §i
opriri multiple, sau cu conditii nesatisfacatoare de ungere.

Aceste lagare sunt calculate:

a) dupa valoarea admisibila a presiunii in lagar

p=F, [ld<[p]; (5.8)
b) dupa produsul admisibil presiune-viteza
pr <[] (5.9)

unde F, este sarcina radiald care actioneaza asupra lagarului; / -
lungimea lui; d - diametrul fusului; v - viteza circulara a fusului.
Pentru fusurile axiale (pivoti) diametrul este determinat de
cel al arborelui, calculat din conditiile de rezistentd la solicitari
compuse.
Presiunea specifica de contact:

P:Fa/Agh’]'
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unde F, este sarcina axiala care solicitd lagarul; A - proiectia
suprafetei de contact pe un plan perpendicular pe directia fortei

(pentru fusul cilindric plan A:mfz/4;pcntru fusul melar cu

diametrul exterior d, si diametrul interior d; A =x( df = diz )/ 4.

Calculul dupa criteriul [pv] prevede intr-o formd apropiatd
prevenirea uzarii intensive a lagarului, supraincalzirea §i griparea.

Valorile admisibile [p] §i [pv] sunt determinate din practica
de exploatare a unor constructii asemandtoare [7, 12]. Pentru
majoritatea masinilor stafionare [p] = 1...4 MPa, iar [pv] = 2...10
MPa m/s. In cuzinetii arborilor cotiti ai motoarelor cu ardere
interna [p] = 4...20 MPa ,1ar [pv] =25...35 MPa- nvs.

5.2.4. Date succinte privind constructia si materialele
lagarelor cu alunecare

Materialul cuzinetului trebuic sa aiba urmatoarele proprietati:

- coeficient de frecare cat mai redus si rezistentd inalta la
gripare in pericada lipser regimului de ungere fluida (demarari.
franan etc);

- duritatea suficientd pentru asigurarea unei rezistente la
uzura §i strivire corespunzator solicitarilor;

- rezistenta la solicitari dinamice atat in stratul superfecial cat
s1 in adancime;

- rezistentd la coroziune §i greutate specificad redusa pentru
realizarea unor constructii usoare.

Fontele (fonte cenusii periferice, maleabile perlitice) se
utilizeazi pentru constructia integrala a cuzinetilor, care
functioneaza in condifii ugoare de incircare §i vitezd (p<I MPa,
v<3 m/s).

Bronzurile aliate cu staniu, plumb §i zinc sunt utilizate
pentru fabricarea cuzinetilor cu functionare la sarcini permanente;
din bronzurile aliate cu aluminiu se fabrica lagarele reductoarelor si
maginilor - unelte. Alamele sunt folosite la presiuni inalte - pana la
12 MPa si viteze mici de alunecare - 2 mvs.
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Babbitul (compozit pe baza de staniu) este cunoscut ca avand
cele mai bune proprietati antifrictiune: frecare redusa, rezistenta la
uzuré chiar in cazul ungerii insuficiente, anticorosiv, dar nu suporta
sarcini aplicate prin soc. Este folosit la presiuni p<15 MPa. De
obicei se aplica in forma de straturi subtiri, aplicate pe bucse din
otel sau bronz.

Materiale metalice poroase (1-3% grafit, restul Fe sau 10%
cositor, 1-4% grafit, restul Cu)), fiind obtinute prin sinterizare din
pulberi metalici sunt folosite in lagérele cu ungere saraca. Se
caracterizeaza prin porozitati insemnate (15-35% din volum), care
sunt imbibate cu ulei, astfel devenind autolubrifiante. Cuzinetii din
Fe-grafit pot fi folosifi la viteze v=0,1-4 m/s, §i presiuni p=0.8-15
MPa.

Materiale nemetalice (mase plastice, lemn presat, lemn tare,
cauciucul, grafitul) la rdnd cu proprictiti antifrictiune inalte poseda
si o rezistenti inalta la uzurd, insa au o conductibilitate termica
scizuta. De aceea, cel mai bun lubrifiant pentru ei este apa. care
asigura si racirea lor, iar domeniile de folosire sunt ansamblurile cu
sarcini §1 viteze mici de alunecare.

Lagarele din poliamide (capron) sunt tehnologice, se
comporti bine la patrunderea in ei a produselor din industria
chimica, alimentard, apa de mare, la sarcini vibratorii si de soc.
Coeficientul de frecare in ei este destul de inalt (0,12-0,35), nsa
uzura fusului este micd. Pentru mirirea rezistentei la uzura a
bucselor in poliamide sunt introduse 5-15% adaosuri de ameliorare
(grafit, MoS,), iar pentru compensarea dilatarilor termice sunt
utilizate bucge cu taietura longitudinala.

Bucsele din grafit asigura un coeficient de frecare scazut in
conditii de frecare uscatd (0.04-0,08), au rezistena termica inalta.
Pentru mirirea rezistentei, de obicei, sunt imbibate cu babbit,
cositor sau plumb.

Constructia lagirelor cu alunecare este expusa pe larg in [7,
12, 24, 25].
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5.3. Lagire cu rostogolire
5.3.1. Caracteristica generali si clasificarea

Utilizarea, avantaje, dezavantaje. Lagarele cu rostogolire (cu
rulmenti) sunt lagare cu frecare de rostogolire, elementul principal
s1 distinctiv al acestora fiind rulmentul.

Rulmentii sunt organe de magini complexe §i se compun in
mod obignuit din inelul interior, inelul exterior (ambele avand cai
de rulare), corpurile de rulare i colivie, care serveste la mentinerea
corpurilor de rulare la distante egale intre ele.

Constructia rulmentilor permite fabricarea lor in masa ca
produs standardizat. Fabricarea rulmentilor de catre tarile industnal-
dezvoltate numara sute de milioane de bucati in an.

Avantajele rulmentilor constau in [12, 20, 25]: pierderi prin
frecare foarte mici, capacitate de Incarcare mare pe unitate de
lungime, deci gabarit axial redus; consum mic de lubrifiant; intre-
linere ugoard; standardizare pe scard internationald, prin care se
asigura interschimbabilitatea acestora.

Dezavantajele lagarelor cu rulmenti constau in: dimensiuni
de gabarit mari in direcfic radiala; durata de functionare redusa, in
cazul vitezelor mari; comportare nesatisfacatoare, in cazul socurilor
si a vibratiilor; necesitatea unei precizii de executie ridicate §i a
unor conditii severe de montaj.

Principii de clasificare. Rulmentii, ca §i alte tipuri de organe
de magini se clasifica, avind in vedere o serie de criterii:

dupa forma corpurilor de rostogolire pot fi - cu bile sau role
(cilindrice, conice, ace, butoi); dupd numdrul randurilor de
dispunere a corpurilor de rostogolire pot fi - cu corpuri de
rostogolire dispuse pe un rand, pe doud sau mai multe randuri, dupd
directia sarcinii principale care poate fi preluatd de rulmenti,
acegtea pot fi - radiali, axiali, radial-axiali, axial-radiali.

Dupa dimensiunile de gabarit rulmentii se impart in serii de
diametre (gabarit radial - 7 serii) si serii de latimi (gabarit axial - 4
serii).
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Datoritda marii diversititi de tipodimensiuni ale rulmentilor
s-a realizat pe plan mondial simbolizarea acestora.

In general, simbolul rulmentilor se compune dintr-un simbol
de baza si un simbol suplimentar. Simbolul de baza (ultimele 4
cifre) se compune din doud grupe de cifre: prima grupa reprezinta
forma constructivda §i seria de diametre si litimi; a doua grupa
(ultimele 2 cifre) prin multiplicarea cu 5 reprezinta alezajul
rulmentului in mm, pentru rulmentii cu diametrul alezajului > 20
mm. Simbolul suplimentar se foloseste cand rulmentul are o
constructie modificata.

5.3.2. Caracteristica principalelor tipuri de rulmenti

&Ru!men,n‘ radiali cu bile pe un rdnd (fig. 5.6, a) sunt cei mai
mult folositi, fiind capabili sd preia sarcini radiale medii s1 sarcini
axiale mai mici. Permit dezaxarea arborelui (pana la 8').

| Rulmenti radiali cu role cilindrice pe un rdnd (fig. 5.6, b),
datorita contactului liniar dintre corpurile §i caile de rulare, pot
prelua sarcini radiale mai mari decit rulmentu radiali cu bile, cu
aceleasi dimensiuni de gabarit. Totodata, ei nu pot prelua sarcini
axiale s1 sunt foarte sensibili la dezaxarea arborelui.

a
] &
b
h
Rz
- SANNNNANNN
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O comparatic asemanatoare poate fi facutd intre rulmentii
radiali-axiali cu bile §i role conice (fig. 5.6, c.d).

Rulmentii oscilanti cu bile sau role pe doud rdanduri (fig. 5.6,
e, f) au calea de rulare a inelului exterior sferica, ce permite ca
inelul interior (impreuna cu bilele si colivia) si oscileze in jurul
centrului rulmentulmi. Ei functioneazi normal la inclindrile intre
axele celor doud inele -de pandla25... 3

Rulmenti axiali cu bile (fig. 5.6, g) pot prelua numai sarcini
axiale, impiedicand deplasarea axiald a arborelui. Nu preiaun sarcina
radiald. de aceea se monteaza, de obicei, in combinatie cu rulmenti
radiali; sunt sensibili la deformatiile de incovoiere ale arborelui si
la viteze ridicate.

Rulmentii cu ace (fig. 5.6, h) au dimensiuni radiale reduse, de
multe ori renuntandu-se la unul din incle, ce permite micsorarea
gabaritelor radiale ale ansamblurilor. De obicei, se executa fara
colivie s1 pot prelua sarcini radiale mari, dar nu pot prelua sarcini
axiale.

5.3.3. Cauzele iesirii din functiune si criteriile de calcul
ale rulmentilor

Principalele forme de deteriorare ale rulmentilor care duc la
scoaterea din functiune a acestora, sunt [12, 20]: aparitia de
ciupituri pe suprafetele functionale; uzura abrazivi a inelelor §i
corpurilor de rulare; distrugerea coliviei, a inelelor sau a corpurilor
de rostogolire; formarea de adancituri pe caile de rulare ale nelelor
(deformatii locale plastice remanente).

Aviand in vedere formele si cauzele de deteriorare ale
rulmentilor, se concluzioneaza ca ciupirea se poate evita printr-un
calcul la durabilitate (la capacitatea de incarcare dinamica, pentru
rulmentii cu n > 10 min™"), iar deformarea plastica locala - printru-
un calcul la capacitatea de incarcare staticd (pentru rulmentii cu
n < I min ). Celelalte forme de deteriorare pot fi evitatc sau
limitate printr-un montaj §i o exploatare corespunzatoare.
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5.3.4. Calculul rulmentilor conform capacititii dinamice
de inciircare

Calculul este claborat pentru rulmentii cu n > 10 min~".
Conditia pentru caloul Cain catent) S Ceatatogr

Capacitatea de incdrcare dinamicd de bazd reprczmta
sarcina pur radiald, in cazul rulmentilor radiali, sau pur axiala, in
cazul rulmentilor axiali, de valoare §i direclie constante, care
actionand asupra unui lot de rulmenti aparent identici, avand inelul
interior rotitor, iar cel exterior fix, asigurd acestora durabilitatea de
baza de | milion de rotafii.

Intre capacitatea de incarcare dinamica C, durabilitatea de
bazi L, = 1 min de rotafii gi sarcina F,, care incarca rulmentul s-a
stabilit urmatoarea dependenta experimentala

L,=(c/F, ). (5.10)
unde exponenntul puterii p = 3 — pentru rulmenti cu bile; p = 10/3 -
pentru rulmenti cu role.

Daci se cunoaste sarcina F, care incarca rulmentul, turatia n
a inelului rotitor atunci durata de functionare impusa Ly, in ore

7 106 _C_:_ P
W =son\F | (5.11)

in calculul rulmentului incircat cu forte combinate (radiale
F, si axiale F,) acestea se inlocuiesc cu o sarcind dinamicd
echivalenta F,.

Sarcina dinamica echivalenta este sarcina pur radiala, pentru
rulmentii radiali $i radiali-axiali, sau pur axiald, pentru rulmenti
axiali, de valoare gi directie constante, sub actiunea careia un
rulment — cu inelul interior rotitor si cel rotitor fix — atinge aceeasl
durabilitate ca si in conditiile reale de incarcare.

Sarcina dinamica echivalentd se calculeaza cu relatia:

F, = (xXVF, + YF] ks, (5.12)
unde Feste sarcina axiald care solicitd rulmentul; X, ¥ -
coeficientii sarcinilor radiala §i axiala respectiv; V- coeficient
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P /,  cinematic (V=1 - la rotirca inelului interior; V
B = 1,2 - la rotirea melulul exterior; Ak, -
N coeficientul regimului de sarcind (permanent
' k.= 1.0; vanabil k,= 1,3 - 1,8; de soc k=2 - 3);
%

. k; — coeficientul regimului termic (pentru otel
o / ¢ LIX 15 la temperatura sub 125° k.= 1,0; pentru ¢
|| = 125-250°C k= 1,05...1,4). La determinarca

fortei F, se tine cont pe langa forta F, din

o’

Fig. 5.7 angrenaj si de fortele axiale suplimentare

§ [9, 12], aparute ca rezultat al actiunii fortei
radiale F, la unghiul de contact a (fig. 5.7). Fortele axiale
suplimentare se determind cu relatiile § = eF, - rulmenti radiali-
axiali cu bile; § = 0,83eF, - rulmenti radiali-axiali cu role, unde e
este parametrul solicitarii axiale.

Exemple pentru determinarea sarcinii F vezi [9].

Exemplu de calcul. Efectuati calculul rulmentilor si verificati
rezistenta arborelui intermediar al reductorului conic-cilindric (fig. 5.2) .
Diametrele rotilor: conicd dn; 93 mm, cilindricd d,-57 mm. Fortele: in
angrengjul conic F,;=3040 N; F, 378 N; F,=1135 N; in angrenajul
cilindric Fy=4960 N; F,;=1805 N. Momentul de torsiune T=]41 Nm.
Turatia arborelui n=100 min™. Materialul arborelui - otel 45.

Rezolvare: 1. Acceptind pentru ofel 45 (o_,>340 MPa, 1,=255 MPa)
7,=20 MPa, determinidm diametrul arborelui din calculul la torsiune

d>3T/(0,27,) = {(m -10° /(0,2-20) = 32,8mm .
Acceptam diametrul arborelui sub rulmenti d,=35 mm, iar sub roata conica
d.=40 mm.

2. Determinim reactiunile in plan orizontal:

R, = [Fu(etc)+ Fpc]1=[{3040(119-+48) +4960-48]/244=3056 N;
Ry, = Fy + Fp- Ry,= 3040+4960-3056=4944 N.

3. Momentele de incovoiere in plan orizontal:

M., ,= Rap-a =3056-77-107 = 235 Nm;

Mi3,=Ry,c =4944-48-10° = 237 Nm.

4. Determinam reactiunile in plan vertical:
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Ry = [My + Fy(e+o) - FocJl = [53000 + 378(1 19+48) -
1805-48] /244 = 122 N;

Ry, = [Ms, - Fi-a + Fro(a+9)J/1 = [53000 - 378-77 +1805(77 +
+119)] /244 =1540 N,

unde M, = 0,5F,;-d, = 0,5 - 1135 - 93- 107 =53 Nm.

5. Momentele de incovoiere in plan vertical:

My, =-Ry, -a=-122 - 177 -10° =-9,4 Nm;

M, =My, + M= —9.4 + 53 =43,6Nm,

M3, = Ry, ¢ =1540 - 48 - 10~ = 74 Nm.

6. Determinim reactiunile radiale sumare:

F.= R}, +R2, = V30567 + 1227 = 3058 N;

Fyp =\Rb, + R3, =V4944% + 15407 =5I178 N.

7. Conform diametrului arborelui sub rulment d=35 mm alegem
rulmenti radiali axiali cu role conice nr. 7207 cu C,=38500 N; e=0,37;
¥=1,62 conform tab.19.24 [7].

8. Determinim durata de funcfionare a mlmentilor, tinind cont ca
rulmentul din reazemul 4 va fi solicitat cu sarcind axiald. Determinam
componentele axiale ale sarcinilor radiale: R.,=0,83¢F,,=0,83-0,37-3058=
=939 N. Ry=0,83¢F,; = 0,83.0,37-5178 = 1590 N. Conform tab. 6.2 [7]
F!4=F.,+Rp=1135+1590=2725 N; F g=Ri;=1590 N.

Sarcinile echivalente: Py, = (XVF,x +YF )kk, = (0,4- 3058 +
1,62-2725)1,4 =7893 N;

P.y=(XVF.5 +Y Fg)kk, = (0,4-5178 +1,62- 1590)1,4 = 6505 N.

Determinim durata de functionare a rulmentului instalat in reazemul
A fiind mai solicitat:

" 3,33 P 3,33

3

Lys = _I 0 ._C_ = 10 (—8-5&] = 32630 ore.
60n |\ F,4 60-100\ 7893

8. Verificim rezistenta arborelui sub roata conici unde actioneaza
momentul sumar de incovoiere M;;=240Nm, iar sec{iunea este slabiti de

canalul pentru pana.
Momentul echivalent in aceasti sectiune

M, = ‘,Mfz +(0,75T)? =4240% +(0,75-141)? = 254Nm .

Diametrul arborelui
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3
dos Me _j254-10°
0,1o, 0,1-70

Prealabil a fost acceptat diametrul acestei sectiuni d=40 mm. Deci
rezistenta este asigurata.

5.4. Cuplaje mecanice
5.4.1. Caracteristica generala

Cuplaje in tehnica sunt numite dispozitivele care asigura
legatura intre arbori, tevi, fire electrice etc.

In capitolul dat vom studia numai cuplajele care asiguri
legatura intre arbori in scopul transmiterii migcaril de rotatie §i a
momentului de torsiune, fara a modifica, de reguld, legea de
miscare. Marea diversitate a domeniilor de folosire a cuplajelor a
impus atagarca acestora §i a altor functii, care Tmpreuna cu functia
principald, definesc rolul cuplajului. Aceste functii suplimentare
sunt [10, 12, 23]: compensarea abaterilor de pozitie a elementelor
legate prin cuplaj (axiale, radiale, unghiulare sau combinate),
datorate erorilor de executie si/sau montaj; legarea elementelor cu
axe paralele sau concurente; limitarea sarcinit transmise; limitarea
turafiei; protectia contra socurilor si vibratiilor; transmiterea unisens
a migcarii; intreruperea legaturii dintre cele doua elemente, prin
comenzi atagate cuplajului.

Expunem in fig. 5.8 una din cele mai uzitate clasificar ale
cuplajelor prezentate §i in [12].

Principalul rol functional al cuplajelor este de a transmite
momentul de torsiune deci, ca data de proiectare (de calcul), este
necesar sa se indice momentul de torsiune sau puterea §1 turatia
corespunzatoare acestuia. Este evidenta imposibilitatea cunoagterii
cu exactitate a variatiel momentului de torsiune, pe intreaga durata
de functionare, fapt pentru care calculul cuplajelor se efectueaza la
un moment de torsiune de calcul, dat de relaia 7. = K.T' (unde T
este momentul de torsiune transmis; K, - coeficient de siguranta (de
regim), determinat experimental).
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5.4.2. Cuplaje permanente fixe

Aceste cuplaje realizeaza legatura permanentd rigida a
arborilor coaxiali cu abatenn mici de la coaxialitate (0,002...0,05
mm). Din aceastd grupa fac parte cuplajele cu mangon (monobloc
sau sectionat) i cu flange. '

Cuplajul cu flange. Este format din doua semicuplaje montate

CUPLAJE MECANICE

Permanente Intermitente
e I . 1
Fixe ~  Comandate Automate
— Mobile | | Limitatoare de
|| Ambreiaje cu sarcina
angrenare
| | Cu :ile.l:eme | | Limitatoare de
sl || Ambreiaje cu turatie
frictiune
| Cu :“;:_E'mte | | Limtatoare de
Caoe sens
Fig. 5.8

pe capetele arborilor de asamblat, de reguld, prin
pene paralele — solidarizate prin guruburi montate cu
joc sau fara joc (fig. 5.9). Cuplajele cu flange la care
suruburile sunt montate fara joc sunt standardizate
conform STAS 769-73 (GOST 20761-80), acestea
transmitind momentul de torsiune prin tija
surubului.

Calculul acestor cuplaje consta in dimensiona-
rea sau verificarea asamblarii prin suruburi instalate
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cu sau fard joc, sarcina ce revine unui gurub determinindu-se
corespunzator modului de transmitere a momentului de torsiune.

5.4.3. Cuplaje permanente mobile cu elemente rigide

Aceste cuplaje permit legarea arborilor, a caror coaxialitate
nu poate fi riguros respectata la montaj, cat si a celor a caror pozitie
relativa se modifica in timpul functionarii. Ele se clasifica in
cuplaje pentru compensarea abaterilor axiale, radiale, unghiulare si
combinate.

Din aceasta grupa de cuplaje fac parte cuplajele cu disc
intermediar, cu gheare §i dintat (fig. 5.10).

-Cuplajul dintat. Este folosit pentru compensarea abaterilor
combinate, la transmiterea momentelor de torsiune inalte avand
gabarite reduse.

3 Cuplajul dintat tip CD-

“ P 2 STAS 6589/2-81 (GOST
5006-83), prezentat in fig,
.5.10, a este format din doi
1 N butuci 1, cu danturi exte-
. rioard, montafi pe capetele

L l L celor doi arbori, st din

| R doui mangoane 2, cu

b ¢ danturd interioara, solida-
A IIIEL . iﬁ . 3 r s

Al rizate prin suruburile 3.

.\\:u_l Profilul dintilor se executa

in evolventi, avind, de
reguld, unghiul profilului
de referinta 0=20". Dintii
butucilor, de regula, au
linla  flancului  dintelu
bombati (fig. 5.10, ¢). In

acest caz ei admit dezaxiri unghiulare pana la 1730. La dezaxari
unghiulare pana la 15 flancurile pot avea linia dreapta (fig, 5.10, b).
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Pentru functionarea corespunzatoare a cuplajelor dintate, este
necesard o ungere buni, cunoscut fiind faptul ca cea mai frecventa
cauza a iegirii din functiune a cuplajelor dintate o constituie uzarea
suprafetelor active ale dintilor.

Un calcul exact al danturii acestor cuplaje nu se poate face,
datorita imposibilitatii ludrii in consideratic a conditiilor reale de
functionare, fenomenele care intervin fiind multiple §i complexe.
Printre altele capacitatea portanta a danturii este influentata sensibil
de inclinarea arborilor.

Cele expuse permit propunerea doar a unei metode
conventionale de calcul, imprecizia careia poate fi compensata prin
uleguna corespunzitoare a rezistenielor admisibile. In calculul
conventional se admite ca sarcina este repartizati uniform, iar dintii
contacteaza pe toata suprafata activa.

De regula, cuplajul dintat este ales conform STAS (GOST),
tindnd cont de conditiile de functionare §i se verifica la strivirea
suprafetelor active ale dintilor cu relaia:

<Gy, (5.13)

" 0,94 /7 b
unde d este diametrul de divizare; b — latimea dintilor; oy, =12...15
MPa — tensiunile admisibile la strivire.

5.4.4. Cuplaje permanente mobile cu elemente elastice

Aceste cuplaje se caracterizeazd prin prezenta elementelor
intermediare elastice (metalice sau nemetalice), care participand la
transmiterea momentului de torsiune determina proprietatile
cuplajului: amortizarea socurilor §i vibratiilor torsionale; limitarea
vibratiilor de rezonanta; compensarea elastica a abaterilor de pozitie
a arborilor, datorate impreciziilor de executie §i montaj.

Cuplajele elastice sunt caracterizate prin rigiditate §i prin
capacitatea de amortizare.

Cuplaje elastice cu elemente nemetalice. Elementul
intermediar clastic se executd, de reguld, din cauciuc. Din aceastd
grupa fac parte cuplajele: cu bolturi si bucse elastice; cu rozetd; cu
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manson de cauciuc etc.Cuplajul
cu bolturi §i bucse elastice (fig.
5.11). Este construit din  doua
semicuplaje 1 si 2, legate elastic
S - - prin  intermediul bolturilor 3, pe
care sunt montate mangoanele 4
(sau inele) din cauciuc. Sunt

K | - 2 standardizate  conform  STAS
5982-81 (GOST 21424-75).

lo ] 4 Elementul  elastic  este

Fig. 5.11 solicitat la  strivire, tensiunea

maxima luand nastere pe
suprafata de contact cu boltul si se calculeaza cu relatia:

2T, &

oy ——ledeb S Oggs (5.14)
unde o, = 3...5 MPa este tensiunea admisibild la strivire pentru
cauciuc; z — numarul de bolturi.

Cuplaje elastice cu elemente metalice. Elementul
intermediar elastic se executa din otel de arc, in diverse forme
constructive, ca: arcuri bard, arcuri in foi (lamelare), arcur
elicoidale, arcuri mangon. Sunt folosite pentru transmiterea
momentelor de torsiune mari la gabarite reduse, de reguld in medi
si conditii de functionare incompatibile cu elementele nemetalice
(de cauciuc). Au o durabilitate mai mare decat cuplajele cu
elemente din cauciuc, insd elementul elastic are un grad mai redus
de amortizare,

Cuplaj cu arc gerpuit. Este format din doua semicuplaje
identice 1 §i 2, cu dantura exterioara 3, de profil special, montate pe
capetele celor doi arbori (fig. 5.12). Arcul serpuit 4 este plasat in
golurile dintre dintii semicuplajelor. Carcasa 5 are rol de protectie,
totodata servind drept baie pentru ulei sau unsoare consistenta.

Cuplajul asigura compensarea abaterilor combinate: axiale 4,=
4...20 mm; radiale 4, =0.5...3 mm, unghiulare 4, =1, 15",
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5.4.5. Cuplaje intermitente comandate (ambreiaje)

Aceste cuplaje se folosesc mult
5 in sistemele de actionare care
necesitd cuplar §1 decuplan repetate,
modificarea regimurilor de
functionare, schimbarea sensului de
miscare etc. Pot fi de doud feluri: cu
angrenare sau prin frictiune.
Principalele tipuri constructive
din categoria cuplajelor cu angrenare
le constituic cuplajele  cu gheare
frontale (cu craboti), fig. 5.13 si
cuplajele cu dinti (cu danturd radiala

\\\\\\-. _’IIIIII

A 'l: . -l

Fig. 5.12 sau frontald).
Cuplajul cu crabofi.

Pe suprafetele frontale
ale semicuplajelor 1 si 2
(fig. 5.13, a) sunt ampla-
safi crabotu 3, care  pot
avea profil dreptunghiu-
lar (fig. 513, b),
trapezoidal simetric (fig.
5.13, ¢) sau asimetric (fig.
5.13, d). Pentru cuplare si
decuplare unul din
semicuplaje este instalat
mobil pe arbore in directie
axiala.

Cuplarea semicupla-

jelor in  timpul rotirii Fig.5.13
asincrone este insotitd
totdeauna de ciocniri, care pot provoca distrugerea crabotilor (sau a
dintilor). De aceea, ele necesitd instalarea unor elemente de
sincronizare. Afara de aceasta cuplajul necesita o centrare destul de
precisa pe arbori (in constructia prezentata se asigura cu inelul 5).
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Alegerea si calculul acestor cuplaje sunt expuse in [12, 23.
24].

Cuplaje intermitente cu frictiune. Pot fi cu forma suprafetelor
de frecare plana, cilindrici, conicd sau combinati. Ele permit
cuplarea arborilor incircati si cu o diferenta mare a vitezelor
unghiulare, asigura cuplarea lenti, fird zgomot.

Schema celui mai simplu ambreiaj cu o pereche de discuri
este ilustrata in fig. 5.14. Aici semicuplajul 2 este mobil in directie

axiala. Pentru cuplare la
3 semicuplajul mobil este
2 aplicata forta Q.

- Pentru  micgorarea
2~ dimensiunilor de gabarit si
A+ a fortet Q sunt utilizate
constructii de ambreiaje cu
discuri plane multilamelare
(fig. 5.15). Ambreiajul  in-
Fig. 5.14 clude doua grupuri de

discuri: intericare 2 i

exterioare 3. Discurile exte-

rioare sunt unite cu semi- { 23 4
cuplajul 1 iar cele interioare Qs 5
- cu semicuplajul 7 cu Q

ajutorul Tmbinarilor mobile -
prin caneluri. Discurile sunt
cuplate si  decuplate cu ( j}l
mecanismul de comandi 6. \T T
Forta Q@  este transmisi
tuturor  suprafetelor  de Fig.5.15
frecare, iar momentul de
calcul se determin cu relapia;

T.=0fR,z, (5.15)
unde z este numarul suprafetelor de frecare (z = n-1, n — numarul
discurilor); R,, — raza medie a suprafetelor de frecare.
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5.4.6. Cuplaje intermitente automate

Sunt folosite pentru decuplarea automati a arborilor in acele
cazuri, cind parametrii de functionare ai maginii sunt inadmisibili
dupa unele sau alte criterii.

Cuplaje limitatoare de sarcind (de sigurantd). Aceste cuplaje
la rind cu transmiterea momentului de torsiune au i functia de
limitare a acestuia, evitind, astfel, suprasolicitarea elementelor
lantului cinematic. Orice cuplaj intermitent cu frictiune calculat
pentru transmiterea unui moment limita are rolul elementului de
siguranta.

<@ 2 FA In fig. 516 este
7 /,\\ \ prezcr_ltaté gonstruc_;ia unpi
||‘“" N cuplaj de siguranta cu gtift

5 S =1 i
.x\\"rwz/' k de forfecare. Aici momen-
tul de torsiune de la
semicuplajul 1 la semicup-
lajul 4 se transmite prin
- stiftul 3, montat in bucsgele
Fig. 5.16 T 2, cilite la 50...60 HRC,
evitandu-se astfel solicita -

(]

- )

rea de incovoiere.

In calculul acestor cuplaje se pune conditia ca la atingerea
valorii momentului de torsiune limitad T}, stifturile sa se rupa prin
forfecare, adica
Wy (5.16)
K,4-2°%°
unde z este numarul de stifturi; K, — coeficientul neuniformitatii
distribuirii sarcinit; 7, — tensiunile admisibile la forfecare pentru
materialul stiftului.

Cuplaje limitatoare de turatie (centrifugale). Aceste
cuplaje realizeaza legitura intre doud elemente ale lanfului

cinematic in momentul cind turatia elementului conducitor atinge o
anumita valoare.

Tb’m_ =
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Solutiille constructive sunt
multiple, elementul care, centri-
fugat, creeaza legitura intre cele
doud semicuplaje  putind fi:
element material de umplere sub
forma de pulberi sau bile; saboti in
diverse forme constructive.

Constructia unui cuplaj cen-
trifugal cu sabofi este prezentata
in fig. 5.17. La o vitezd anumiti,
sabotii 1, rotindu-se impreuna cu
semicuplajul 2 sub actiunea fortei
centrifugale, se strang de
semicuplajul 3, antrendndu-! lin in
migcare de rotatie. Readucerea sabotilor in pozitia “decuplat”™ se
realizeaza cu ajutorul arcurilor elicoidale 4.

Alegerea si calculul acestor cuplaje este expus in [12, 23, 24].

Cuplaje limitatoare de sens 1
(cu sens wunic). Ele transmit
migcarea intr-un singur sens,
actiondnd automat prin inter-
mediul corpurilor de blocare.
Ele sunt utilizate pe larg in con-
structia de magini-unelte, auto-
moebile, motociclete, biciclete.

in fig 5.18 este prezentata
construcfla  unui  asemenea
cuplay cu corpuri de blocare in
forma de role. La rotirca Fig. 5.1
semicuplajului 4 in directia @,
rolele 3 se vor bloca in spatiul pana dintre semicuplaje, antrenand
semicuplajul 2. Rolul clementului conducator il poate indeplini
oricare din semicuplajele 2 gi 4. Unghiul de blocare @ =6...10 .

Alegerea §i calculul acestor cuplaje este expus in [12, 23, 24].

—
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