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PREFATA

Modernizarea continud a masinilor, automatizarea tot mai larga a
proceselor tehnologice prin robotizare si dezvoltarea acceleratd a
microsistemelor ingineresti din ultima perioadd de timp impun cerinte
complexe cercetatorilor si mediului economic. Disciplina ,,Mecanica fina”
este una din disciplinele de baza in pregatirea general inginereasca, care se
dezvolta continuu in legdturd cu progresul stiintei si tehnicii (apar noi
materiale, tehnologii, metode de calcul bazate pe utilizarea
calculatoarelor). Aparitia manualului de Mecanica find a fost determinata
de dezvoltarea deosebit de rapida a domeniului mecanicii fine, strans
legatd cu domeniul mecatronicii si tendinta continua de miniaturizare a
produselor.

Oricat de surprinzator ar parea, domeniul ,,anatomiei” masinilor
prezintd interes si importantd. Cine si-ar imagina studiul medicinei fara
studiul anatomiei? O logicd simpla arata ca nu poti realiza intregul fara sa
cunosti componentele. De aceea, pentru inceput studentul trebuie sa
insuseasca tot ce tine de elaborarea, calculul si proiectarea elementelor
componente ale mecanismelor si aparatelor (caracteristicile de rezistenta
si rigiditate la alegerea materialelor, principiile generale de calcul
ingineresc, care au un caracter aproximativ, bazat si pe date empirice si
experimentale).

Fiind baza pregatirii general ingineresti Manualul formuleaza
urmatoarele sarcini de baza:

e insugsirea de catre studenti a metodelor generale de proiectare a
mecanismelor, masinilor si aparatelor;

e familiarizarea studentilor cu principiile generale de alegere a
materialelor si de calcul la rezistenta a elementelor componente;

e formarea deprinderilor de alegere a elementelor si nodurilor
standardizate functie de domeniile de functionare a aparatelor.

Pe langa toate acestea, o sarcind de baza este dezvoltarea gandirii
ingineresti creative la studenti.

La calculul componentelor si alegerea nodurilor standardizate s-au
utilizat standardele ISO cu exemple de corespondenta la unele standarde
nationale.

Timpul limitat pentru cei care invata si spatiul limitat pentru cei care
scriu au fost doud exigente in Incercarea de a oferi cunostinte utile,
introduceri metodologice, alaturi de informatii recente si la zi.
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Astfel, cei care se ocupa de realizarea si imbundtétirea produselor de
mecanicd find, vor avea la indemana un material bogat pentru studiul,
proiectarea si constructia partilor mecanice componente ale aparatelor.

Prezentul manual se adreseaza studentilor din invatamantul tehnic
superior de la specialitatile din domeniul de Mecanica find, de asemenea,
studentilor de la specialitati cu profil nemecanic, utilizatori ai produselor
de mecanica fina.

Manualul a fost elaborat in cadrul proiectului transfrontalier
2SOFT/1.1/64 ,,Cross border cooperation in mechatronics engineering
education” realizat de Universitatea Tehnicd a Moldovei in cooperare cu
Universitatea Tehnica ,,Gh. Asachi” din lasi.

Autorii.
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INTRODUCERE

,, Miniaturizarea este forta motrice principala in
tehnologia industriala a secolului al XXI-lea”

Dezvoltarea civilizatiei umane este strans legatd de asa - numita
culturd tehnicd. Nu in zadar etapele de baza ale dezvoltarii civilizatiei
umane au denumiri tehnice: Epoca de piatra; Epoca bronzului; Epoca
fierului. In paleolitic, erau cunoscute si utilizate parghia si pana. Mai tarziu
au fost inventate scripetele, surubul, troliul si angrenajul. Rotile dintate au
fost cunoscute cu mult inainte de a fi aplicate. Cea mai veche opera scrisa,
in care sunt abordate probleme de transmisii, se numeste Probleme de
mecanicd, scrisd de Aristotel. Un merit incontestabil al lui Aristotel este
acela cd a modelat miscarea angrenajelor.

Unul dintre cele mai vechi
mecanisme cu roti dintate, denumit car
aratator al sudului, provine din China
antica si este datat in anul 260 p.Ch. Din
analiza acestui mecanism (v. figura [1])
rezultd ca in secolul III p.Ch., in China,
erau cunoscute angrenajele cu axe paralele
si perpendiculare, avand bolturile asezate
paralel cu axa de rotatie.

Un alt reprezentant de vaza al
antichitdtii care a contribuit esential la
dezvoltarea mecanicii a fost Arhimede.
Printre inventiile sale practice de baza se
enumera parghia, surubul pentru instalatia
de irigat (v. figura [1]). Lui Arhimede 1i
sunt atribuite reductorul, format prin inserierea unui angrenaj surub-roata cu
patru angrenaje cu roti cilindrice, angrenajul surub-roata s.a.

Continuatorul lui Arhimede a fost Heron din Alexandria — cel mai
remarcabil inginer al antichitatii, autor al lucrarilor ,,Mecanica”,
85 ,, Pneumatica” si ,,Automatica”, in
care  erau  descrise  diferite
mecanisme si masini inventate de el,
- un contor pentru masurarea
drumului parcurs dupa numarul de
turatii ale rotii. Inventatorul roman
Vitruvius (50 i.Hr. — 20 d.Hr.) a
inventat masini de ridicat, de scos
Surubul lui Arhimede. apa s.a. [1].

Car aratator cu angrenaj cu
bolturi.




10 Mecanica fina

Un important vestigiu al mecanicii fine din antichitate este
mecanismul Antikythera, descoperit in a. 1901 pe insula Antikythera - un
mecanism de ceasornic cu o vechime de peste 2000 de ani. Mecanismul
Antikythera (v. figura [1]) este un model aritmetic al modelelor geometrice
ale sistemului solar, care au fost cunoscute de Platon si Arhimede, si a
evoluat in planetariu. Mecanismul este ca un ceas mare astronomic sau ca
un computer analog modern. Include cel putin 20 de roti dintate, avand si
o asamblare foarte sofisticatd a rotilor, unde unele roti montate excentric
functioneaza probabil ca un mic sistem epiciclic sau diferential. Acesta ar
functiona ca un calculator, eventual, pentru utilizare astrologica.
Mecanismul probabil era actionat de catre puterea generata de un ceas de
apa sau alt dispozitiv. Este cu siguranta foarte similar cu ceasurile mari
astronomice, care au fost construite in Europa in timpul Renasterii. Insa
cel, care a Intrunit pasiunea cunoasterii stiintifice, a neobositului
cercetdtor, inventator si experimentator, cu darurile de creatie ale
artistului, devenind cel mai remarcabil prototip de om reprezentativ al
Renasterii, a fost Leonardo da Vinci (1452-1519). Creativitatea tehnica a
lui Leonardo da Vinci este datatd la sfarsitul secolului XV si inceputul
secolului XVI. Bun cunoscator al realizarilor predecesorilor, Leonardo da
Vinci este, pentru multe domenii ale stiintei si tehnicii mecanice, o sursa,
insuficient cunoscutd si valorificatd, de informare si de creativitate in
domeniul mecanismelor si masinilor. Mecanica a fost stiinta lui preferata
si dupa parerea lui ,,mecanica este raiul cunostintelor matematice pentru
ca, cu ajutorul ei, ajungem la roadele matematicii”, ocupandu-se de cele
mai diverse probleme legate de mecanica: parghii si balante, scripeti si

Mecanismul Antikythera -model aritmetic al sistemului solar.
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palane, fire, grinzi si arce etc. Angrenajul cu melc capitd o noud viatd. In
figura se prezintd un model din lemn al unei astfel de transmisii, in care roata
melcatd are d1nt11 executati in forma de bolturi amplasate radial, realizata in
baza schemelor lui da Vinci [1].

Primul ceas cu pendul. Meritul
realizarii tehnice 1i revine lui Christian
Huygens, matematician si astronom olandez
(1629-1695), care, impreunad cu un mester
ceasornicar pe nume Salomon Coster, a
izbutit sd creeze un orologiu mecanic, la
care inaintarea rotilor dintate ce puneau in
miscare unica limba a ceasului, era reglata
in functie de miscarea unui pendul (v. figura
[1]). Cétiva ani mai tarziu, au apdrut arcurile

2 spirale, care au imbunatatit considerabil

Transmisie melcata precizia, motiv pentru care a putut fi

(model). adaugatd si ,[/imba mare”, care indica

minutele. Ch. Huygens a scris prima lucrare in domeniul mecanicii
analitice, care a pus inceputurile mecanicii fine.

Primul calculator mecanic, o frumoasa
realizare de mecanica fina, a fost inventat in
Franta, in anul 1642, de catre Blaise Pascal la
varsta de 18 ani. Dispozitivul, numit Pascaline (v.
figura [1]), a fost conceput pentru tatal sau, care
era perceptor. La inceputul anilor 1900, masinile
mecanice de calculat cu actionare manuald erau
larg folosite. Pentru a aduna numere pe un
calculator de birou tipic, primul numar se fixa pe
o claviatura si apoi se rotea o maniveld. Aceasta
actiona un sir de roti dintate, care se roteau cu valori corespunzatoare
cifrelor din numar. Apoi procesul se repeta cu mai multe numere, rotile
dintate Inregistrand suma totala, care putea fi cititd de pe un afisaj in orice
faza. Rotirea manivelei de mai multe ori cu acelasi set de numere avea ca
rezultat inmultirea, prin adunarea repetatd a numarului. Unul din aceste
prototipuri este la muzeul Zwinger, in Dresda, Germania.

Stand pe umerii unui gigant cum a fost Leonardo da Vinci urmasii
sdi au continuat opera lui de inovare. Unul dintre ei este lacub Leupold,
care in lucrarea sa intitulata ,,Teatrum machinarium”, aparuta in 9 volume
in 1724 la Leipzig, reprezintd stadiul la care s-a ajuns la inceputul sec.
XVII in domeniul constructiei de masini si are un pronuntat caracter
aplicativ.

Ceasul cu pendul al lui
Christian Huygens.
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Astfel, de la urmele arheologice si
simplele descrieri ale filozofilor si
tehnicienilor greci si romani, la

amanuntitele  schite din  Epoca
| Renasterii, o etapd de sistematizare a
cunostintelor, incadratd intr-o evolutie
i de ansamblu a societdtii, era necesara. G.
§ Galilei, Ch. Huygens, 1. Newton, L.
Euler s.a., dar si marii tehnicieni J. Watt,
I. Kulibin s.a., au pus bazele mecanicii
clasice. Perioada revolutiei industriale
este caracterizatd de aparitia unei
Pascaline, unul din primele avalanse de diverse masini  si
calculatoare mecanice din lume. mecanisme, determinatd de noile relatii
de munca, de dezvoltarea diferitelor ramuri cum ar fi cea a mineritului,
destinderea relatiilor comerciale. Era o etapd de inceput in constituirea
unei stiinte moderne, de sintezd, dar si de analizd specifica: domeniul
propriu era definitiv conturat, acumularea de cunostinte avea o istorie si
legile si interpretarile proprii incepeau sa se formuleze. Era rezultatul unei
convingeri ca proiectarea celui mai complicat sistem presupune
proiectarea corectd a componentelor - componente cu forma si functiuni
asemdandatoare, care pot fi proiectate si construite separat, dar n legatura
cu ansamblul si functiunea generala.

Delimitarea unor mari domenii ale stiintei si tehnicii: mecanica
teoreticd, termotehnica, rezistenta materialelor, dar si mecanica find,
echipamentele informaticii, au dus concomitent la evolutii rapide in
domeniile mentionate, dar si pe planul sintezelor in stiinta proiectarii.

Astazi tot mai mult ne confruntam cu cerinte crescande ale pietei in
produse industriale ,,inteligente”, ,,robuste”, ,, multifunctionale” si ,, cu pret
redus”. Miniaturizarea este unica solutie viabild pentru a satisface aceste
cerinte ale pietei. Sub notiunea de microsistem se intelege toate sistemele
miniaturizate non-electronice. Sunt, de asemenea, cunoscute micro-
electrosistemele mecanice (MSEM) care pot fi: sisteme micromecanice,
sisteme micro-opto-electro-mecanice, sisteme microfluidice si biocipurile.
Se observa vizibil tendinta miniaturizirii microsistemelor mecanice. In baza
unei analize comparative a dimensiunilor microsistemelor, incepand cu a.
1999, James Schlesinger a elaborat o diagramd a perspectivelor de
miniaturizare a microsistemelor in perioada pana in a. 2014 (v. figura [1]).
Conform diagramei prezentate dimensiunile aceluiasi microsistem produs
in a. 2014 este de sase ori mai mic decét cel produs 1n a.1999.
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Anul de producere
1999 2000 2001

1, 2002

180 nm
Reducerea dimensiunilor microsostemului

Tendinta miniaturizarii microsistemelor.

Datorita dimensiunilor tot mai mici mini- si micrositemele mecanice
sunt implementate in domenii de varf precum: avionica, aparate cosmice,
automobile, roboticd, masini de masurat, mecanicd find, echipamente
medicale, comunicatii §.m.a. (v. figura [1]).

Comunicatii cu
fibra optica

Echipament
medical

Fabricarea
semiconductorilor

@ Tehnologii

Laser

Masini de
masurat

Robotica Avionica

Mecanica

Optica fina

Aparate
cosmice

Biotehnologii

In prezent, domeniul medical este domeniul cu cel mai mare potential
de utilizare a microsistemelor, in special, in perspectiva utilizarii tot mai
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largi a medicinei personalizate. Multe parti ale medicinei traditionale vor
suferi transformdri radicale, deoarece sunt in constructie metode si
instrumente noi, adesea neobisnuite, toate bazate pe tehnologii ale
microsistemelor. Ele vor permite introducerea unor tehnici noi §i mai
eficiente de diagnosticare (cum ar fi endoscopia), sisteme de dozare
implantabile, metode de tele-microchirurgie, proteze neuronale etc.
Aceasta va necesita microunelte pentru a face micromanipulari, cum ar fi:
manevrarea, fixarea, sortarea, transportul, tdierea in felii subtiri si
injectarea sub microscop. Astfel de manipuldri la nivel celular sunt foarte
importante pentru unele aplicatii biotehnice, cum ar fi cercetarea genetica
si operatii microscopice, deoarece celulele sunt un indicator bun al
prezentei substantelor periculoase. Deseori aceste operatii se cer sa fie
automatizate, deoarece mana omului este o unealta prea grosiera.

Manualul este structurat pe 9 capitole, care trateaza aspectele de baza
ce tin de analiza, calculul si proiectarea elementelor componente ale mini-
si microsistemelor mecanice. in Capitolul 1 sunt prezentate: delimitarea
mecanicii fine si obiectul disciplinei,; elemente de proiectare a sistemelor
tehnice; elemente de precizie dimensionala si de forma, materiale utilizate
in constructia aparatelor, inclusiv, materiale noi. Capitolul finalizeaza cu
un subcapitol important, care tot mai mult influenteaza insesi procesul de
calcul si proiectare a elementelor componente — o scurtd analizd a
tehnologiilor neconventionale de fabricare a pieselor aparatelor.

Capitolul 2 prezinta bazele calculului elementelor constructive la
rezistenta.

Capitolul 3 este dedicat analizei si calculului elementelor pentru
acumularea energiei, utilizate frecvent In mini- si microsistemele mecanice.

Capitolele 4 si 5 includ elemente pentru ghidarea miscarilor in
mecanica find si elemente de legatura (cuplaje).

Capitolul 6 prezinta caracteristica si calculul elementelor de
asamblare si proiectarea asamblarilor propriu zise.

In Capitolele 7, 8 si 9 se prezinti analiza, caracteristica, calculul si
proiectarea transmisiilor mecanice cu si fara angrenare, inclusiv, cele mai
noi transmisii - transmisiile planetare (planetare cu roti dintate cilindrice,
armonice si precesionale), care asigura performante largi si dimensiuni
mici mini- si microsistemelor mecanice.

In incheiere autorii isi exprimi speranta cd actualul manual de
mecanicd find va constitui 0 modesta contributie la formarea inginerilor
mecanici din domeniu. In acelasi timp autorii vor multumi tuturor celor
care vor semnala posibile erori sau, prin sugestii si recomandari, vor
contribui la perfectionarea metodico-didactica a manualului.
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1. GENERALITATI
1.1. Delimitarea mecanicii fine si obiectul disciplinei

Sistemele tehnice independente sau combinate — masinile, aparatele,
mecanismele, agregatele, robotii — se compun din parti, care sunt calculate
si proiectate separat. Studiul functional, principiile, care stau la baza
proiectdrii si constructiei partilor tehnice si mecanice ale aparatelor de
toate tipurile, intra in preocuparile disciplinei de elemente constructive de
mecanica tehnica (organe de masgini), in general, si mecanica fina, in
particular.

Ca domeniu de specialitate, mecanica fina imprima produselor sale
— aparate, masini, mecanisme, etc. — deci elementelor din care acestea sunt
constituite, particularitati de obiect si metoda, care le diferentiaza de cele
ale constructiei de masini in general. Din aceastd cauza, la inceput vom
stabili cateva din aceste particularitati, care diferentiazd mecanica fina de
mecanica grea.

In ceea ce priveste obiectul, principalii indici ai aparatelor si
produselor de mecanica fina, in general, sunt legati de natura functiilor,
criteriul calitativ, dimensiuni si gabarit.

Natura functiilor acestor sisteme tehnice difera de cele ale
constructiei de masini in sensul ca sistemele de mecanicd find urmaresc
sprijinirea si largirea activitatilor intelectuale.

Aceste sisteme efectueaza urmatoarele functii: maresc precizia sau
prelungesc limitele simturilor omenesti (aparatele de masurare); rezolva
probleme, cu alte cuvinte presteazd o munca intelectuald (aparatele de
reglaj, masinile de calcul); ajutd la efectuarea unor activitati intelectuale
(aparatele pentru telecomunicatii, tele-radio, s.a.).

Trasatura comuna a celor mai multe sisteme, care fac parte din
mecanica find, este ca ele stabilesc relatii intre valorile de intrare si iesire,
care sunt semnale purtatoare de informatii. Studiul transmiterii semnalelor
permite sa se stabileasca legile de functionare a sistemului mecanic. Astfel
functia masinii este, In principal, inlocuirea muncilor fizice prestate de
catre om, prin ridicarea randamentului si performantelor n aceasta
directie, peste limitele fortei umane [2].

Unele probleme legate de particularitdtile mecanicii fine.

Criteriul calitativ hotarator al constructiilor de mecanica fina este
fidelitatea, precizia transmiterii fluxului de semnale i valori functionale,
care traverseaza sistemul tehnic (v. figura 1.1). Astfel, constructia
sistemului mecanic trebuie realizat Intr-un asa mod, incat subsistemele,
care 1l compun (convertoarele si amplificatoarele 1,2, ... n, aparate care
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realizeaza modificari de semnal, care sd usureze transmiterea acestuia) sa
asigure respectarea legii de transmitere a semnalului intr-un interval de
timp prestabilit, astfel incat aparatul sd realizeze o sensibilitate cat mai
ridicata.

Ser?'rna.‘u.‘ A - A A A Ser?'rna.wu.‘
de intrare de lesire
1 Energie

Fig. 1.1. Schema de transmitere a fluxului de semnal intr-un aparat.

Daca notdm prin S; semnalele de intrare si prin Se semnalele de iesire
in diferite compartimente, se poate scrie:

ds
s:d—Se:Slsz...sn, (1.1)
unde
ds, ds, ds,
S =—— S, =—>; .. 8§, =——.
ds, ds, s,
Eroarea €[%] a sistemului tehnic in ansamblul sau va fi:
S-S
E= lS <.100[%]. (1.2)

1

In anumite puncte sau pentru anumite momente din fluxul de
semnale se cere ca S. = S; (pierderile de energie sunt compensate aici prin
surplus de energie din exterior).

Intr-un sistem tehnic din mecanica grea, de exemplu intr-un sistem
energetic, compartimentele /, 2, ... n, care sunt mecanisme sau masini (v.
figura 1.2), servesc la transmiterea energiei. Pentru realizarea fluxului
necesar, intre energia de intrare £; si cea de iesire Ee apar pierderile E).

Fig. 1.2. Schema de transmitere a fluxului de energie ntr-o masina.

Calitatea sistemului tehnic in acest caz depinde de calitatea
transmiterii energiei, care se exprima prin randamentul mecanic 1 dat de
relatia:
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n=%=m Ty Tl (1.3)
unde
e Eez Een
771=El1 ; Uz:E—iz; s 77,1:Eln-
Din figura 1.2 se observa ca
E,=E -E, (1.4)

undeEp :Epl —|-Ep2 +...+Ep”.

Rezulta astfel ca intotdeauna 7<1.

Functiile si criteriile de apreciere diferite aduc modificdri in
caracterul proiectdrii si constructiei partilor componente ale aparatelor.

La orice aparat, intre sursa de informatii si cea de receptie este
interpus un lant de aparate purtatoare de semnale, printr-unul sau mai
multe canale de comunicatie. Semnalele, materializate foarte variat, sub
forma de deplasari liniare sau unghiulare, mase, presiuni, tensiuni, curent
etc., determind si diversitatea deosebit de mare a aparatelor.

Proiectarea aparatelor de constructie strict mecanica sau a partilor
mecanice ale oricarui alt aparat de informatie presupune, in primul rand,
elaborarea unui concept functional. Dispozitivele si canalele de
transmitere a informatiei vor fi proiectate si construite corect numai daca
elementul sensibil poate functiona, canalul poate transmite si dispozitivul
de receptie poate primi informatia cu volumul cerut.

Metodele din teoria informatiei permit sd se stabileasca gradul de
utilizare a celor trei elemente si sincronizarea lor reciproca.

Inginerul american C. E. Shanon, creatorul teoriei moderne a
informatiei, defineste unitatea de informatie ca selectia dintre doud

ege ey

ege ey

independent de calitatea si forma semnalului, astfel:
V =lg, Nbit], (1.5)

unde bit-ul reprezinta unitatea ,,binard” a volumului de informatie.
La transmiterea in serie, dacd in timpul 7 se transmit nr informatii,
fiecare dintre ele putand primi N valori diferite, volumul seriei este:
V =n;lg, N. (1.6)
Deoarece numarul informatiilor transmise intr-o secunda este
n =n7/T fluxul J de informatie (volumul intr-o secunda) va fi:
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J=nlg, N[@]. (1.7)
s

Sincronizarea dintre elementul sensibil, canal si dispozitivul de
receptie, este buna dacd capacitatea informationala a celui din urma este
egald cu volumul informatiei. Cand capacitatea informationala este mai
mica dispozitivul nu poate functiona, iar dacd este mai mare nu este
utilizat complet. Din aceasta cauza coeficientul de utilizare sau de eficienta

informationald g trebuie sa fie:

==, 1.8
4, C (1.8)

unde C este capacitatea informationald a dispozitivului de receptie (se
exprima in bit).

In procesul de transmitere a informatiei este necesar si se aprecieze
nu numai dispozitivul de receptie (reglare, masurare) dar si capacitatea de
emisie a canalului care transmite, n raport cu volumul informatiei. Daca
se noteazd cu Amax amplitudinea maximd admisd a semnalului si cu Am
amplitudinea maxima posibila a semnalului, fluxul maxim informational
transmis prin canal va fi:

J,=2f.lg, N =2/ lg2(1+%j, (1.9)

unde N se referd la canal, iar fmar se obtine stiind ca intervalul de timp #o
intre impulsurile care compun registrul de frecvente este:
1
ty=——". (1.10)
2 (f max ./ min )
Deci latimea benzii frecventelor, egala cu numarul impulsurilor pe

secunda, va fi: n = % = 2(fmax — foio )
0

In relatia (1.9) fluxul s-a considerat f, =0.Daca f,. =0 si daci

notam f,

max

— foin = Af., relatia fluxului informational va avea forma:

m

JC:2Afclg2NC:2Afclg2[l+%]. (1.11)

Coeficientul de utilizare a canalului g se obtine ca un raport intre
fluxul informational in semnale, care este independent de canal

(J, =2f, 18, N) si J,, adica:

J,
uw="7 (112)
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si are de obicei valori mici.

La o constructie mecanica, in general, in vederea caracterizarii ei din
punct de vedere dinamic se poate exprima momentul de inertie redus /-
astfel:

2 2
Irzj-r dm+m-e, (1.13)
unde: m sunt punctele de masd m ale unei piese in miscare; » — razele

corespunzatoare; e = distanta de la m la linia de delimitare aleasa.
Pentru un mecanism cu n elemente se poate scrie:

n B ) 5 5
Z]r —j(l)r dm+me, +I(2)r dm+mye; +..., (1.14)

iar daca este compus din elemente in miscare de translatie si rotatie, forta
P si momentul de accelerare M vor fi:
dv . do
P=m  -— si M=1-—, (1.15)
dt dt
unde: v si @ sunt viteza liniard, respectiv unghiulard; # — timpul.
Considerandu-se cd impulsul de palpare se leagd de un element in
miscare de translatie se poate scrie:

n my 1
V=—lg, N=—- —Ilg, N[bit], 1.16
7% 5 e Vb (1.16)
iar daca este vorba de un element in miscare de rotatie,
1 .
V=1 o——=I1g, N[bit]. (1.17)
r-F

Introducand gradatia fictiva, pentru deplasarea unui sistem in forma
de pana (v. figura 1.3), se observa cd x este deplasarea palpatorului, deci:

B =x=y-1gp,unde y este deplasarea penei.
P

P 1 x
AL A S . |
y

y I

Fig. 1.3. Sistem palpator cu deplasare in forma de pana.

Daca se introduce unitatea de toleranta ca element pentru imprecizia
de masurare pe directia x (pentru dimensiuni mici, conform normelor ISO,
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unitatea de toleranta este: i = mi/; ), pentru gradatia fictiva se poate scrie:

X yige
N,=l+—=sau N, =1+—2—.
/ milx / mi/ytge
Pe aceasta baza se poate determina numarul gradatiilor fictive pentru
un palpator avand lungimea si toleranta date. Astfel, la un palpator de tip

glisiera (v. figura 1.4), intr-o prima aproximatie eroarea va fi: 4=ag,

deci N:y +1.
ap
!

S o it — — i
) 7 N A

°
A

s —

Fig. 1.4. Sistem palpator de tip Fig. 1.5. Sistem indicator pe lagar
glisiera. cilindric.
Eroarea, care rezulta ca urmare a jocului din lagarul cilindric al unui

o L+, . .
ac indicator (v. figura 1.5), este: 4= j-—=, iar numarul gradatiilor
1
. . 9 B
fictive pe domeniul B de masurare va fi: N, = YA +1.
r o1 2
Zl

Eroarea punerii in miscare a indicatorului cu un element, al carui
lagar are jocul j2 (v. figura 1.6), va fi:

[ +1 [ B
A: . 1 2 . _2 . = 1.
R T T
2 + 1
h l
In cazul parghiei din figura 1.7, actionati la ambele capete:
B
A:‘]'lllJrlerjzl—1+j3 si N, = .
ll lZ ’ . l] +12 . lf] .
Ji th7t;
L l

Produsele mecanicii fine se mai caracterizeaza si prin faptul ca sunt
executate, de cele mai multe ori, la dimensiuni geometrice mici. Aceasta
atrage dupa sine particularitati de calcul si comportd metode speciale de
tehnologie de fabricatie.
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¢

) % J Ji
— - fl 'I-‘

F—H——— ¢

== ; :—: : : TI< XI
- d 4
Fig. 1.6. Indicator cu lagar motor Fig. 1.7. Parghie actionata la
lateral. ambele capete.

Dimensiunile mai mici sau reducerea dimensiunilor cere aplicarea
legilor similitudinii la geometria, rezistenta, dinamicitatea, frecarea, alte
fenomene care au loc 1n aparate. Uneort, legile generale cunoscute aplicate
la piese cu toate dimensiunile reduse sau reduse numai partial, aduc
modificari In criteriile de proiectare si necesitd adoptarea unor tehnologii
speciale. Se vor urmari aceste probleme in legdturd cu unele aspecte
privind geometria, fortele si tensiunile, acceleratiile, frecarea.

In legitura cu geometria, la micsorarea dimensiunilor nominale, se
poate afirma cd folerantele nu pot fi micsorate in aceeasi proportie cu
dimensiunea nominald. Stiind cd mérimea tolerantei 7 este:

T=a-i, (1.18)

unde i, unitatea de tolerantd, este datd (in sistemul ISO) de o relatie de
forma:

i=m3/1 +n)107, (1.19)

(m s1 n fiind coeficienti constanti, / — dimensiunea nominald).

Pentru forte si tensiuni se va considera legea modelelor lui Cauchy,
din teoria elasticitatii, care pentru tensiuni identice si respectarea legii lui
Hooke permite sa se scrie:

c, =1, (1.20)
unde ¢, =PB/P, este raportul dintre forte (pentru un acelasi modul de

elasticitate E) si creste cu patratul raportului A=/ /I, dintre lungimi.
Considerandu-se ca 6, densitatea p si acceleratia gravitatiei g raman

4
neschimbate, rezulta: G = gp?ﬂR3 si ¢, = A

Forta, pe care o poate suporta firul la diametrul di, isi schimba
valoarea la diametrul d> al modelului astfel:
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P, ord;

Pentru introducerea in
subiect se va considera, ca un
exemplu elementar, o sfera de
metal suspendata de un fir ca in
figura 1.8. Bila solicitd firul la
intindere cu o fortd G
(greutatea) rezultind tensiunea
normala de intindere 6. Daca se
vor reduce  dimensiunile
ansamblului bila-fir se obtine
G; =ngRl; modplgl. Din rapoartele intre

marimile corespunzatoare
originalului si cele ale
modelului se obtin scarile de
similitudine, astfel: A =R /R, si ¢, =G,/G,.

In ceea ce priveste reducerea dimensiunilor, in exemplul din figura
1.8 se poate proceda astfel: se introduce un coeficient de sigurantd c intre
G si forta pe care o poate suporta firul, P=cG,astfel cd dupa efectuarea

2
B _ond, 2
Cp=—-= =A%

Fig. 1.8. Similitudinea cu legea lui
Cauchy.

inlocuirilor se obtine: ¢=A",deci coeficientul de siguranti este invers
proportional cu dimensiunile liniare. Daca se pleaca de la o constructie ce
rezista la limita (c=1) si daca se maresc toate dimensiunile, coeficientul de
sigurantd va scadea sub 1 si firul se va rupe. Din contra, daca dimensiunile
sunt reduse, se mareste siguranta. De aceea trebuie stabilit un raport r/R

pentru care sa se pastreze constant coeficientul de siguranta, adica

Cp=Cy; Cp=A2; co=n; A =A%, decic, = 4 ="
R R

Se observa ca prin reducerea dimensiunilor sferei originale se poate
reduce mai accentuat modelul. Concluziile asupra exemplului sferd-fir au
o mare valabilitate mult mai generala.

In exemplu s-a ales o solicitare de tractiune, dar consideratiile sunt
valabile si pentru toate solicitarile intalnite in rezistenta materialelor (cu
exceptia flambajului). In concluzie, rezistenta unei constructii scade cu
puterea a 2-a a dimensiunilor liniare, in timp ce toate fortele masice (G si
fortele de inertie) depind de puterea a 3-a a dimensiunilor liniare. De aceea
se manifestd interesul de a miniaturiza mecanismele si se proiecteaza
diferit in constructia de aparate fata de constructia de masini.
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Pentru a se urmari In ce masura se respecta legea lui Cauchy, daca
se modificd una sau doud dimensiuni, se va considera o placa simplu
rezematd (v. figura 1.9) solicitatd la incovoiere de o fortd P, uniform
distribuita pe latimea b, la mijlocul deschiderii /. Ecuatia acestei forte este:

EI
P=csf, (1.21)

3 L . .
unde: [ =bh %2 este momentul de inertie al sectiunii periculoase;

f—sageata; ¢ — o constanta a carei valoare depinde de sistemul de rezemare

(la sarcina concentratd si rezemarea liberd, ¢=48); £ — modulul de

elasticitate  Young.  Pastrand

p tensiunile neschimbate, reducerea

dimensiunilor pe una sau doud

directii are drept consecintd o

< modificare a legaturilor dintre

I [ZZ/ L rapoartele fortelor si rapoartele

/ lungimilor, alta decat cea data

prin legea lui Cauchy. Deci este

Fig. 1.9. Placa simplu rezemata. vorba de piese mai subtiri sau
latime mai mica sau si una si alta.

Un prim caz apare pentru modificarea lungimii /, deci EI = const.,

cand: Z—lzil si izl,.

L 2

Raportul de forte va fi:
R_fk_1
CP = —= —3 = —2,
B Lk A4

care aratd o inversare a legii lui Cauchy.
Pentru tensiuni se poate scrie, la situatia din figura 1.9, urmatoarea
: Pl K 48E, 6F
relatie: c=——=c¢ fzh— thz .
w4 8 8l [
De aici, raportul tensiunilor este:
o, Bl 1
o, Bl 4 .
Deci prin micsorarea lui / se mareste raportul dintre tensiuni.
In figura 1.10 sunt prezentate diagramele de variatie, raporturi de
forte, raporturi de dimensiuni, pentru cele trei cazuri discutate. Rezulta ca
la o micsorare partiald a dimensiunilor unei piese, creste cp, deci cresc
fortele elastice de incovoiere, in timp ce dupd legea lui Cauchy la

(1.22)

(1.23)
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micsorarea dimensiunilor raportul

\ intre forte scade mult, sau altfel

spus, raportul dintre forte scade cu

\% o mult mai mult decat cel dintre
\

%
10

dimensiuni.
/ Intr-un al treilea caz ar trebui

1
i i

6 \ modificate toate raporturile
4 AN\ lungimilor. In acest caz, evident, se
2

\\ respecta legea lui Cauchy existand
permanent aceleasi raporturi intre
forte si tensiuni.
0 0050102 051 2 5 2 O cercetare similara se poate
, - . face si pentru raportul modulelor de
Fig. 1.10. Variatia raportului dintre clasticitate rezultand astfel
forte cu raportul dintre dimensiuni. L . .
concluzii foarte importante privind
materialele si tehnologia produselor de dimensiuni mici folosite in
mecanica fina.
Din punct de vedere dinamic va trebui luata in considerare legea modelelor
stabilitd de Newton care se poate exprima sub forma:

Cp =cGiz, (1.23)

t

unde ¢, =m,/m, este raportul maselor; ¢, =¢,/t, - raportul timpilor, iar
A=1 /1, -raportul lungimilor.

Rezultd prin urmare, ca la aceeasi solicitare si pentru aceeasi
densitate de material, o piesa de A ori mai redusa ca densitate (de exemplu
o bild) poate di acceleratd de A ori mai mult. De astfel in constructiile
diferitelor sisteme industriale aceasta proprietate este larg utilizata,
accelerandu-se mai des piesele mici si usoare. Este sugestivd din acest

)1 42 punct de vedere

TOAL\;_________ figura 1.11 de unde

se vede ca daca se

=
—~

i']—?
8 \ | accelereaza trei bile
6 \ | de diametre diferite
4 ‘\ | 110 si  din  acelasi
2 | =1 F material pentru
b
" 0702 05\1?2&_5_10_20:2112_;? A aceeas! fensiune
1020 [ Z E hertziand de contact

in  punctele de

Fig. 1.11. Diagrama de variatie a acceleratiilor ciocnire cu tachetul,

pentru trei bile de diametre diferite.
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bila cu A=0,1 poate fi accelerata de o suta de ori, iar bila cu A=1 - de zece
ori mai mult decat bila cu A=10.

Folosindu-ne de legea modelelor lui Cauchy, care are In vedere
tensiunile egale in piesa mare si piesa mica si cd deformatiile se situeaza
in domeniul elastic, pentru calculele de similitudine se pot stabili scarile
de transformare pentru diferiti parametri care reprezintd marimi fizice sau

marimi fizice derivate. Astfel utilizindu-se legea lui Hooke, 0= &E,scara

Al
o, &k Tl b
tensiunilor ¢ va fiic, =—=—""1=———=1 decarece E, =E,,
o, &k A712E
L

intrucat materialele celor doud piese sunt aceleasi. Daca se stabileste si

. . . , ma
scara ¢; a timpului din relatia ¢, =4 =——L =
m, a,

A
cf =1’ — = A%, deci ¢, = A, se poate intocmi tabelul 1.1.
A

Tabelul 1.1. Scarile de transformare pentru diferite marimi fizice.

g}; Mairimea fizica Relatia pt scara Scara
1 | Lungimea - A=1]1,
2 | Forta P= Ao cp=A°
3 | Timpul P=ma; c, = A’ c, =4
4 | Masa m=Pla sau m=yAlg| c,=1
5 | Viteza v=I/t c, =1

. v -1
6 | Acceleratia a= " c, =4
7 | Momentul M =PI cy =4
Momentul de inertie axial rd* 44
8 : : = ¢, =4
al suprafetei 64
9 Momgntul de inertie al I, =m 2 ¢, =A°
masei M
° o 3
10 Modulgl de rezistenta la _nd g = 22
incovoiere 32
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Notiuni fundamentale ale disciplinei. Clasificarea masinilor si
aparatelor

Notiunile fundamentale, care stau la baza disciplinei, sunt masinile,
aparatele, mecanismele si elementele din care acestea sunt construite.
Continutul acestor notiuni se poate rezuma astfel:

- mecanismul este o combinatie de corpuri materiale (elemente), care
posedd migcari determinate; are rolul de a transmite si transforma
miscarea;

- masina este o combinatie de mecanisme, care are ca Scop
transformarea unei energii intr-o alta forma de energie sau efectuarea unui
lucru mecanic util;

- aparatul este o combinatie de mecanisme, care are drept scop sa
infaptuiasca relatii functionale determinate intre diferite marimi fizice.

Mecanismul, masina, aparatul se deosebesc prin scop. Toate insa
sunt alcdtuite din parti, care pot fi calculate si proiectate separat si
denumite organe de magsini (mecanica grea) sau elemente constructive de
mecanica fina (in general, in constructia de aparate).

Elementele constructive pot fi simple (daca sunt alcatuite dintr-o
singurd piesd) sau compuse, alcatuite din mai multe piese, care au in
ansamblu acelasi rol functional. Elementele constructive se deosebesc de
organele de masini prin:

functie si destinatie;

precizie tehnologica absoluta;

dimensiuni de gabarit;

metodologie de calcul si proiectare;

tehnologie de executie si de montaj.
Pentru intelegerea cadrului disciplinei este util sa fie cunoscute
categoriile de produse ce se cuprind in ramura constructiei de masini si
aparate.

Masinile, considerate in marea lor majoritate, produse ale mecanicii
grele, se Tmpart In trei grupe: masini motoare, masini de lucru,
transformatoare.

Masinile motoare (motoarele) transforma o energie oarecare in
energie mecanica si se impart In: motoare primare, care utilizeaza o
energie existentd in natura ca energia chimica a combustibilului (motoarele
termice), energia aerului si a apei (motoarele eoliene si unele motoare
hidraulice); motoare secundare, care transformd o energie prelucrata
anterior, in energie mecanica, cum sunt motoarele electrice, motoarele
pneumatice (cu aer comprimat) si unele motoare hidraulice.

Masinile de /ucru utilizeaza energia mecanica, modificand proprietatile
si starea materialelor, deci efectuand un lucru mecanic util se impart in:
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- masini prelucratoare, care modifici forma, dimensiunile si
aspectul corpurilor, cum sunt: masinile-unelte pentru prelucrarea
metalelor, lemnului, materialelor plastice; masinile textile, masinile
miniere, masinile poligrafice s.a.; aici intrd si unele masini de precizie
(cusut, tricotat s.a.), ca masini de lucru specifice ale mecanicii fine;

- masini de fransportat, care modifica pozitia corpurilor, cum sunt:
masinile de ridicat, elevatoarele (pentru corpurile solide), pompele (pentru
lichide), ventilatoarele si suflantele (pentru gaze).

Se poate considera, ca tip intermediar intre motor si masina de lucru,
transformatorul, o masina, care utilizeazd fie procesul invers, de
transformare a energiei mecanice intr-o altd forma de energie (generatorii
electrici), fie ca transforma o energie in alta diferitd de cea mecanica
(reactorii nucleari transforma energia nucleard In energie termica si
electricd). Sub denumirea de agregat, folositd uneori, se intdlnesc
complexe de masini (motoare cuplate cu masini de lucru etc.).

Aparatele sunt, in general, produse ale mecanicii fine si se pot
imparti in doua grupe mari: aparate nemasuratoare si aparate de masurat.

Aparatele nemasuratoare au rolul de a prelucra semnalele, dar nu le
masoard. Din aceastd grupa fac parte:

- aparatele mecanice in care intrd: masinile de scris, de birou, de
calculat; perifericele calculatoarelor electronice; automatele de control si
de servire, instrumentele si aparatele medicale;

- aparatele optice, in care se cuprind aparatele fotografice, de filmat,
marit, proiectie, medicale (gastroscoape, cistoscoape etc.), astronomice —
geodezice (telescoape etc.);

- aparatele acustice cum sunt: amplificatorii acustici; patefoanele,
interfoanele, magnetofoanele;

- aparatele electrice, in care intrd cele de inaltd tensiune
(Intrerupatoare, relee de supracurent etc.) si cele de joasd tensiune si
electronice (aparatele de radio, televiziune, telecomunicatii, de
semnalizare din circulatia terestrd, aero, maritima etc.).

Aparatele de masurat, care pot determina:

- lungimile si care pot fi: mecanice (comparatoare, micrometre etc.),
optice (optimetre, microscoape s.a.), pentru calitatea suprafetelor
(rugozimetre, profilometre), electrice (sisteme variate de indicatoare si
microindicatoare);

- timpul si viteza, in care intrd ceasornicele obisnuite, astronomice,
de programare, mecanismele de temporizare, releele, tahometrele,
contoarele de turatii s.a.;

- debitul si presiunea, cum sunt debitmetrele, manometrele,
barometrele, vacuummetrele s.a.;
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- masele, In care intrd balantele de toate tipurile;

- alte marimi fizice, cum sunt frecventometrele si accelerometrele,
aparatele hidrologice si meteorologice, aparatele giroscopice, echipamente
radar s.a.;

- aparatele pentru masuratori electrice si electronice, la care chiar
daca principiile de proiectare diferd, au parti de mecanica fina (sistemele
mobile, monturile etc.), importante si dezvoltate.

Mai trebuie mentionate si aparatele de supraveghere optica si
masurari de laborator, din care fac parte teodolitii, colimatoarele,
polarimetrele, refractometrele, interferometrele s.a.

Rezulta cd toate aparatele mentionate sunt folosite fie la transmiterea
fluxului de semnal, fie la comanda, controlul si reglajul fluxului de energie
sau de masa. In ambele situatii, caracteristicile de baza trebuie s fie inalta
precizie si fidelitatea de indicatie sau reprezentare.

Aparatele mentionate sunt alcatuite din elemente constructive, care
se pot Tmparti in doua grupe:

- elemente cu o utilizare generald, care pot intra In constructia unui
camp larg de aparate (cu functii si destinatii diferite), cum sunt elementele
de asamblare, elementele de rezemare ale sistemelor mobile s.a.;

- elemente cu o utilizare mai particulara, care sunt proprii unui
singur grup de aparate, constituind chiar particularitatea constructiva a
acestuia, cum sunt de pilda: lentilele, oglinzile la aparatele optice;
rezistentele, condensatorii, tuburile electronice sau semiconductorii la
aparatele electrice si electronice.

Disciplina studiaza prima categorie de elemente constructive
(comune unor grupuri de aparate cu destinatie diferitd), din care fac parte:
elementele pentru acumularea energiei si traducerea semnalelor;
elementele pentru ghidarea miscérilor; elementele de legaturd si de
antrenare; elementele pentru transmiterea, transformarea si amplificarea
semnalelor; elementele pentru transmiterea si transformarea indirecta a
miscarii, asamblarile din mecanica find; elementele de citire si Inregistrare
ale aparatelor; elementele de comanda si actionare ale aparatelor.

1.2. Elemente de proiectare a sistemelor tehnice

In cele ce urmeaza vor fi abordate elementele de proiectare a
sistemelor tehnice cu acoperire mai largd, cunostinte care vin in sprijinul
inginerului proiectant, atit pentru proiectantul cu experienta cat si pentru
inginerul, care se initiazi in aceasti activitate complexi. In mare
proiectarea contine patru etape. Pentru solutionarea acestor etape, vom
intra Tn pielea unui proiectant si vom proiecta un subansamblu. Prin acest
exemplu concret reprezentativ pentru o transmisie mecanica, insotit de o
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aplicatie numericd se va incerca punerea in evidentd complexitatea
procesului de proiectare. Astfel pentru realizarea unui proiect tehnic vom
apela la cunostinte multidisciplinare si, nu in ultimul rand, vom tine cont
de recomanddrile si prescriptiile standardelor, de exigentele si
constrangerile de ordin functional, tehnologic, constructiv si de montaj
(asamblare/dezasamblare).

Un rol important in intelegerea celor prezentate il are grafica
realizata la un nivel inalt, si speram ca va fi apreciat de cei care vor folosi
acest manual. In felul acesta prin continutul siu bine structurat, cartea
poate contribui la formarea profesionald a studentilor, tinerilor proiectanti
si inginerilor din domeniul ingineriei mecanice [3].

Proiectarea — activitate integratoare

Proiectarea in domeniul ingineriei mecanice (mechanical design)
este un proces complex si poate fi definit conform [4]: este un proces
iterativ de adoptare a unor decizii, care au ca obiectiv crearea §i
optimizarea unui Sistem mecanic sau a unei Cconstructii mecanice
(dispozitiv, mecanism, utilaj, agregat etc.) noi existente sau imbunatdatite.
Acest proces are drept scop, indeplinirea unor nevoi umane, cu luarea in
considerare a necesitatii economisirii resurselor, pe de o parte, precum si
a impactului asupra mediului inconjurator, pe de alta parte.

Pentru a se putea aprecia, cel putin la un prim nivel, cat de complexa
este activitatea de proiectare, trebuie sd tinem cont de: marea diversitate a
constructiilor mecanice, din punctul de vedere al scopului acestora;
complexitatea constructiv-functionald; restrictiile sau exigentele tehnico-
econimice, cdrora trebuie sd le corespundd intr-o lume modernad si
concurentiald; natura elementelor motoare si a sarcinilor (tensiuni, forte,
momente); dinamica sistemelor mecanice proiectate; interdependenta intre
forma-material-tehnologia de executie a elementelor componente; conditiile
ergonomice, economice si design (nivelul estetic, care trebuie atins).

Din definitia de mai sus rezultd ca procesul de proiectare este un
proces secvential, impartit pe etape (,,iferativ’’) si se conformeaza cerintei
actuale de ,dezvoltare durabila” — conservarea resurselor naturale si
protejarea mediului Inconjurator.

Etapele de baza in crearea sistemelor tehnice

In continuare vom prezenta sintetic continutul celor patru etape
(secvente, iteratii) de proiectare.

Etapa nr.1

In cadrul acestei etape vor fi atinse doud obiective majore:

1. Solutia imaginara (propusd) sa asigure realizarea cerintelor
functionale ale constructiei proiectate, cerinte care trebuie sa fie
prevazute in tema de proiectare.
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Acest obiectiv poate fi atins prin: a. stabilirea formei pieselor in
concordantd cu scopul acestora; b. alegerea materialelor care corespund
din punct de vedere al formei pieselor, precum si al solicitarii acestora; c.
predimensionarea pieselor determinate ale ansamblului, astfel incat sa se
asigure rezistenta lor, tinandu-se seama de natura solicitarilor si
regimurilor de lucru, si a modurilor de deteriorare (defectare). Desigur, n
calculele preliminare se tine seama, prin rezistentele admisibile adoptate,
de coeficientii de sigurantd recomandati. Acestea au de obicei valori
cuprinse Intre 1 si 5 sau chiar mai mari, in functie de riscurile, care le
implica deteriorarea (defectarea) constructiei proiectate.

2. Proiectantul trebuie sa poata formula cel putin un traseu
tehnologic valabil, de prelucrare si de montaj al elementelor componente
ale constructiei proiectate.

In cazul cel mai general, la conceperea, realizarea practica si
utilizarea unei constructii mecanice trebuie sd participe trei entitati:
proiectantul, executorul si beneficiarul. Aceste persoane se pot afla in
localitati diferite, Tn unitati diferite ale aceleiasi tiri sau chiar tari diferite.

Etapa nr.2

In aceastd etapd proiectantul: a. definitiveazi toate dimensiunile
nominale ale elementelor componente; b. definitiveaza materialele si
precizeaza proprietatile (rezistentd, duritate, rezilienta, fiabilitate etc.), pe
care acestea trebuie sa le asigure, precum si tratamentele termice sau
termochimice, prin care se ating proprietatile respective. Prin aceste
caracteristici trebuie sd se asigure performantele prevazute prin tema de
proiect, in conditii de sigurantd, rezistenta si durabilitate.

Etapa nr.3

Dupa parcurgerea Etapei nr.2 ansamblul proiectat este definitivat din
punct de vedere constructiv si functional. In aceastd etapa urmarim mai
multe obiective:

a. analiza tehnologicitatii constructiei, adica analiza posibilitatilor de
executie a proiectului;

b. aspectele specifice privind montajul elementelor componente dupa
prelucrarea lor;

c. operatiile de control necesare pentru certificarea calitatii;

d. programul de mentenanta;

e. costurile implicate.

Etapa nr.4

In aceasta etapa proiectantul trebuie si indeplineasci urmitoarele
actiuni:

a. prescrie tolerantele pieselor, precum si ajustajele elementelor
conjugate, in clasele de precizie cerute de scopul constructiei. Aceasta
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activitate este una foarte pretentioasa, atat sub aspectul functional, cét si
sub cel al costurilor. Ajustajele gresite pot compromite ntregul proces de
proiectare, fie poate provoca producerea unor uzuri premature, fie prin
griparea cuplelor de frecare, fie prin existenta unor jocuri prea mari, care
afecteaza decisiv precizia ansamblului respectiv. Pe de altd parte daca
proiectantul prescrie abateri in clase de precizie mai precise decat este
necesar, pretul de cost creste, afectand competitivitatea produsului final;

b. opereaza modificarile, pe care constatarile din cadrul Etapei nr.3 le impun;

c. se verifica in final siguranta constructiei din punct de vedere al
resurselor.

Standardizarea — beneficii. Siruri de numere normale

Comisia Europeand defineste standardizarea 1Intr-un mod
cuprinzator, pornind de la caracterul voluntar si consensual al celor
implicati. Astfel, selectind din definitia Comisiei Europene,
standardizarea:

- prezinta o cooperare voluntara intre industrie, consumatori,
autoritati publice si ceilalti factori interesati in elaborarea standardelor,
bazate pe consens;

- orienteaza piata catre competitivitate, avand in vedere atingerea
obiectivelor de interoperabilitate a produselor si acordul asupra metodelor
de incercare si a altor cerinte de ordin general.

Conform Ghidului ISO/CEI2 (definitie adoptatd de SR EN 45020-
2007): Standardul este un document stabilit prin consens si aprobat de un
organism recunoscut, care asigurd pentru uz comun si repetat, reguli, linii
directoare sau caracteristici pentru activitati sau rezultatele lor, cu scopul
de a se obtine gradul optim de ordine intr-un anumit context.

Un standard contine prevederi care, in final, au drept tinta calitatea,
in sensul larg al acestui termen. Standardul poate contine prescriptii
privind: forma si dimensiunile pieselor, materialele impuse, conditii de
precizie dimensionald si de forma (tolerante), conditii de exceptie, conditii
si metode de incercare. Pentru organele de masini construite din mai multe
elemente componente: rulmenti, cuplaje, standardul impune dimensiunile
tuturor elementelor componente, performantele acestor organe complexe,
conditii de durabilitate, metodologii de calcul etc.

Utilizarea standardelor in proiectare aduce beneficii importante.
Argumente:

- standardele contin acele tipo-dimensiuni care, statistic, sunt cele
mai utilizate. In felul acesta este posibila realizarea unei productii de serie
prin procedee perfectionate, care, chiar dacd utilizeazd SDV-uri
specializate, ele pot fi obtinute la presuri rationale;
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- Creste productivitatea proiectarii. De pilda, in cazul utilizarii unui
cuplaj elastic cu bolturi, standardul oferd toate dimensiunile lui si ale
elementelor lui componente, materialele acestora, momentele
transmisibile, precum si metodologia de alegere a cuplajului. In acest caz
alegerea cuplajului necesitd un timp minim. Un alt exemplu il constituie
rulmentii. Ei sunt organe complexe, foarte pretentioase sub aspectul
sarcinilor si ajustajelor de montaj. Companiile producétoare prevad, in
cataloagele lor, toate datele alegerii corecte si montarii rulmentilor, pentru
o situatie concretd. Din cataloage, de asemenea, putem extrage sarcinile
dinamice de baza, cu ajutorul carora se poate calcula simplu si rapid
durabilitatea rulmentului respectiv, cu o fiabilitate de 90%;

- prin impunerea unor conditii de calitate a pieselor standardizate,
nivelul productiei, prin care aceste piese sunt fabricate, trebuie sa atinga
cerintele impuse de standard;

- se pot evita rebuturile. De exemplu, la piesele turnate, alegerea
unor raze de racordare prea mici sau prea mari poate compromite precizia
piesei finale. Standardele ofera siruri de valori ale razelor de racordare, din
care, pe baza unor recomandari de specialitate, pot fi alese razele
corespunzatoare;

- se asigura interschimbabilitatea pieselor, prin unificarea
caracteristicilor dimensionale si de forma. Un exemplu elocvent este cel al
asamblarilor filetate de fixare. Astfel de pilda, orice surub M10, prelucrat
in orice colt al globului pdmantesc, cu respectarea standardului, poate fi
asamblat fara nici o mdsura suplimentard cu orice piulita M 10, fabricata in
orice unitate industriald, cu respectarea standardului pentru piulita
respectiva. [Interschimbabilitatea este unul din avantajele cele mai
importante ale standardizarii.

Valorile diferitelor marimi dintre o serie de standarde nu sunt alese
intamplator. Ele fac parte din siruri de numere, cunoscute sub denumirea
de numere preferate sau siruri de numere normale.

Sirurile de numere normale sunt formate din termenii unor progresii
geometrice, care au o anumitd ratie. Ele au fost imaginate de Charles
Renard (francez) si adoptate cu mult dupd aceea, de ISO, in standardul
ISO 3. Initiala numelui lui Renard apare in simbolul acestor siruri (RS,
R10, R20, R40 si derivatele lor).

Fie progresia geometrica, avand, succesiv, termenii a;, az, as, ... an:

a a,=a-q a,=a,-q .. a,=a-q" (1.24)

unde: ¢ este ratia progresiei geometrice; n-/ — numdrul intervalelor
(treptelor) Intre primul si ultimul termen al progresiei.
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Sirurile sunt generate intre termenii extremi a;=1 $i a»=10. Numarul
intervalelor (treptelor) utilizate, in general, cuprinse intre termenii extremi,
sunt: 5, 10, 20, 40. Sirurile sunt simbolizate dupa acest numar al treptelor:
R5, R10, R20, R40. Pornind de la termenul general:

a,=a,-q"" (1.25)

putem sa scriem expresia pentru determinarea ratiei:

g= 1/2— (1.26)
1

Pentru sirurile RS, R10, R20, R40, cu termenii extremi a,=10 si
ar=1 ratiile sunt:

Sirul R5 (n-1=5), ¢=310=1,584=1,6;
Sirul R10 (n-1 = 10), ¢="10=1,258=1,25;
Sirul R20 (n-1=20), ¢=%10=1,122=1,12;
Sirul R40 (n-1 = 40), ¢ =10=1,059=1,06.

In afara de aceste siruri existi si sirul exponential R80 utilizat mai
rar. Sirurile formate Intre termenii extremi a;=1 si a»=10 se numesc siruri
fundamentale. n tabelul 1.2 sunt date cele patru siruri fundamentale de
numere normale.

Tabelul 1.2. Siruri fundamentale de numere normale.

Sirul Ratia Valorile numerice ale termenilor sirului
R5 io~16 |1-16-25-4-63-10
1-125-16-2-25-3,15-4-5-6,3

1010y ~
R10 10=1,25 | "¢ "7g

1-1,12-1,25-14-1,6-1,8-2-2,24—
R20 V10~1,12 |2,5-2,8-3,15-3,55-4-45-5-5,6—
63-71-8-9-10
1-1,06-1,12-1,18—-1,25-1,32-1,4 -
,5-1,6-1,7-18-1,9-2-2,12-2.24
-236-2,5-2,65-28-3-3,15-3,35—-
3,55-3,75-4-425-45-4,75-5-53
-5,6-6-63-67-71-75-8-8,5—
9-9,5-10

Aceste siruri pot fi extinse in ambele sensuri, Tnmultind, respectiv,
impartind termenii cu 10, 100, 1000. Faptul ca sirurile normale au fost
adoptate, ca progresii geometrice, se datoreaza unor constatari statistice,

R40 V10 ~1,06
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% precum si aspectelor practice din
jg Al punct de vedere tehnic. De
a5 ||\ exemplu, din figura 1.12 [5] rezultd
30 A 1 ca 90% dintre rotile dintate au
2N L1 modulele in intervalul 1 — 5 mm.

15 (] N Din sirurile fundamentale pot
10 N fi generate siruri derivate. Ele se
> J [T ] M= obtin, retinind termenii din sirurile

012345678910111213m  fyndamentale din 2 in 2, din 3 in 3,

Fig.1.12. Frecventa distributiei din 4 in 4 etc., cu conditia ca din
modulelor. sirul derivat sa faca parte; unul din
termenii  extremi ai  sirului
} fundamental. Astfel, de exemplu,
sirul  derivat R5/2  va fi:
O e 1-2,5-6,3-16-40-100—..
Sirul derivat R40/4 va fi:
1-1,25-1,6-2—-2,5-3,15-4—...
Ca o extindere a tematicii
Fig. 1.13. Conicitatea. valorilor normale pentru diferite
marimi, In cele ce urmeazad este
prezentatd problema unghiurilor de conuri si a conicitatilor normale.
Cu notatiile din figura 1.13, conicitatea C se defineste ca:

D—_d:2tan%. (1.27)

C=

Ea se exprima, in general, sub forma unei fractii de tipul:
C=1:N(N=3, 5,10, 20, ...). (1.28)

Unghiul a al conului rezultd din relatia (1.46):
a:2~arctan%. (1.29)

In tabelul 1.3 se dau unghiurile normale de conuri pentru Sirul R10/2,
in tabelul 1.4 sunt prezentate conicitdti normale de uz general, iar in tabelul
1.5 sunt prezentate conurile Morse, cu conicitdtile si unghiurile aferente.

Conicitatea conform SR EN ISO 1119:2012 ,,Specificatii geometrice
pentru produse (GPS). Serii de unghiuri de conuri si de conicitati”, este
definita ca raportul dintre diferenta diametrelor d si D a doua sectiuni
normale la axa conului si distanta L dintre cele doud sectiuni (fig. 1.13).
Simbolul folosit pentru notarea conicitatii este K si se determina cu relatia:

%<=(D—d)/L. (1.30)



1. Generalitati

Tabelul 1.3. Unghiuri normale de conuri.

Unghiul a, [grade] Conicitatea C
120 1:0288
90 1:0,500
75 1:0651
60 1:0,866
45 1:1,207
30 1:1,866
Tabelul 1.4. Conicitati normale de uz general (Selectie).
Siruri Unghiul conului, a, [grade]
Sirul 1 | Sirul 2 Sirul 1 Sirul 2
1:3 - 18°55728,7°'(18,9246°) -
- 1:4 - 14°1570,177(14,2500°)
1:5 - 11°25716,3°°(11,4211°) -
- 1:6 - 9°31738,277(9,5272°)
- 1:7 - 8°10716,47°(8,1712°)
- 1:8 - 7°9°9,6""(7,152669°)
1:10 - 5°43729,37°(5,7248°) -
- 1:12 - 4°46°18,87(4,7718°)
- 1:15 - 3°49°5,97°(3,818305°)
1:20 - 2°51°51,17°(2,8641°) -
- 1:30 - 1°54734,977(1,909682°)
1:50 - 1°8745,2"°(1,145877°) -

Nota: Valorile de la 1:5 la 1:50 corespund aproximativ cu sirul R10/3 de numere reale.

Cand dorim sd exprimdm conicitatea in procente vom folosi
urmatoarea relatie:

p=100/.=100(D-d)/L. (131)

Inscrierea conicitatii pe desene se face paralel cu axa piesei, deasupra
acesteia, precedatd de cuvantul conicitate (fig. 1.14, c¢) sau de simbolul
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grafic al conicitatii > cand spatiul de pe desen este mic (fig. 1.14, a,b,¢);
conicitatea se poate Inscrie si pe o linie de indicatie (fig. 1.14, b,¢).

Tabelul 1.5. Conuri Morse.

Con Morse nr. | Conicitatea Unghiul conului, a, [grade]
0 1:19,212 2°58°53,877(2,981618°)
1 1:20,047 2°51°26,77°(2,857417°)
2 1:20,020 2°51°41,07°(2,861377°)
3 1:19,922 2°52°31,57°(2,875406°)
4 1:19,254 2°58730,6"°(2,975179°)
5 1:19,002 2°60°52,07°(3,014543°)
6 1:19,180 2°59°11,777(2,986582°)
7 1:19,231 2°58°43,2377(2,978673°)

O notare de forma >1:5 reprezintd o conicitate, la care diferenta
diametrelor este de 1 mm la o distantd de 5 mm, intre cele doud sectiuni.
De exemplu, daca D=95 mm, d = 75 mm si L = 100 mm, conicitatea va fi:

1/K =(95-75)/100=20/100=1:5.
La cotarea elementelor conice nu este neaparat necesar sa se indice

conicitatea pe desene. Alegerea metodei de cotare depinde de conditiile de
functionare si executie a pieselor (fig. 1.14, b,c), nu se mai indica d.

Conicitate 1:3,42

540
|
|
|

Fig. 1.14. Indicarea conicitatii pe desene.

Greutatea si continutul de metal. Sectiuni rationale

Din punctul de vedere al formei lor, sectiunile diferitelor piese pot fi
circulare, patrate, dreptunghiulare, profilate. Pe de altd parte, ele pot fi
pline sau tubulare. Alegerea unui anumit tip de sectiune depinde de diversi
factori: seria de fabricatie, configuratia ansamblului, restrictii de gabarit in
corelare cu cele de rezistentd, restrictii privind greutatea si rigiditatea
ansamblului, comportamentul la vibratii, diverse aspecte functionale, de
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mentenanti si intretinere. In continuare vom lua in considerare aspectele
privind continutul de metal si sectiunile rationale, din punct de vedere al
rezistentei, rigiditatii si greutatii pentru piesele solicitate la incovoiere si
torsiune.

Pornind de la exemple simple se poate constata care sunt indicatorii
ce caracterizeazd rezistenta, respectiv, rigiditatea. Astfel, tensiunea o la

solicitarea de Tncovoiere este:
o.=—-, (1.32)

unde: M; este momentul incovoietor in sectiunea respectiva; W — modulul
de rezistenta axial.

Tensiunea 7, la solicitarea de torsiune este:
T, =—, (1.33)

unde: 7 este momentul de torsiune; W, — modulul de rezistenta polar.

Din relatiile (1.32) si (1.33) putem constata ca pentru momentele M;,
respectiv, T cunoscute, rezistenta piesei respective este caracterizata de
modulele de rezistenta W, respectiv, Wp.

Rigiditatea unei piese solicitate la incovoiere sau la torsiune poate fi
comentatd pornind de la relatia sagetii, respectiv, a unghiului de rasucire
pentru cele doud cazuri:

Solicitarea la incovoiere

Pentru o grinda de lungime / incastrata la un capat si incarcata la
capatul liber cu o forta F, sageata este:

3
r=L
3-E-1
unde: E este modulul de elasticitate longitudinal; / — momentul de inertie
axial al sectiunii.

Rigiditatea k este raportul dintre forta, care a produs deformatia, si

sdgeata respectiva:

(1.34)

ky=—="1. (1.35)

Din relatia (1.35) se constata cd, pentru un material dat (E) si o
lungime data (/), rigiditatea la solicitarea de incovoiere este determinata
de momentul de inertie I al sectiunii piesei.

Solicitarea la torsiune

Pentru solicitarea la torsiune unghiul de rotire relativd ¢ (rad)a

doua sectiuni aflate la distanta axiala / una de alta este:



38 Mecanica fina

T-1
o= (1.36)
G-I
P
unde: T este momentul de torsiune; G — modulul de elasticitate transversal;
I,— momentul de inertie polar al sectiunii.
Rigiditatea este raportul dintre momentul de torsiune 7'si deformatia
unghiulard ¢ produsa de acesta:

P =L_.9. (1.37)
@

Din relatia (1.36) se observa ca pentru un material dat (G) si o
lungime data (/), rigiditatea la solicitarea de torsiune este determinata de
momentul de inertie polar Iy al sectiunii piesei.

Utilizand formulele (1.33), (1.34), (1.36) si (1.37) putem formula
urmatoarele afirmatii:

1. Daca dorim sd comparam, din punct de vedere al rezistentei, doud
piese solicitate la incovoiere de acelasi moment incovoietor M;, pornind de
la relatia (1.33), este suficient sa realizam raportul modulelor de rezistenta.
Astfel, dacad piesa de referintda are modulul de rezistentd Wy, iar piesa
evaluatd are modulul 7, sectiunile lor fiind circulare pline, atunci raportul

lor este:

3 3

W_md 32 [d) (1.38)
W, n-d;/32 d,

Relatia (1.38) reprezintda masura, in care se modifica rezistenta piesei
evaluate, fata de cea etalon.

2. Dacad piesele sunt solicitate la rasucire de un acelasi moment de
torsiune 7, comparatia lor sub aspectul rezistentei, pornind de la relatia
(1.34), se reduce la raportul modulelor de rezistenta polare. Pentru
sectiunea circulara plina rezulta:

W, oz.d ’
r 2 d3/16=(i) (1.39)

W, =mdy/16 \d,

Din relatiile (1.38) si (1.39) se observa ca:
3
/4
v _% :(ij : (1.40)
VK) WpO dO

3. Pentru compararea, din punctul de vedere al rigiditatii, a doua piese

solicitate la Tncovoiere se face raportul rigiditdtilor (1.35). Pentru sectiuni
circulare pline se obtine:
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k, E. E. *
_f=(3E3]j/(3E3]0j=i=(iJ ) (1.41)
ko [ / 1, \d,

4. In cazul unei piese solicitate la risucire, compararea rigiditatilor
(1.35) conduce la:

4
k G-1 G-1 1
k_«J:[ zpj/[ le:]_fﬂ{di) (1.42)
00 PO 0
Din relatiile (1.41) si (1.42) se obtine:
L1 (4 (1.43)
[0 [pO dO ' .

In figura 1.15, sunt demonstrate pentru comparatie, sectiuni la care
ariile lor sunt egale, deci si greutatea pe unitatea de lungime este aceeasi.
Piesele sunt solicitate la incovoiere. Pentru sectiunea circulara plina se
admite ca modulul de rezistenta si momentul de inertie al sectiunii au valoarea
conventionala 1 (100%). Prin comparatie, se observa de cate ori sunt mai mari
W si I la sectiunile diferite de cea circulara plina. Astfel sectiunea I are o
rezistentd de 52 ori mai mare, iar rigiditatea - de 11 ori mai mare.

Considerand ca se noteaza cu Go, Wo, I greutatea, modulul de
rezistentd, momentul de inertie pentru piesa cu sectiunea circulara plina,
in figura 1.16 este prezentata variatia greutatii (G/Go), a rezistentei (W/Wo)
s a rigiditatii (//1o) pentru diferite sectiuni inelare, in functie de raportul:

F
F Fl . ¥
7. 7
/é /
w=i W=116 W=1'Tg/
I=1 I=1,06 1.9
F
F r famiess F
[ = H
/ 1 017
| ] -1 -
_',: ______ § _5_._|_._4_
| ] -1 -
(] ; 1 | U
/1I -
W=3,2 T Z A7 wW=52
1=4,6 w=4,6 I=11

Fig. 1.15. Valori relative ale modulului de rezistentd si momentului de inertie
pentru diferite sectiuni cu aceeasi arie (solicitare la incovoiere) [5].
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a=—. (1.44)

La aceste sectiuni, diametrul exterior D este acelasi.
Pentru o sectiune inelara, momentul de rezistenta ¥ este:

r D'*-d* rz-D’ 4
=—- = \1-a”). 1.45
32 D 32 ( ) (143)
La sectiunea circulard plina:
r-D’
W, =——. 1.46
"= 73, (1.46)
Raportul modulelor de rezistenta:
Ll ma —-=...___H % sau%
— ~|"o 0
[~
0,8 — — "~
O, 6 \L
G |\
OJ 4 Gg \\ b
0,2 \ \
, o

01 02 03 04 05 06 07 08 09 a:%

2. © 6 00

Fig. 1.16. Valori relative ale modulului de rezistentd W, momentului de
inertie / si greutatii G pentru diferite sectiuni cu acelasi diametru exterior D
(incovoiere si rasucire) [5].

" o_a (1.47)

W,
Momentul de inertie al sectiunii inelare este:

T 4 4

I=—-(D"-d"). 1.48

a7 (143
Pentru sectiunea circulara plina:

I,=Z.p* (1.49)
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Raportul momentelor de inertie:

(1.50)

Sub aspect practic, din figura 1.16 se pot face urmatoarele constatari:
se admite ca pentru sectiunea circulara plina, Go, Wo, Io au valoarea egala
cu 1 (100%). Pentru valori a < 0,2, adicd d < 0,2-D variatia greutatii, a
rezistentei si rigiditatii este nesemnificativa. La valori @ = 0,3 — 0,6 se
constatd o reducere intensd a greutdtii si, intr-o mai micd masura, a
rezistentei si rigiditatii. La a = 0,6 greutatea este mai mica cu 40%, in timp
ce rezistenta si rigiditatea au scazut doar cu 10%. Acest raport d = 0,6-D
constituie o valoare recomandabild pentru grinzile sau arborii tubulari. La
valori a > 0,6 scaderea rezistentei si rigiditatii este rapidd, deci nu se
recomanda arbori tubulari, la care d > 0,6-D.

Exemplu: Fie o constructie, In care existd un arbore cu sectiune
circulard plina, care are diametrul D. Daca dorim inlocuirea lui cu un
arbore tubular, care sa aiba acelasi diametru exterior D, astfel incat sa
realizam o economie de material, in timp ce rezistenta sd scada cat mai
putin. In acest caz, cea mai eficienti solutie teoretic, este aceea in care
gaura din arborele tubular are diametrul limitd d = 0,6-D. Aceasta solutie
conduce la economie de material de 40% in timp ce rezistenta scade cu
numai 10%. Practic, arborele are tronsoane de diametre diferite, cu functii
diferite. Ca urmare, gaura din arborele tubular trebuie sa fie atat de mica
(sau de mare), incat si tronsonul cu diametrul cel mai mic sa aiba o grosime
a peretelui suficientd pentru ca tronsonul respectiv sa-si poatd indeplini
rolul functional (de exemplu pe el s@ se poata monta un rulment, sa se poata
prelucra un canal de pana, un filet etc.).

1.3. Elemente de precizie dimensionala si de forma

Precizia functionald a aparatelor si masinilor din mecanica fina,
fidelitatea cu care acestea transmit semnalele impune, ca o conditie
importanta pentru elementele constructive, luarea in considerare a abaterilor
pe care le introduc in fabricatie diferitele procedee tehnologice alese.

Abaterile introduse de procedeele de prelucrare pot fi: dimensionale
(abateri de la dimensiunile prescrise), geometrice (abateri de la forma
geometricd prescrisd), microgeometrice (abateri de la netezimea
suprafetei). Din aceastd cauzd la proiectarea elementelor constructive
trebuie sd tinem cont de acestea, stabilind tolerantele si precizia de
prelucrare, care sa asigure conditiile de functionare cerute. Fabricarea
elementelor constructive la gradul de precizie necesar face posibila si
interschimbabilitatea lor, adicd asigura inlocuirea elementului constructiv
fara prelucrari suplimentare (pe baza aceluiasi desen de executie).
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Se numeste interschimbabilitate (cu referintd la elementele
constructive), ansamblul principiilor constructive si tehnologice, dupa care
se executd piesa astfel incat sa poata fi montata (inlocuita sau reparatd) fara
prelucrari suplimentare.

Interschimbabilitatea a aparut din necesitatea de a se asigura o mare
productivitate procesului de montaj si de a se putea inlocui piesele fara
dificultdti. Ea se realizeazd prin anumite limite admise, de variatie a
dimensiunilor efective.

Interschimbabilitatea este conditionatd de douad categorii de factori:
factorii constructivi, care tin cont de conditiile de functionare a
mecanismelor si au drept scop marirea preciziei asamblarii, realizata prin
micsorarea limitelor de variatie a dimensiunilor, si factorii tehnologici,
care tin cont de cerintele de prelucrare si au ca scop marirea limitelor de
variatie a dimensiunilor pentru simplificarea prelucrdrii. Rezolvarea
optima a cerintelor contradictorii mentionate se face pe baza criteriilor
economice s1 in raport cu conditiile impuse de functionarea mecanismului.
Din acest punct de vedere deosebim:

- interschimbabilitatea completd, prin care se Intelege o
interschimbabilitate generald, extinsd si asupra pieselor de rezerva,
furnizate de catre fabrici; aceasta interschimbabilitate trebuie sa satisfaca
in egald masurd cerintele factorilor constructivi si tehnologici (este
potrivitd in cazul productiei de serie mare si de masa);

- interschimbabilitatea partiala, care se referd la grupe de piese care
formeaza un ansamblu sau subansamblu, valabila numai in interiorul fabricii
respective; aceastd interschimbabilitate se realizeaza si prin compensatori
constructivi, adica prin elemente, a caror pozitie se poate regla.

Utilizarea materialelor si elementelor standardizate reprezinta o
conditie, care permite nu numai o inlocuire rapida a pieselor uzate, dar si o
organizare rationald a productiei. Recomandarile de forma, dimensiuni si
calitate, prevazute in standarde pentru semifabricate sau piese, reprezinta una
din premisele ce trebuie respectate la proiectarea elementelor constructive.

La proiectarea unui aparat, la stabilirea dimensiunilor elementelor sale
constructive, legat de fidelitatea, cu care el transmite semnalul, se cer rezolvate
probleme precum: alegerea rationala a tolerantelor, calitatea suprafetelor si
interschimbabilitatea pieselor, determinarea erorilor, eliminarea sau micgorarea
jocurilor, introducerea unor elemente de reglare si compensare.

La proiectarea elementelor constructive, din cauza erorilor de
executie si de montaj, dimensiunile stabilite prin calcul nu coincid perfect
cu dimensiunile rezultate dupa prelucrare. Din aceasta cauza dimensiunilor
de calcul trebuie sa li se prescrie, la etapa de proiectare, anumite limite
(cerinte) de precizie cu care trebuie sa fie executata piesa.
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Notiuni fundamentale in domeniul tolerantelor si controlului
dimensional

Precizia dimensionald impune si procedeul tehnologic de realizare a
pieselor si are influentd directd asupra costului, care va fi cu atat mai
ridicat, cu cat precizia dimensionald va fi mai mare.

Precizia de executie std la baza interschimbabilitdtii pieselor.
Fabricarea unor piese cu acelasi fel de abateri dimensionale permite
fabricarea pieselor de schimb, in special, pentru productia de serie. Astfel
abaterile dimensionale — tolerantele — se inscriu pe desenele de executie in
vederea stabilirii tehnologiei de prelucrare.

Avand 1n vedere marea importantd a abaterilor dimensionale si
dezvoltarea cooperarii tehnice pe plan global, este adoptat sistemul ISO de
tolerante si ajustaje, unul din standardele, care reglementeaza si stabileste
terminologia utilizata, este SR EN ISO 286-1:2010 ,,Partea 1: Baze de
date, tolerante si ajustaje”:

- dimensiunea reprezinta o caracteristica geometrica liniara a piesei,
exprimatd printr-un numadr, care reprezintd valoarea numericd a formei
geometrice respective, In unitatea de masura aleasa;

- dimensiunea efectiva E reprezintd dimensiunea reala a piesei si se
determina prin masurare;

- dimensiunile limitd reprezinta cele doua dimensiuni extreme, pe
care le poate avea piesa si intre care trebuie sa se gaseascd dimensiunea
efectiva (fig.1.17): dimensiunea limitd maxima Dmax $1 dimensiunea limita
minima Dimin;

- dimensiunea nominald N reprezintd dimensiunea, fatd de care se
definesc dimensiunile limita; aceasta este o dimensiune teoretica, rezultata
din calcul, cercetare sau experimentare, si corespunde exact dimensiunii
indicate pe desen (fig.1.17,a);

- abaterea efectiva A4 reprezintda diferenta algebrica dintre
dimensiunea efectiva si dimensiunea nominala corespunzatoare:

A=E-N; (1.51)

- abaterile limita sunt cele doud abateri (superioara notata cu As si
inferioard, notata cu 4;), pe care le poate avea piesa si care sunt diferentele
algebrice 1intre dimensiunile limitd si dimensiunea nominalad
corespunzatoare:

A;=D_ —Nsi 4=D_—N. (1.52)

- linia zero este dreapta de referintda, fatd de care se reprezintd
abaterile in reprezentarea grafica a tolerantelor si ajustajelor; linia zero este
linia de abatere nula si corespunde dimensiunii nominale (v.fig.1.17);
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- abaterea fundamentala reprezinta abaterea limitd conventionala
pentru definirea pozitiei campului de toleranta fata de linia zero (fig.1.17,b);
- toleranta T reprezintd diferenta dintre dimensiunea maxima si
dimensiunea minima sau dintre abaterea superioara si abaterea inferioara:

I'=D, —-D,; T=A4,—-4; (1.53)

- campul de tolerantd reprezintd zona cuprinsd (in reprezentarea
grafica a tolerantelor) intre linia ce corespunde dimensiunii limitd maxime
si linia ce corespunde dimensiunii limitd minime (fig.1.17).

‘/ 7] e

=~
“~—Linia zero

As

Dmax
I
e

a. b.
Fig. 1.17. Notarea pe desen pentru abaterile dimensionale.

In definirea termenilor specifici folositi la studiul abaterilor
dimensionale, se considerda doua piese, asamblate prin intrepatrundere si
denumite conventional:

- alezaj: pentru piesa cuprinzatoare (suprafata interioard);
- arbore: pentru piesa cuprinsd (suprafata exterioard), chiar daca
suprafetele respective nu sunt cilindrice.

vt
R !
& N - - @ @
=y 2 10E R
@ F £ 2 T 3 3
= P o o I~ -
E x [} E
Q gl & = ©
Alezaj | | Arbore o Q \lezaj \rbo

Q
N

Fig. 1.18. Ajustaje cu joc si cu strangere.

Ajustajul rezultd din diferenta dintre dimensiunile dinainte de
asamblare a doud piese ce urmeaza a fi asamblate si cele de dupa
asamblare. Astfel deosebim trei tipuri de ajustaje:

- ajustaje cu joc (fig.1.18,a) la care Dmin alezaj > Dmax arbore;
- ajustaje cu strangere (fig.1.18,b) la care Dmax alezaj < Dmin arbore;
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ajustaje intermediare (fig.1.19) — asamblari cu joc redus si

asamblari cu strangeri mici.

5

1. Generalitati

Sistemul de ajustaje: sistemul alezaj unitar (fig.1.19,a) si sistemul

arbore unitar (fig.1.19,b).

Fig. 1.19. Sistemele alezaj si arbore unitar.
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Fig. 1.20. Pozitia cadmpului de toleranta.
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Sistemul ISO prevede 20 trepte de precizie: 01; 0; 1; 2; 3;4; ... 18 in
functie de dimensiunea nominald N. Tolerantele fundamentale: ITO1, ITO,
IT1, IT2, ... IT7 sunt destinate pentru mecanica find si de precizie; treptei
01 11 corespunde toleranta cea mai mica.

Pozitia cadmpurilor de tolerantd fata de /inia zero este simbolizata
prin una sau doua litere, de la 4 la Z, pentru alezaje (fig.1.20,a) si de la a
la z, pentru arbori (fig.1.20,b), functie de dimensiunea nominala.

Prezentarea conventionala a tolerantelor si ajustajelor

Toleranta conform STAS ISO 406-91 se inscrie pe desenul de
executie dupd cota care reprezintd dimensiunea nominald, astfel:

- prin simbolul campului de tolerantd, scris in acelasi rand cu cota si
avand aceeasi dimensiune cu cifrele cotei (fig.1.21,a pentru arbori si
fig.1.21,b pentru alezaje);

- prin valorile abaterilor limita in mm, scrise cu cifre arabe avand
dimensiunea de 0,5 — 0,6 ori din dimensiunea cifrelor cotei, dar nu mai
mica de 2,5 mm, precedatd de semnele + sau — ; valorile abaterilor au
acelasi numar de zecimale (fig. 1.22,a,b), exceptie facand abaterea egala
33075 G60K7 cu zero'(ﬁg.‘1.22,c); A .

~ . -prin simbolul campului de
tolerantd, urmat in paranteze de
valorile, in mm, ale abaterilor
limitd (fig.1.23,a,b); cand abaterile
sunt egale si de semn contrar,
valoarea se Inscrie o singura data,
in rand cu cota, precedata de

NN
MINNN

a. b. semnele + (fig. 1.23,¢).
Fig. 1.21. Simbolul cAmpului de In cazul in care la o
toleranta. dimensiune este necesara indicarea

numai a uneia din abaterile limita,
cota va fi urmata de inscriptia max pentru abaterea superioara (fig.1.24,a) si
de inscriptia min pentru abaterea inferioara (fig.1.24,b).
Daca o suprafata a unei piese cu aceeasi dimensiune nominala are
portiuni cu abateri limita diferite, limitele se reprezintd cu linie continua
subtire, fiecare portiune cotandu-se separat (fig. 1.24, c).

@307/ 111) @60K7[ 2] 60-075

I I
BN 7777
a. b. c.
Fig. 1.22. Simbolizarea cdmpului de toleranta si abaterilor limita.
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+0,012 0,020 0
@60 -0,007 5041041 4041016

/\,IH

a. b. C.
Fig. 1.23. Simbolizarea abaterilor limita.
@75, 1max @30,4min 100,)°

R R I

a. b. C.

Fig. 1.24. Dimensiuni cu o singura abatere limita si dimensiuni cu portiuni,
care au abateri limita diferite.
inscrierea tolerantelor la dimensiuni unghiulare. Abaterile limita
ale dimensiunilor unghiulare se inscriu pe desenele de executie sau de
ansamblu cu valori in grade, minute, secunde (gradele si minutele
exprimate obligatoriu prin numere intregi), precedate de valoarea
unghiului respectiv (fig.1.25,a-c).

30°10"

i (2

a.
Fig. 1.25. Simbolizarea abaterilor limita ale dimensiunilor unghiulare.

inscrierea tolerantelor la dimensiuni pe desenele de ansamblu.
Toleranta se inscrie dupa cota ajustajului, dupa cum urmeaza:

- prin simbolurile celor doua cdmpuri de toleranta, scrise sub forma
de fractie cu linia de fractie oblica (fig.1.26,a) sau orizontala (fig.1.26,b),
la numarator este simbolul cAmpului de toleranta al alezajului si la numitor
- al arborelui;

- prin inscrierea de doua ori a cotei deasupra liniei de cotd pentru
alezaj si dedesubtul liniei de cotd pentru arbore, fiecare cota fiind urmata
de valorile abaterilor limita si precedate de precizarea, la care piesd se

-0,080
+0,06
+0,02

0

@60
@60
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referd: prin denumire (fig.1.26,c) sau prin numarul de pozitie scris cu

caractere de aceleasi dimensiuni utilizate la pozitionare (fig.1.26,d).

Sistemul ISO de tolerante si ajustaje permite alegerea unei mari
varietati de campul de toleranti si ajustaje. In tabelele 1.6-1.9 sunt date o
parte din standarde necesare pentru alegerea unor cdmpuri de toleranta si
ajustaje mai des utilizate in practica.

| _ . |,-_ _,I-\ s |
| | | L |
012 |H7/h6 | @128 |  alezsj| @305, 2230,
arbore (3307, 1 @307,
a. b. C. d.
Fig.1.26. Simbolizarea abaterilor limita pe desenele de ansamblu.
| _ . |,-_ _,I-\ s |
| | | L |
012 |H7/h6 | @128 |  alezsj| @305, 2230,
arbore (3307, 1 @307,
a. b. C. d.

Fig.1.26. Simbolizarea abaterilor limita pe desenele de ansamblu.
Tabelul 1.6. Sistemul alezaj si arbore unitar SR ISO 286-1:2010.

Campuri de toleranta preferentiale si Campuri de toleranta preferentiale
ajustaje preferentiale pentru dimensiuni si ajustaje preferentiale pentru
pana la 500 mm dimensiuni pana la 500 mm
SISTEMUL ALEZAJ UNITAR SISTEMUL ARBORE UNITAR
H H H
H6 | H7 | H8 | H9 0|11 | 12 h6 | h7 | h8 | h9 | hll
a a9 all A All
b b9 bll | bl12 | B B11
c c8 | 9 cll D D8 | D11
d d8 | d9 | d10 | d10 | d11 E E7
e | e7 | e8 | €9 F F7 | F8
f7
f | f6 6 f8 | M G | G7




1. Generalitati 49

Campuri de toleranta preferentiale si Campuri de toleranta preferentiale
ajustaje preferentiale pentru dimensiuni si ajustaje preferentiale pentru
pana la 500 mm dimensiuni pana la 500 mm

SISTEMUL ALEZAJ UNITAR SISTEMUL ARBORE UNITAR

g | g5 | g6 H | H7 | H8 | H9 | H9 | H11

h | h5 | hé EZ& h9 | h10 | h11 | h12 | J 7

jli5s |6 |7 K | K7

k | k5 | k6 | k7 M | M7

m | mS | m6 | m7 N | N7

n | n5 | n6 | n7 P P7

p|p5| pé | p7 R | R7

r | 5| r6 | 17 S S7

s | s5 | s6 | s7 u | U7

t t5 t6 Z 77

u | uS | u6 | u7

v | v5 | vb

X | x5 | x6 | x7

y yo | y7

Z 26 | z7

Tabelul 1.7. Campuri de toleranta de uz general pentru dimensiuni
panda la 100 mm — ARBORI — Abateri limita ym SR ISO 286-2:2010.

Simbol

N, mm
e8 | f7 | 8 | g6 | h6 | h7 | h8 | h9 | j6 | k6 | m6 | né
- 4 | 6 | 6 | 2 0 0 0 0| +4 | +6 | +8 | +10
A8 | <16 | 20| 8 | 6 | -10 | -14| 25| 2 0| ©2 | +4
3.6 |20 ] 10| -0 | 4 0 0 0 0| +6 | +9 | +12 | +16
38 | 2| 28| -12| 8 |-12|-18| 30| 2 | +1 | +4 | +8
610 | BB s 0 0 0 0 | +7 | +10 | +15 | +19
) 47 | 28 | 35| <14 | 9 | <15 22| 3| 2 | +1 ] +6 | +10
0.1 | 32|16 |16 6 0 0 0 0 | +8 | +12 | +18 | +23
i 59 | 34 | 43 | <17 | -11 | <18 | 27 | 43| 3 | +1 | +7 | 412
18.30 | 40| 20 | 20| 7 0 0 0 0 | +9 | +15 | +21 | +28
i 73 | 41| 53| 20| 13| 21| 33| 52| 4 | +2 | +8 | +15
30050 | 0| 25| 2|9 0 0 0 0 | +11 | +18 | +25 | +33
i 89 | 50 | 64 | 25 | <16 | 25 | 39 | 62 | -5 | +2 | +9 | +17
so.g0 | 60 | 30 | 30 | -10 0 0 0 0 | +12 | +21 | 430 | +39
106 | -60 | 76 | 29 | <19 | 30 | <46 | <74 | -7 | +2 | +11 | +20
80-120 | 72 | 36 | 36| -12 0 0 0 0 | +13 | +25 | +35 | +45
126 | <71 | 90 | 34 | 22 | 35 | 54 | 87 | -9 | +3 | +13 | +23
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Tabelul 1.8. Campuri de toleranta de uz general pentru dimensiuni
pana la 100 mm — ALEZAJE — Abateri limita um SR ISO 286-2:2010

Simbol

N, mm
E7 | F7 | F8 | G7 | H6 | H7 | H8 | H9 | J7 | K7 | M7 | N7
o3 +24 | +16 | +20 |+12 | +6 |[+10 |+14 | +25 | +4 01]-2|-4
+14 | +6 | +6 | +2 0 0 0 0| -6 |-10|-12 |-14
3.6 +32 | +22 | +28 |+16 | +8 |[+12 |+18 [ +30 | +6 | +3 0 | -4
+20 | +10 | +10 | +4 0 0 0 0 -6 | -9 |-12|-16
6-10 +40 | +28 | +35 |+20 | +9 |[+15 |+22 | +36 | +8 | +5 0| -4
+25 | +13 | +13 | +5 0 0 0 0 (-7 |-10|-15 | -19
10- 18 +50 | +34 | +43 |+24 | +11 | +18 |+27 | +43 [+10 | +6 0| -5
+32 | +16 | +16 | +6 0 0 0 0O -8 |-12|-18 | -23
18 - 30 +61 | +41 | +53 | +28 | +13 | +21 |+33 |+52 | +12 | +6 0 -7
+40 | +20 | +20 | +7 0 0 0 0 -9 |-15]-21|-28
30- 50 +75 | +50 | +64 | +34 | +16 | +25 | +39 | +62 | +14 | +7 0 | -8
+50 [ +25 | +25 | +9 0 0 0 0 | -11 | -18 | -25 | -33
50 80 +90 | +60 | +76 | +40 | +19 | +30 | +46 | +74 | +18 | +9 0 |-9
+60 | +30 | +30 | +10 0 0 0 0 |-12 | -21 |-30 | -39
0= 120 +107 | +71 | +90 | +47 | +22 | +35 | +54 | +87 | +22 | +10 0 |-10
+72 | +36 | +36 | +12 0 0 0 0 |-13 | -25 | -35 | 45

Tabelul 1.9 - Tipul si domenii de aplicare ale ajustajelor.

slmb?lul. ] Tip }ll q Domeniul de aplicare
ajustajului ajustajului
Asigurarea unei anumite elasticitati necesare a
HS8/a9, H11/all, pieselor in conditii de solicitiri si mediu
H8/b9, Jocuri foarte | nefavorabile. Asigurarea montarii usoare. Joc redus
H11/b11, mari dacad arborele se incalzeste mul mai mult decat
H12/b12 alezajul (de exemplu ajustajul H7/c8 la tija supapei

in bucsa de ghidare la motoare cu ardere internd).

Lelfife S Sk es Asamblari mobile in masini grele (de exemplu,

H9/d10, T - 9 .
H10/d10 Jocuri mijlocii | roti libere pe arbore, lagare de alunecare in
H11/d1 1’ turbine, masini de indreptat, laminoare).

Arbori in lagare de alunecare cu lubrefiere
abundentd, mult distantate intre ele sau arbori in
mai mult de doua lagare (de exemplu, H6/e7 la
arborele cotit si axul cu came in lagérele lor la
motoarele cu ardere internd, lagarele
turbogeneratoarelor, motoarelor electrice mari).

H6/e6, H7/e8,

HS/c9 Jocuri mijlocii
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Simbolul
ajustajului

Tipul
ajustajului

Domeniul de aplicare

Ho/t6, H7/fo,
H7/£7, H8/18,
H9/9

Jocuri mici

Arbori 1n lagidre de alunecare cu lubrefiere
normald cu ulei sau unsoare, functionand la
temperaturi medii (de exemplu lagare Ila
reductoare de turatie, motoare electrice mici,
pompe, mecanisme mijlocii si usoare, roti dintate
libere pe axe fixe, tije de tacheti in ghidajul lor,
mecanisme de cuplare).

Ho/k6, H7/k6,
H8/k7

Ajustaje
intermediare
cu strangere

probabila mica

Asamblari precise cu montaj usor. Asigurarea
lipsei de vibratii (de exemplu, boltul pistonului
in piston, bucsele cu ghidare de cuplare pe arborii
cutiilor de viteza).

H6/m5, H7/mé6,
H8/m8

Ajustaje
intermediare
cu strangere

probabild mai
mica

Forta de montare redusd in cazul strangerii
probabile, dar apreciabild in cazul strangerii
maxime. Asamblari foarte precise cu joc limitat
la minim (de exemplu, came pe ax, suruburi cu
tija de centrare).

H6/n5, ajustaj
cu strangeri

Asamblari foarte precise fard joc, insd fara

foarte mici strangeri prea mari
(pentru D >3 gerp '
mm)
H6/15, H7/n6,
H8/n7 H7/m6, H8/m7
. aJustaJ.e Asamblari ,strAnse”. Daca suprafetele in contact
intermediare . . e ’ .
. .. | sunt lungi, erorile de rectilinitate sau coaxialitate
cu joc probabil o oy N ..
contribuie la marirea strangerii.
extrem de
redus
Fixarea pieselor la solicitari reduse sau in cazul
unui element suplimentar de fixare (pene etc).
H7/p6 — Montarea si demontarea fard pericol de
ajustaj cu deteriorare. Ajustaj tipic cu strangeri obisnuite la
strangeri mici | piese de otel si fonta sau otel si alama (de
(pentru D >3 | exemplu roti fixate pe arbori sau butuci, cuzineti
mm) in lagare. La piese din aliaje usoare strangerea e
Hé/p5, H7/p6, prea redusd pentru a asigura fixarea
HS8/p7 corespunzatoare.
Ho6/pS — N . . o .
. b . Ca la H7/p6, 1nsa o executie mai precisa (deci
ajustaj cu . =
: . . . | maiscumpa).
stranger1 mici
H8/p7 -
ajustaj Se foloseste rar.

intermediar
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Simbolul
ajustajului

Tipul
ajustajului

Domeniul de aplicare

Hé6/g5, H7/g6

Jocuri foarte

Asamblari mobile numai la mecanisme de
precizie cu solicitari foarte reduse. Asamblari

H6/j5, H7/j6,
H8/j7

cu joc probabil
foarte mic sau
Intr-un numar
redus de
cazuri — cu o
slaba strangere
probabila

mici fixe de pozitionare a elementelor (de exemplu

stifturi de centrare, surubul capului de bield).
Asambldri fixe cu pozitionarea precisi a
Eg//hhg’ Eg//lﬁg’ Joc minim elem‘entelor..Asambléri mqb.ile cu ghidare foarte
H9’ /ho ’ ol 2 precisa, cu ajustaje de precizia 5 — 7 (fie ex?mplu
H10 /hlb e probabil’ supape comandate cu arc, a}rtlculggn . in
H11/h1 1’ foarte mic mecanisme ﬁnale). .Lan‘,am Qe dimensiuni la
H12 /h12’ montarea in sir a mai multor piese (de exemplu,

roti dintate pe axul cutiei de viteza).
Ajustaje
intermediare

Asamblari fixe cu montare si demontare usoara a
pieselor si joc limitat (de exemplu, roata melcata
pe arbore, capace in corpuri, coroane de roti
dintate fixate cu suruburi pe capul rotii, centrarea
semicuplajelor).

Ho/r5, H7/x6,
H8/r7

H7/r6 — ajustaj
cu strangeri
mijlocii

Fixare ,,mijlocie” la piese din metale feroase si
fixare usoara la piese din metale neferoase (de
exemplu, bucse presate in lagare, ghidaje, capete
de biela, fixarea rotoarelor de pompa de arbore).

H6/r5 — ajustaj
cu strangeri
mijlocii

Asemanator cu H7/r6, insa o executie mult mai
precisd (mai scumpa).

HS8/r7 — ajustaj
intermediar
pentru D < 100
mm sau ajustaj
cu strangere
pentru D >
100mm

Strangerea minima extrem de redusa aproape de
Zero.

Hé/s5, H7/s6,
H8/s7

Ajustaje cu
strangeri mari

Strangeri apreciabile (in special la H6/s5 si
H7/s6).La dimensiuni mari, montarea se face
prin incédlzirea alezajului sau racirea arborelui.
Asamblari cu strangeri mari permanente sau
nepermanente (de exemplu manetoul in manivela
arborelui cotit, cdmasa de cilindru 1n cilindrul
motoarelor).
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Simbolul Tipul

ajustajului ajustajului LTSI BETIGEIS

Asamblari permanente de piese din otel si fonta,
supuse la solicitari apreciabile, asigurand fixarea
Ajustaje cu fara masuri suplimentare (de exemplu, scaunul
Hé6/t5, H7/t6 strangeri supapelor in chiulasa motorului, semicuplaje
foarte mari fretate pre arbore, roti dintate mari, supuse la
momente de torsiune apreciabile si montate
permanent pe arbore sau butuc.

Strangeri de ordinul 1/1000 din diametru.
Montarea se face prin presare cu presa, prin

Ajustaje cu N . . . s
Justay masuri speciale de lubrifiere sau la dimensiuni

Hé6/u5, H7/u6, strangeri ) . C -
mai mari, prin incélzirea alezajului sau racirea
H8/7 extrem de . N - . . <
mari arborelui. Stringerea maxima trebuie verificata

prin calcul pentru a se evita suprasolicitérile (de
exemplu roata de locomotiva pe osia ei).

Hé6/v5, H7/v6,
H6/x5, H7/x6,
HS8/x7, H7/y6,
H8/y7, H7/z6,

H8/z7

Abaterile de forma si de pozitie

In timpul prelucrarilor inevitabil apar abaterile de la forma
geometricad (proiectatd) a pieselor. Din punctul de vedere al rolului
functional al piesei, abaterile de forma si pozitie reciproca a suprafetelor
trebuie pastrate in anumite limite, care sunt standardizate. Tolerantele de
forma si pozitie se inscriu pe desene numai dacd sunt necesare pentru
asigurarea functionalititii pieselor respective. In cazul in care nu se indici
pe desene, tolerantele de forma si pozitie se incadreaza in tolerantele
dimensionale admise.

Pentru inscrierea tolerantelor de formad si pozitie se utilizeaza
simbolurile din tabelul 1.10, conform SR EN ISO 1101:2017 ,,Specificatii
geometrice pentru produse (GPS). Tolerare geometrica. Tolerante de
forma, de orientare, de pozitie §i de bataie”. Datele privind tolerantele de
forma si de pozitie se inscriu intr-un dreptunghi, Tmpartit in doud
(fig.1.27,a) sau trei (fig.1.27,b) cédsute, trasate cu aceeasi grosime ca
grosimea scrierii utilizate pe
desen. In casute se indica datele
in urmatoarea ordine:
simbolurile tolerantei; valoarea
tolerantei, Tn mm; litera de
indicare a bazei de referinta,

Ajustaje speciale, fard recomandari cu caracter
general. Strangerile trebuie analizate de la caz:
strangerea minima sa asigure transmiterea fortei
sau momentului, strangerea maxima sa nu dea
suprasolicitari in piese.

Ajustaje cu
strangeri cu
caracter
special

a. b.

Fig. 1.27. Casutele in care se inscriu
abaterile.
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daca este necesar. Dimensiunile cifrelor si literelor utilizare sunt aceleasi
cu cele utilizate la cotare.

Tabelul 1.10. Simbolizarea abaterilor de forma si de pozitie.

Denumirea abaterilor de forma Simbol grafic

Toleranta la rectilinitate —

Toleranta la planietate -
Toleranta la circularitate O
Toleranti la cilindricitate 1O/

Toleranta la forma data a profilului M
Toleranta la forma data a suprafetei o
Denumirea abaterilor de pozitie Simbol grafic
Toleranta la paralelism /
Toleranti la perpendicularitate 1
Toleranta la Inclinare z
Toleranta bataii radiale si a bataii frontale 7
Tolerantd la coaxialitate si la concentricitate ©
Toleranta la simetrie =
Toleranta la intersectare &
Toleranta la pozitia nominala &)

Reguli privind inscrierea pe desene a tolerantelor de forma si
pozitie. Vom trece 1n revistd regulile de baza pentru inscrierea pe desene
a tolerantelor de forma si pozitie:

a. Dacd nu se specifica, toleranta este valabila pe toatd lungimea
suprafetei, la care se referd, iar In caz ca toleranta se refera doar la o anumita
lungime, se indicd, in casuta a doua (printr-o linie nclinatd), dimensiunea
lungimii (fig.1.28,a) sau dimensiunea suprafetei respective (fig.1.28,b);

v
— 10,01/ 100 /_710,1/200x100 0,05/100

a. b. C.

Fig. 1.28. Reguli de inscriere pe desene a tolerantelor de forma si pozitie.

b. In cazul cand se inscrie toleranta pentru toatd lungimea (suprafata)
datd, dar este necesara limitarea pe o anumita lungime (suprafatd), casuta a
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doua se imparte in doua, 1n partea de sus se trece toleranta generala si in partea

de jos toleranta, care limiteaza lungimea (suprafata) respectiva (fig.1.28,¢);
c. Daca prescriem o toleranta fara a indica o baza de referinta, aceasta se

aplicd la toate suprafetele paralele cu suprafata, pe care am indicat toleranta;
d. Cand zona tolerantei

este circulara sau cilindrica, se @ @0.04 @ R0,2
inscrie semnul ¢ inaintea

tolerantei (fig.1.29,a); a. b.
e. Cand se folosesc abateri  Fig. 1.29. Reguli de inscriere pe desene
limitai de pozitie, valoarea a tolerantelor de forma si pozitie.

abaterii se scrie precedata de litera R (fig.1.29,b);

f. Tolerantele de pozitie dependente se noteaza prin inscrierea
semnului M, astfel:

- dupa valoarea tolerantei, daca toleranta de pozitie este dependenta de
abaterile efective ale dimensiunii elementului la care se refera (fig.1.30,a);

- dupa litera de identificare a bazei de referintd, daca toleranta de
pozitie este dependentd de abaterile efective ale dimensiunii bazei de
referinta (fig.1.30,b);

- dupa valoarea si dupa litera de identificare a bazei de referinta,
cand toleranta de pozitie este dependentd de abaterile efective ale
dimensiunii elementului la care se refera, respectiv de abaterile efective
ale dimensiunii bazei de referinta (fig.1.30,¢);

© 2005 @| A| |©| 2005 [A@) /1% @ A@

a. b. c.

Fig.1. 30. Tolerante de pozitie dependente.
g. Cotele care determind pozitia nominald a elementelor, pentru care
se prescriu tolerantele de pozitie, nu se noteazd dimensional si se
incadreaza intr-un patrat (dreptunghi) (fig.1.31).

a. b.
Fig. 1.31. Tolerante de pozitie pentru cotele care determina pozitia nominala.
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Indicarea suprafetei la care se refera toleranta. Suprafata, la care
se refera toleranta, este indicata cu o linie de indicatie (dreapta sau franta)
terminatd cu o sdgeatd pe suprafata respectiva, avand in cealaltd parte
dreptunghiul cu datele privind tolerantele de forma sau pozitie (fig.1.32).
Capatul liniei de indicatie terminat cu o sdgeatd se poate sprijini:

- pe o linie de contur (fig.1.32,a) sau pe o linie ajutatoare (fig.1.32,b),
dar nu in dreptul liniei de cotd, dacd toleranta se referd la profilul sau
suprafata respectiva;

- pe o linie ajutdtoare in prelungirea liniei de cotd dacd toleranta se
refera la axa de simetrie sau la planul de simetrie al intregii piese (fig.1.32,¢);

- pe axa (planul) de simetrie a piesei, dacd toleranta se refera la aceasta
axa (plan) (fig.1.32,d,e).

Abaterea de forma sau de pozitie se masoara in directie paraleld cu
cea indicata de sageatd (fig.1.33.,a-c), iar daca zona tolerantei nu este
circulara sau cilindrica, latimea acesteia este in directia sagetii.

In cazul in care abaterea de forma sau de pozitie se refera numai la o
portiune limitata a elementului, conturul respectiv se dubleaza cu o linie —
punct groasa si se coteaza separat (fig.1.33,d).

Indicarea bazei de referinti. Baza de referintd se indica printr-o
linie de indicatie (dreapta sau frantd), terminatd cu un triunghi nnegrit
(fig.1.34), care are o latura sprijinita pe:

- o linie de contur (fig.1.39,a) sau linie ajutatoare (fig.1.34,b), dar nu
in dreptul liniei de cotd (daca baza de referinta este suprafata respectiva);

d. e.

Fig. 1.32. Indicarea suprafetei la care se refera toleranta.



1. Generalitati 57

30| 75

a. b. T C. d.

Fig. 1.33. Reguli de inscriere pe desene a tolerantelor de forma si pozitie.

- o linie ajutatoare, 1n dreptul liniei de cota, daca toleranta se refera
la axa de simetrie sau la planul de simetrie al intregii piese (fig.1.34,c);

- axa (planul) de simetrie a piesei, daca toleranta se refera la aceasta
axa (plan) (fig.1,34,d).

Cand dreptunghiul cu datele referitoare la tolerantele de forma si de
pozitie nu poate fi legat direct de baza de referintd, pentru ca ar dauna
claritatii citirii desenului tehnic, se indicad baza de referintd separat,
notandu-se cu o literd incadratd intr-un patrat, care se leagd de baza de
referinta cu o linie de indicatie terminatd cu un triunghi innegrit (fig. 1.35).
In acest caz, in cea de-a treia cisutd a dreptunghiului cu date se va trece

litera respectiva.

a. b. C. d.

Fig. 1.34. Indicarea bazei de referinta.

Daca nu este necesar sa
se precizeze care dintre cele
doua elemente corelate I

pentru o tolerantd de pozitie
este baza de referinta,

triunghiul innegrit se
inlocuieste cu o sdgeata ‘
(fig.1.36).

Cand toleranta de
forma sau de pozitie se refera
la doud sau mai multe elemente ale piesei, se indica toate bazele de
referinta (fig.1.37).

Fig. 1.35. Indicarea bazei de referinta.
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Fig. 1.36. Indicarea bazei de referinta.

Rugozitatea suprafetelor
In procesul tehnologic de obtinere a unei piese nu intotdeauna
suprafetele rezultate au o forma perfect pland, ci reprezintd unele
neregularitdti, care nu se observa cu ochiul liber. Daca considerdm o
sectiune printr-o piesd (marita la microscop, fig.1.38), putem observa
neregularitdtile profilului suprafetei reale.
Terminologia generala, prevazutd de SR ISO 468-98, cuprinde:
suprafata reala, cea care limiteaza piesa si o separd de mediul
inconjurdtor; supra-fata efectiva, apropiatd suprafetei reale, obtinuta prin

Fig. 1.38. Neregularitatile profilului suprafetei
reale.

Fig. 1.37. Indicarea bazei de referinta.

masu-rare. Daca se
sectioneaza aceste
suprafete cu  plane
proiectante se obtine
profilul geometric
(ideal) si profilul efectiv
(masurat). in SR ISO
468-98 se defineste
rugozitatea ca fiind

ansamblul
neregularitatilor  unei
suprafete care nu sunt
abateri de la forma
geometrici a  piesei.
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Rugozitatea suprafetelor se masoara In micrometri si se determina cu
ajutorul unor aparate de masurare speciale.

Rugozitatea se exprima prin urmatorii parametri de profil:

Abaterea medie a neregularitatilor, notatad cu R., care reprezintd
valoarea medie a ordonatelor yi, y2, ... yn1, yn (fig.1.39,a) punctelor
profilului efectiv fata de linia medie a profilului:

1 4 1 i=n
R = YJ. ydx sau, aproximativ R, = —Z V. (1.54)
B nio

Fig. 1.39. Abaterea medie Ra si Tnaltimea medie R..

Inaltimea medie, notati cu R:, diferenta intre media aritmetici a
ordonatelor y celor mai Tnalte cinci proeminente si a celor mai de jos cinci
goluri ale profilului efectiv, de la dreapta paralela cu linia medie si care nu
intersecteaza profilul (fig.1.39,b), calculata pe o lungime /, astfel:

R =[(R+R,+R+R,+R)—(R,+R,+R +R+R,)]/5.

Datele privind starea suprafetelor se indicad pe desenele de executie,
in cazul in care sunt indispensabile pentru asigurarea calitatii functionale
si aspectului piesei, considerdndu-se cd se reprezintd starea finitd a
suprafetei  respective  (inclusiv  tratamentele termice, acoperiri
electrochimice), insad inainte de vopsire sau acoperiri decorative.

Inscrierea pe desen a rugozititii se
face conform SR EN ISO 21920-1:2022

wSpecificafii geometrice pentru produse . 60° o o
(GPS). Starea suprafetei: Profil. Partea 1: 'O ¢ o U
Indicare a starii suprafetei”, utilizandu-se T
simbolul de baza (fig.1.40) sau simbolurile

derivate in cazul obligativitatii prelucrarii Fig.1.40. Simbolul

prin indepirtare de material (fig.1.41,a) sau rugozitatii.

mentinerea suprafetei in starea obtinutd initial (fara indepartare de
material, fig.1.41,b). Cand sunt necesare si prescriptii suplimentare, in
afara indicarii parametrului de profil, se completeaza simbolurile din
fig.1.40-1.41,a,b conform fig.1.41,c-e.
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7

T T, T T e 7
a. b. C. d. e.

Fig. 1.41. Simboluri derivate ale rugozitatii.

Simbolurile se traseazd cu linie de aceeasi grosime cu linia utilizata
pentru inscriptionarea cotelor pe desenul respectiv si au dimensiunile indicate
in figura 1.40, unde / este dimensiunea nominald a scrierii folosite la cotare.

Parametrul de profil se indicd prin inscrierea valorii numerice a
acestuia, gm, dupa cum urmeaza:

- cand parametrul de profil ales este R4, se indicd doar valoarea lui
(fig.1.42,a);

- cand parametrul de profil este R: sau Rmax, s indicd valoarea sa
precedata de simbolul parametrului respectiv (fig.1.42,b,¢).

50...55HRC strunjit fin turnat
W RZW Rmaw 32/ 1,6 / 6/7
o . S S " CFSII S SIS LTSS <, ” <, ”
a. b. C. a. b. C.
Fig. 1.42. Fig. 1.43.

Daca in afara parametrului de profil mai sunt necesare si alte date
referitoare la starea suprafetei respective, acestea se noteaza ca in fig.1.43,a-c.

Indicatiile inscrise in jurul simbolului de rugozitate trebuie sa poata
fi citite de jos si din dreapta desenului (fig.1.44), fara a fi intrerupte sau
intretdiate de linii de cota sau de linii ajutdtoare.

Ei cromat

Fig. 1.45.
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Simbolurile pentru notarea starii suprafetelor se amplaseazd dupa
caz, direct pe liniile de contur, pe linii ajutatoare trasate in prelungirea
liniilor de contur sau prin intermediul unor linii ajutatoare, terminate cu o
sageata (fig.1.44-1.45).

In tabelul 1.11 sunt prezentate alte recomandari privind prescrierea
rugozitatii suprafetelor pieselor in constructia de masini [6].

Tabelul 1.11. Recomandari privind alegerea rugozitatii
suprafetelor.

Ra, um Exemple de utilizare

Suprafete supuse la frecare si de uzura carora depinde precizia
0,2 de lucru a mecanismului: suprafetele lagarelor la arbori cotiti
si la arbori cu cama, fusuri de manivela.

Suprafete cu uzura redusd la viteze si presiuni de contact
mijlocii, suprafete de centrare, suprafete ce urmeaza sa fie
acoperite galvanic, suprafete de alunecare la pene, suprafata
cilindrica a pistoanelor si fusurilor, suprafete de etansare.

0,4

Suprafete cu uzura redusa la viteze si presiuni de contact reduse
la forte axiale, suprafete de centrare, de etansare cu pasla,
suprafete de alunecare la pene paralele, cuzineti rectificati,
piulite la transmisii cu filet.

0,8

Suprafete de ghidare si de centrare la miscari periodice,
suprafete ale alezajelor gaurilor de alunecare, suprafete la
arbori si alezaje la reductoare, suprafete de contact la carcase
din fonta.

1,6

Transmisii cu uzurd redusa, fusuri si lagire de transmisii
normale, gauri de centrare, suprafete laterale pe flancurile
danturii rotilor melcate, conice si de lant, ale filetelor si
canalelor rotilor pentru curele trapezoidale.

3,2

Suprafete de contact nesolicitate si fara centrare, suprafete
6,3 exterioare, suprafete la etansari cu garnituri nemetalice, filetele
la toate organele de asamblare uzuale si semi-precise.

12.5: Suprafete de contact grosolane, fara miscare, folosite ca
7 suprafete de asezare la piesele mari si grele, suprafete cu

25 conditii de aspect, piese turnate in cochilii.
50): Suprafete grosolane, neprelucrate, curdtate, folosite la piese
10(’) turnate, suprafete forjate, laminate, matritate, debitate,

ambutisate, gauri fara importanta.
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1.4. Materiale utilizate in constructia aparatelor

O etapd importantd pentru alegerea conditiilor tehnologice optime
reprezintd alegerea materialelor, - o etapa importantd si dificild in
proiectarea elementelor de mecanicad find, cu toate cd in acest domeniu
costul materialului este, in general, redus In comparatie cu costul manoperei.

Din punct de vedere tehnologic, la alegerea materialelor trebuie luata
in vedere si posibilitatea de prelucrare a acestora, dupd caz, prin turnare,
presare, laminare, stantare, aschiere, precum si capacitatea materialului de
a lua forma, prin acoperiri chimice si galvanice, straturi rezistente la
coroziune si la alti agenti ai mediului.

In toate etapele de proiectare, la alegerea materialului mai trebuie
avut in vedere si criteriul economic, urmarindu-se costul acestuia si faptul
daca este sau nu este deficitar.

In functie de caracterul productiei (de masa, in seriec mai mica),
raportul dintre costul materialului si cel al prelucrarii variaza. Astfel, in
productia de masd, datoritd automatizarii si mecanizarii proceselor de
productie, costul prelucrarii devine mic fata de cel al materialului, desi
piesele de mecanicad fina necesitd putin material. Cu toate acestea, este
nerecomandabil sa se incerce reducerea cheltuielilor de productie prin
folosirea unor materiale mai ieftine, de calitate inferioara, deoarece
rezultatele mecanizarii si automatizarii productiei sunt conditionate de
utilizarea unor materiale omogene, atat dimensional cat si din punctul de
vedere al proprietatilor tehnologice.

In mecanica fini se folosesc aproape toate materialele cu valoare
industriala. Astfel, se utilizeaza materiale feroase, materiale neferoase si
aliajele lor, materiale plastice, materiale compozite precum si multe alte
materiale (produse ceramice, pietre pretioase, sticla, cauciuc, lemn, hartie).

Oteluri. Proprietatile Proprietati de baza

Din grupa materialelor feroase se utilizeaza otelurile carbon de uz
general pentru constructii, oteluri carbon de calitate si otelurile carbon
superioare pentru constructii de masini, oteluri aliate si oteluri aliate
superioare pentru constructia de masini, oteluri carbon pentru scule, oteluri
pentru arcuri, oteluri pentru prelucrat pe masini-automate, oteluri pentru
rulmenti, precum si fonta cenusie de rezistentd (STAS 1458-87 ,,Fonte si
oteluri. Determinarea continutului de carbon total”).

Otelurile moi si extra moi (cu continut de carbon sub 0,2%) se folosesc
pentru piese ce se prelucreaza la rece si care nu necesitd o rezistentd inalta
(de exemplu, suruburi obtinute prin rulare, nituri) sau in circuite magnetice,
carora nu li se impune o viteza mare de actionare ori gabarit redus, aceste
oteluri avand o remanenta magnetica scdzutd. Pentru piese, care necesita o
rezistentd mai mare, aceste oteluri pot fi carburate sau nitrurate.
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Otelurile carbon cu continut mai ridicat de carbon se folosesc in
constructia elementelor de mecanica fina, la care se cere o rezistentd mai
inaltd, fara a se recurge la tratamente termice sau termochimice. Astfel,
rotile dintate pot fi executate din OL70 (OLCSS5), daca se urmareste o
prelucrare precisd si rezistenta dintilor fard un tratament termic, care ar
putea provoca deformarea acestora. Totusi, trebuie mentionat faptul cd
aceste oteluri nu sunt usor de prelucrat, sculele folosite uzandu-se mai
rapid dect cele folosite in cazul otelurilor cu continut scizut de carbon. In
aceste conditii este preferabil ca acele piese la care intereseaza duritatea
superficiald, s fie executate din oteluri cu continut scazut de carbon,
nitrurate sau cianurate.

Otelul pentru prelucrat pe masini-automate (cu continut scazut de
carbon, in mediu 0,1% si continut ridicat de fosfor) este livrat sub forma de
bare drepte trase precis. Prelucrarea pe strunguri automate este facilitatd de
fragilitatea aschiilor ce pot fi, astfel, eliminate mai usor. In acelasi timp,
barele din otel pentru prelucrat pe masini automate se livreaza la diametre
destul de strans tolerate, deoarece, in tehnologia de precizie, acestea
ghideaza pe diametrul exterior si in acest mod se poate limita imprecizia de
prelucrare (pe unele strunguri chiar la 10 um). Este important de precizat ca
otelurile pentru prelucrat pe masini automate, desi au un continut redus de
carbon, este impropriu pentru prelucrarea la rece, fiind fragile.

In tehnologia de precizie, acest otel se foloseste la elemente de tipul
arborilor, suruburilor, piulitelor si rotilor dintate.

Otelul cu continut Tnalt de carbon (1% C — otel-argint) tras la rece,
este folosit pentru arbori, roti dintate si alte elemente active expuse la
uzare, precum $i in toate cazurile, in care este necesara o duritate mare ce
nu se poate obtine cu oteluri pentru prelucrat pe masini automate. Piesele
realizate din aceste oteluri sunt, de reguld, supuse tratamentului termic
pentru a le mari duritatea desi, uneori, aceasta poate provoca o deformatie
apreciabila.

Tablele din otel carbon pot fi folosite pentru carcase, suporti, si alte
piese de o mai mica importantd functionald. Totusi, utilizarea lor este, In
majoritatea cazurilor neeconomicd, deoarece, desi materialul este ieftin,
carcasele trebuie chituite si lustruite inainte de vopsire ori numai lustruite
inainte de galvanizare. Aceste operatii urcd considerabil costul de
fabricatie.

Otelurile aliate si otelurile aliate superioare pentru constructia de
masini se utilizeazd adesea in mecanica fina, in special, cele care au ca
principale elemente de aliere cromul si nichelul in diferite procente, atat
variantele cu continut ridicat de carbon (care necesitd un proces de
carburare) cat si in variantele cu continut ridicat de carbon (care se célesc
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dur pentru ca au o viteza critica de cdlire scazutd si pot fi usor durificate
complet, de obicei prin cilire in ulei). In consecinti, otelurile aliate sunt
cu mult mai putin deformate de tratamentul termic decét otelurile carbon,
aceasta concluzie fiind de mare importanta in cazul pieselor mici si precise,
a caror prelucrare ulterioara calirii este dificila si, uneori, imposibila din
cauza dimensiunilor mici si a formei complicate.

Dintre otelurile aliate, cele nitrurate capata, in urma tratamentului
termochimic, un strat superficial foarte dur si rezistent la uzura. Acestea
suferd o deformare foarte usoara in timpul nitrurarii, deoarece temperatura
procesului este joasa (sub punctul Curie). Din acest motiv, aceste oteluri
sunt recomandate pentru piese foarte precise.

Otelurile inoxidabile cu continut de crom intre 12% si 14% sunt
folosite pentru piese, ale caror suprafete de lucru trebuie sa fie rezistente
la coroziune (de exemplu Intr-o climd umeda, tropicald). Totusi, nu trebuie
neglijat faptul ca otelurile inoxidabile sunt cu mult mai greu de prelucrat
decat otelurile carbon si, mai ales, decat cele pentru prelucrat pe masini
automate. In plus, ele nu sunt complet inoxidabile, rezistenta la coroziune
crescand cu calitatea suprafetei. Piesele executate din oteluri inoxidabile
trebuie sa fie lustruite, ceea ce este costisitor, In special daca acestea sunt
de dimensiuni mici si complicate ca forma. In aceste cazuri trebuie luata
in considerare posibilitatea de a executa piesele din otel carbon si a le
acoperi galvanic, cu un strat de metal dur, neporos (de exemplu nichel).

Oteluri austenitice inoxidabile sunt rezistente la acizi si se utilizeaza la
realizarea diafragmelor, membranelor si a unor piese de ambutisare adanca.

Otelurile si aliajele feroase speciale pentru electrotehnica sunt moi
din punct de vedere magnetic, de aceea sunt utilizate pentru circuite
magnetice In dispozitive electrice mici. Acestea sunt oteluri cu continut
scazut de carbon (0,03%-0,04% C), care sunt caracterizate de un camp
magnetic coercitiv mic sau oteluri silicioase ce imprima circuitului
magnetic pierderi reduse in fier. Otelurile electrotehnice cu continut redus
de carbon pot fi usor prelucrate la rece si, de aceea, se folosesc in
tehnologia de precizie la executia pieselor ce necesitd deformari mari in
procesul de productie.

Metale neferoase si aliajele lor. Proprietatile de baza

Materialele neferoase utilizate Tn mecanica find sunt: aluminiul,
cuprul, magneziul, zincul si aliajele lor. Se folosesc aliaje de aluminiu,
cupru-zinc (alame), cupru-staniu (bronzuri cu staniu), cupru-aluminiu
(bronzuri cu aluminiu), de antifrictiune pe baza de staniu, plumb, aluminiu
(STAS 202-80).

Aliajele cupru-zinc se mai numesc alame dacd au un procent mai
mic de 72% cupru si fombacuri daca au mai mult de 80% cupru. Alamele
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moi, rezistente la tractiune, continand 58% cupru si 2% plumb sau 63%
cupru si 1,5% plumb (CuZn36Pb1 si CuZn40Pbl), sunt usor de prelucrat
chiar si pe masini automate, avand aschiile casante. Tablele de alama sunt
utilizate pentru executarea placilor de baza ale mecanismelor de precizie,
de exemplu pentru angrenaje, fusurile arborilor acestora fiind lagaruite
direct in tabla, deoarece alamele cu plumb sunt bune materiale
antifrictiune. Din table de alama se pot executa roti dintate de modul mic
(pentru mecanicd find), deoarece frezarea dintilor nu lasd aproape de loc
bavuri. Daca totusi acestea apar, sunt suficient de mici si subtiri incat pot
fi indepartate printr-o operatie de decapare in solutie acidad, dantura
ramanand practic neatinsd. Aceste materiale nu pot fi, totusi, folosite n
procese tehnologice de deformare la rece, deoarece fragilitatea lor
caracteristicd conduce la fisuri.

Alama binara cu 63% cupru este un material maleabil, potrivit pentru
operatii de deformare la rece si care poate fi durificat prin compresiune,
valoarea duritatii obtinute fiind inferioard celei a bronzurilor cu plumb.
Aschiile obtinute la prelucrare sunt insd continue si nsotite de formarea
unor bavuri mari si maleabile si, din aceastd cauzd, materialul nu poate fi
folosit pentru roti dintate, mai ales pentru cele de modul mic sau foarte
mic, deoarece ncercarea de a indeparta bavurile, mecanic sau chimic, nu
da rezultate.

Elementele elastice greu incarcate, cu sageti de lucru foarte mari, se
realizeaza din aliajul cupru-beriliu (bronz cu beriliu), un aliaj costisitor cu
2% beriliu, tratat termic.

Bronzurile turnate in piese, de exemplu cel cu 85% cupru, 5% staniu,
5% zinc s1 5% plumb, sunt aliaje bune pentru lagare, din ele realizdndu-se
elementele fixe de alunecare (cuzinetii, ghidajele, etc.).

Aluminiul tehnic (practic 99 ... 99,9%), recopt, este foarte moale si
maleabil. Poate fi prelucrat la rece pentru a face piese de masa mica, cum
ar fi: discuri numerice, cilindri, armaturi, carcase sau indicatoare. Pentru a
le mari rezistenta superficiala la uzare si coroziune, aluminiul si aliajele
sale sunt supuse procesului de oxidare artificiala (electroliticd sau
chimicd), eloxarea. Stratul subtire de oxid de aluminiu este foarte dur
(oxialuminiul denumit si alumina este unul dintre cele mai dure materiale)
si poate fi colorat diferit si placut in procesul electrochimic.

Aliajele de aluminiu, turnate in piese, au drept component principal
siliciul, care le asigurd o buni fluiditate. In mecanica fini se folosesc
numeroase aliaje de aluminiu turnate cu diferiti componenti si, deci,
proprietati, din care se fac carcase, cadre, suporti, manere si alte elemente.
Ca procedee tehnologice se aplica turnarea in nisip, pentru productia de
unicate sau in loturi mici, i turnarea sub presiune, la serii mari sau
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productie de masa. Datoritd bunei fluiditati a aliajelor, piesele turnate sub
presiune au suprafete netede, pereti subtiri si forme complicate, care pot
inlocui mai multe piese din tabla, reducidndu-se astfel cheltuielile de
productie la serii foarte mari. Proprietdtile mecanice ale acestor aliaje pot
fi imbunatatite prin tratamente termice.

In tehnologia de precizie se folosesc aliajele de aluminiu tratate
termic. Aceste materiale isi dobandesc proprietatile mecanice dupa un
timp mai scurt sau mai indelungat de mentinere la temperatura camerei,
dependent de tipul aliajului. Piesele din aliaje maleabile de aluminiu pot fi
prelucrate prin deformare plastica la rece imediat dupa tratamentul termic,
care nu mai poate provoca, in acest caz, schimbari in forma piesei.
Imbitranirea aliajelor de aluminiu poate fi incetiniti prin pastrarea
materialului la o temperaturd sub 0°C. in acest mod se extinde timpul
disponibil pentru deformare plasticd. Unele dintre aceste aliaje au o
rezistentd apropiatd de cea a otelului. La folosirea lor ca inlocuitori ai
otelului, pentru a reduce masa, trebuie sa se tind cont de faptul cd modulul
de elasticitate longitudinal (E = 0,75 - 10° N/mm?) este circa o treime din
cel al otelului si, la aceleasi sarcini aplicate pieselor, deformatiile de
incovoiere vor fi aproximativ de 3 ori mai mari decat la otel, pentru
aceleasi dimensiuni.

In mecanica fina se folosesc aliaje de magneziu sub forma turnati
sau table, bare, tuburi si profiluri extrudate. Aliajele de magneziu sunt
considerabil mai usoare decit cele de aluminiu (densitate 1,8 ... 1,9 g/cm?),
dar rezistenta lor este mai scazutd (oc= 50 ... 150 N/mm?), iar modulul de
elasticitate longitudinal putin mai mare decat jumatate din cel al aliajelor
de aluminiu. De aceea, consideratiile asupra utilizarii aluminiului in cazul
sarcinilor dinamice sunt valabile in mare masurd si pentru aliajele de
magneziu. Piesele turnate din aliaje de magneziu pot avea forma tot atat
de complicata ca si cele din aluminiu, cu observatia ca peretii obtinuti pot
fi si mai subtiri. Aliajele de magneziu sunt supuse coroziunii si, de aceea,
trebuie acoperite cu un strat protector. Din aceste materiale se realizeaza
cadre, carcase si alte elemente usor incarcate si care au ca principald
caracteristica o greutate mica.

Aliajele de zinc sunt folosite pentru piese turnate sub presiune,
datorita bunei fluiditati a materialului. Se obtin suprafete netede, o precizie
inalta a dimensiunilor si forme complicate cu cheltuieli reduse, deoarece
materialul este ieftin, iar matritele durabile, temperatura de turnare fiind
scazutd. Piesele turnate au insd o rezistentd scazuta, sunt casante si,
considerabil mai grele decat cele din aliaje de aluminiu si magneziu (un
aliaj cu zinc are o densitate de circa 6,7 g/cm?). Posibilitatea de a obtine
pereti foarte subtiri prin turnare compenseaza intrucatva dezavantajul
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densitatii mari, cand se cere o greutate micd. O deficientd importantd a
aliajelor de zinc este rezistenta scazutd la coroziune si, in consecinta, apare
necesitatea de a acoperi piesele din aceste materiale cu un strat protector.
In plus, multe aliaje de zinc isi maresc volumul in timp ,,se umflid” ceea ce
poate produce blocari sau alte defectiuni functionale.

Nichelul tehnic pur este foarte dur si rezistent la coroziune. Este
folosit pentru articulatii, arbori, roti dintate care lucreaza in medii corozive
(de exemplu, in aparatele de masurare a apei fierbinti). Nichelul este
costisitor si foarte dificil de prelucrat, fiind dur.

Alpacaua este un aliaj compus din 10 ... 30% nichel, 55 ... 63% cupru
si restul zinc. Culoarea acestuia este usor galbuie, cand procentul de nichel
este redus, si aproape alba, cand procentul de nichel este ridicat. Alpacaua
este rezistentd la coroziune, are rezistentd mecanicd mare si modulul de
elasticitate longitudinal scazut. Sub formd de table, benzi si sdrme este
folosita pentru arcuri, garnituri decorative expuse coroziunii i uzarii.

Invarul (36% nichel si cantitati minime din alti componenti, restul fier)
este un aliaj cu un coeficient de dilatare termica foarte redus (practic
neglijabil). Este folosit la fabricarea unor elemente ale diferitelor aparate, ale
caror dimensiuni nu trebuie sd depinda de temperaturd (articulatii precise,
rigle pentru masurarea lungimilor, stratul pasiv al arcurilor bimetalice s.a.).
Invarul imbatraneste in timp, iar coeficientul sau de dilatare se schimba. La
temperatura camerei, schimbarea are loc foarte incet, in decurs de cativa ani.
Din aceasta cauza, invarul care urmeaza a fi utilizat in aparate de precizie este
imbatranit artificial, desi aceasta operatie este dificila, necesitand o aparatura
scumpd. Invarul nu se prelucreaza usor si, in special, gaurirea sa este deosebit
de dificila, deoarece, datorita conductivitatii sale termice scazute, burghiul se
incdlzeste, se dilatd, se gripeaza si se rupe.

Elinvarul este un aliaj cu o variatie termicd foarte scazutd a
modulului de elasticitate transversal. Este folosit pentru fabricarea
elementelor elastice de masurare, insensibile la variatiile de temperatura.

Materiale nemetalice

Materiale plastice. Proprietatile de baza

Materialele plastice se folosesc din ce in ce mai mult in mecanica
fina, datorita proprietatilor lor anticorozive, electroizolante, greutatii
specifice mici, proprietdtilor mecanice satisfacatoare, costului scazut,
aspectului exterior placut. Unele caracteristici dezavantajeaza materialele
plastice (micsorarea rezistentei mecanice cu cresterea temperaturii,
coeficientul de dilatare mare, coeficientul de transmitere a caldurii mic.

Materialele plastice utilizate 1n tehnica se impart in doua grupe:

- termoplaste, care prin incalziri repetate trec in stare plastica
(polistiren, polimetilmetacrilat, celuloid, policlorura de vinil, poliamida);
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- termoreactive, care prin incdlziri repetate nu mai trec in stare
plastica (poliesteri nesaturati, rasini, fenolformaldehida).

Piesele din aceste materiale se obtin prin injectie si presare cu mare
precizie, in special, la dimensiuni mici, fiind posibild si realizarea de
insertii metalice (cu precadere elemente filetate), care confera rezistenta la
uzare piesei complexe si posibilitatea de asamblare fara alta prelucrare.
Comparate cu metalele, trebuie subliniate urmatoarele proprietdti diferite
ale termoplastelor:

- rezistenta la temperaturd inaltd este, de obicei, scazuta. Aceasta
proprietate se mdsoara prin temperatura la care are loc o deformatie
permanentd, 1n conditii specifice de incarcare. Pentru termoplaste, aceasta
temperatura se apreciaza ca este cuprinsa Intre 70°C si cateva zeci de grade
peste 100°C;

- modulul de elasticitate longitudinal este mai scazut decat cel al
metalelor (de 100 ... 300 ori mai mic decat al otelului). In aceste conditii,
se vor obtine deformatii foarte mari ale elementelor constructive pentru
incarcari mici;

- deformatiile sub actiunea unei sarcini exterioare se maresc in timp;

- conductivitatea termicd este mica, incat o incalzire locald poate
provoca distrugerea elementului constructiv;

- termoplastele sunt hidroscopice si, in conditiile cresterii umiditatii
relative a aerului, apar variatii dimensionale, n sensul ,,umflarii” piesei.
Aceasta proprietate se manifestd diferentiat, functie de material;

- sunt izolatoare din punct de vedere electric;

- auun coeficient de dilatare termica mare in comparatie cu metalele.

Termoreactivele nu mai trec in stare plastica prin incalzire, dar devin
totusi mai moi (pana la circa 120°C), dupa care se intaresc din nou. Aceasta
transformare este ireversibila, un obiect confectionat din aceste materiale
ramanand rigid in procesul de incalzire.

Rasinile termoreactive sunt folosite, in general, ca agent de legatura,
in combinatie cu substante de umpluturd, cum ar fi: aschiile de lemn,
azbestul, grafitul, carbonul, deseurile textile, fibrele de sticla si alte
materiale. Dupa felul umpluturii, folosindu-se aceeasi rasina de legatura,
materialul preparat poate avea proprietati mult diferite, utilizarea lor
oferind proiectantului o gama larga de posibilitati.

Materialele plastice termoreactive se livreaza in doud forme principale:

- hartie sau textile(textolite) ce pot fi prelucrate usor sau laminate;
cu umpluturd din fibre de sticld, care au o rezistentd similard cu cea a
otelului;

- pudrad sau tablete in stare nepolimerizata, din care se realizeaza
produse finite prin presare, folosindu-se diferite materiale de umplutura.
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Materiale compozite. Proprietatile de baza

Materialele compozite cu fibre au structura alcatuitd dintr-un
material de baza (matrice), in care sunt inglobate fibre individuale (scurte
sau lungi, orientate sau neorientate), impletituri de fibre sau straturi de
fibre din diferite materiale. Pentru majoritatea materialelor din aceasta
categorie matricea este un material organic macromolecular (de obicei, un
material duroplast, de tipul rasinilor poliesterice nesaturate sau rasinilor
epoxidice), anorganic (ceramica pe baza de Al2O3, ciment sau beton) sau
metalice (diverse metale sau aliaje), iar fibrele sunt polimerice (poliamide
de tip Kevlar, Nylon sau Aramid), de sticla, ceramice (alumina, oxid de
Be, carbura de B, carbura de siliciu, nitrura de siliciu), de carbon (grafit)
sau metalice (W, Ta, Cr, Cu, Mo, Ni, Fe etc.), in prezent fiind folosite
frecvent fibrele fine (trihite, whiskers) cu structura de monocristale
perfecte din aluminiu, carbura de siliciu, fier sau grafit.

Compozitele durificate cu fibre reprezintd o categorie de materiale
plurifazice caracterizate prin faptul ca in ansamblu sunt Tmbinate calitatile
matricei si ale fibrelor, dar nu si efectele lor. Un astfel de mecanism nu
actioneaza, de exemplu, la compozitele durificate cu particule, caz in care
nu se obtin nici rezistenta la oxidare si nici rigiditatea componentei
ceramice sub forma de pulbere, dar nici ductilitatea componentei metalice.

Fibrele de carbon sunt produse de o multitudine de firme, fiind
disponibile sub forma de manunchi sau tow format din 1000-200000
(1K-200K) de filamente (diametrul de filament fiind de 7p). Astfel in
industria aerospatiala se folosesc manunchiuri de 24K filamente sau chiar
mai mult.

Materialele compozite pot fi ranforsate si cu fibre din sticld. Sticla
este materialul cel mai frecvent utilizat pentru obtinerea fibrelor de
ranforsare a compozitelor. Materialul de baza al fibrei de sticla este SiO2,
la care se adauga diferite cantitati de oxizi de Ca, B, Al si Fe. Exista mai
multe tipuri de fibre de sticla, in functie de compozitia chimica, cum ar fi:

- fibre de tip A (alcali), obtinute dintr-o sticla sodo-calcicd cu un
continut apreciabil de oxizi de sodiu, potasiu si un continut limitat de oxizi
de bor si oxizi bazici; utilizate pentru armarea materialelor, care lucreaza
in medii lipsite de intemperii si umiditate;

- fibre de tip C (chemical), realizate dintr-o sticld cu un continut mic
de oxizi bazici. Prezinta o foarte buna rezistenta la actiunea acizilor;

- fibre de tip D (dielectric), prezintd o constanta dielectrica mica;

- fibre de tip E (electrical), obtinute din boro-silicat de calciu si
aluminiu, are rezistivitate electricd mare, este utilizatd n scopuri de
izolare, iar datorita rezistentei mecanice si a rezistentei la apa si umezeala
este cel mai des utilizat tip de fibra de sticla pentru structuri;
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- fibre de tip S (strength), obtinute dintr-o sticld, care contine oxizi
de siliciu, aluminiu si magneziu. Aceste fibre sunt folosite in scopuri
structurale, avand caracteristici ridicate, apropiate de cele ale metalelor.
Acest tip de fibre prezinta rezistentd mecanica buna la temperaturi inalte.

Tendinta de a realiza materiale cu proprietati superioare a dominat
secolul 20. Astfel cerinta pe piata este de a obtine produse de cea mai buna
calitate, cu eforturi si costuri minime fara a polua. Materialele compozite
prezintd un interes stiintific deosebit, fiind un inlocuitor perfect al
materialelor metalice, permitand rezolvarea unor probleme tehnice care nu
pot fi solutionate utilizdnd materialele clasice.

Astfel materialele compozite datoreaza utilizarii largi a proprietatilor
superioare cum ar fi: densitate mici (in cazul fibrelor de sticla 54 g/cm?,
de carbon 1,8 g/cm’, fibre de kevlar 1,45 g/cm® ), au rezistenta foarte bund
la coroziune si oxidare, coeficientul de dilatare este mult mai mic decat cel
al metalelor, conferind o stabilitate dimensionald, comportare buna la
impact, rezistenta la tractiune (mai ales in cazul materialelor compozite
armate cu fibre lungi), amortizeaza bine vibratiile, au stabilitate chimica.

Existd insa si dezavantaje, cum ar fi: costul destul de ridicat al
materialelor compozite Tn comparatie cu cel al otelurilor si aliajelor de
aluminiu, temperatura pand la care rezistd un material compozit depinde
de natura matricei acestuia, iar in cazul materialelor compozite polimerice
rezistenta la umezeald este destul de scazuta.

Materiale ceramice

Produsele ceramice folosite in constructia de aparate servesc, de
obicei, partilor elastice ale acestora, ca: ceramicd pentru izolatoare,
condensatoare sau ceramica poroasa.

Din ceramica pentru izolatoare, portelanul si steatita sunt materialele
folosite pentru elementele de transport a energiei electrice la tensiuni joase
sau inalte. Portelanul se compune din caolina (silicat de aluminiu), cuart si
feldspat. Steatita contine 1n jur de 90% talc (silicat de magneziu), la care
se adauga cantititi mici de ulei si fondant pentru intirirea mecanica. in
comparatie cu portelanul, steatita are o rezistentd mecanica mai inalta,
capacitate mai bund de a-si pastra dimensiunile in timp ce se coace si mai
bune proprietati electrice. Ambele materiale sunt neporoase si au o
capacitate scazutd de absorbtie a umiditdtii; ele trebuie sa aiba proprietati
mecanice bune (in special la izolatoarele utilizate pentru fixarea
conductoarelor) cat si o inalta rezistenta electrica.

Ca ceramica pentru condensatoare se folosesc compusi de titan
(TiO2, CaTiOs) si de alte materiale, in aparatura radio si telecomunicatii.
Se considerda ca fac parte din ceramica poroasd materialele ceramice
rezistente la temperatura si adaptare conditiilor de lucru in vid si la
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temperaturi Tnalte. Aici trebuie mentionate materialele refractare cum sunt
samota (argild refractard sau caolin) sau materiale, care au ca principali
constituenti corindonul si talcul. Proprietatea acestora de a rezista la
temperaturi Tnalte este utilizatd pentru a izola electric sau termic diferite
elemente constructive.

Sticla. Materiale sticloase

Exista o mare varietate de tipuri de sticla, grupate in functie de tipul
oxizilor, care confera sticlei anumite proprietati. Astfel dupd compozitia
chimica sticla poate fi:

- unitarad, care contine 1n calitate de vitrifianti un singur tip de oxizi
(de exemplu sticla de cuart, contine cca 98% de oxid de siliciu);

- binara, care contine in calitate de vitrifianti doua tipuri de oxizi (de
exemplu sticla silico-calco-sodica);

- ternara, care contine 1n calitate de vitrifianti trei tipuri de oxizi (de
exemplu sticla silico-plumbo-potasica).

Sticla silico-calco-sodica (soda lime silicate glass) este cunoscuta
ca sticla obisnuitd si este cel mai frecvent folositd pentru geamuri,
ambalaje, obiecte de menaj, aparate de laborator, etc. Raspandirea ei mare
se datoreaza costului destul de redus al materialelor prime. Oxizii de baza
Na20, Si02 si CaO conduc la reducerea temperaturii de topire (mai ales
Na20) si asigura o rezistenta chimica bund (mai ales CaO). Sticla silico-
calco-sodicd contine 69-74% Si02, 10-17% Na20 st 5-14% CaO, iar
pentru reducerea tendintei cristalizdrii in topiturd se introduc 3-4% MgO,
dar mai contine Al2O3 precum si alti compusi.

Sticla silico-calco-potasica (alkaline earthsilicate glass) face si ea
parte din categoria sticlei obisnuite folositd pentru geamuri, ambalaje,
obiecte de menaj, aparate de laborator, etc. Oxizii de bazd sunt K20, SiO2
si CaO. Sticla silico-calco-potasica contine 55-70 SiO2, 5-14% K20 si 3-
12% CaO, mai contine Al203, ZrO2, SrO, BaO si alti compusi.

Sticla boro-silicatica (borosilicate glass) se caracterizeaza prin
coeficienti de dilatare mici si se utilizeazd ca sticla speciala pentru
aparatura de laborator, care este supusa la temperaturi ridicate. Utilizarea
oxidului de bor B203 impreuna cu silicea SiO:2 in calitate de formator de
retea are ca efect reducerea temperaturii de topire, fard a fi afectata
stabilitatea chimica si fard a fi modificate proprietatile de solidificare a
sticlei. Sticla borosilicatica contine 70-87% SiO2, 7-15% B203 3-12%
Ca0, mai contine Na20, K20, Al20s3 si alti compusi.

Sticla alumino-silicatica (aluminosilicate glass) are temperaturile
punctului de vascozitate ridicate si se utilizeazd la temperaturi inalte.
Continutul scazut de oxizi alcalini le conferd o rezistenta electrica foarte
mare si rezistenta chimica buna, fiind electroizolanta.
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Sticla cu plumb (lead glass) are rezistentd chimicd scazuta, dar
proprietati optice si electrice deosebite. Denumirea comuna de ,,cristal de
plumb” se foloseste pentru sticlele care contin peste 20% PbO. Sticla este
sensibila la concentratori de tensiuni, ceea ce conduce la o dispersie mare
a caracteristicilor mecanice.

Sticla de cuart (quartz glass) este elaboratd in baza unei singure
componente si are un continut de 96-99% Si20. Este elaborata frecvent cu
continut de 96% Si20 si 3% B203. Are temperatura de inmuiere ridicata
(1700°C), coeficient de dilatare redus, este transparentd pentru radiatiile
ultraviolete. Sticla de cuart se foloseste pe larg in multe ramuri ale tehnicii
si stiintei cum ar fi: fabricarea sticlei termorezistente, veselei si aparaturii
acido-rezistente, articolelor rezistente la foc, tevilor, izolatoarelor de voltaj
mare, becurilor de cuart, becuri luminiscente cu actiune gazoasa,
articolelor optice etc.

1.5. Tehnologii neconventionale de fabricare a pieselor
aparatelor

1.5.1. Particularitati tehnologice de fabricare a pieselor din
mecanica fina

Structurile din mecanica fina trebuie sa reziste la diferite solicitari:
frecare, soc, intindere, compresiune. Raspunsul acestor structuri este
adesea legat de aspectul suprafetei sale, de asemenea, de dimensiunile
partilor componente.

Aspectele specifice ale Mecanicii fine tin, in mare masura, si de
tehnologiile de fabricare a componentelor. In general, forma produsului se
realizeaza in trei moduri [7]:

- procedee, la care au loc separdri de materie (prin aschiere,
eroziune, taiere, stantare);

- procedee fard separare de material (turnare, deformare plastica,
agregare de pulberi etc.);

- procedee cu adaugare de material (sudare, lipire, metalizare,
galvanizare etc.).

Problemele, pe care le implicd constructia masinilor de prelucrat de
uz general, se regdsesc si la masinile specifice mecanicii fine, cu
deosebirea ca se impune, de obicei, o precizie de prelucrare mai ridicata,
dimensiuni de gabarit mai mici, utilizarea unor sisteme de precizie pentru
fixarea, centrarea-reglarea pieselor si sculelor, sisteme de actionare
specifice [8].

Datorita fortelor de aschiere mici la mai multe sisteme de prelucrare in
locul cutiei de viteze se intalnesc variatoare pentru reglarea turatiei, care
permit realizarea unor viteze economice de prelucrare in functie de materialul,
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dimensiunile piesei si regimul de aschiere optim din punctul de vedere al
productivitatii.

Executia pieselor din domeniul mecanicii fine, la un Tnalt nivel
calitativ, la care sd fie respectate integral conditiile tehnice impuse de
proiectant, apare ca o sarcind permanentd a tehnologilor. Printre
tehnologiile utilizate Tn mecanica fina sunt:

e tehnologii conventionale de fabricare prin aschiere a pieselor
metalice (strunjire, gaurire, brosare, rectificare, frezare):

- prelucrarea suprafetelor de revolutie;

- prelucrarea suprafetelor plane;

- prelucrarea suprafetelor elicoidale;

- prelucrarea danturii rotilor din angrenaje;

- prelucrarea suprafetelor profilate ale camelor.

e Tehnologii specifice mecanicii fine:

- tehnologii de fabricare a pieselor v 1 }
sinterizate din pulberi metalice;

- tehnologii de fabricare a pieselor prin
turnare din mase plastice;

- fabricarea pieselor din materiale compozite;

- tehnologii aditive de fabricare rapidd a
prototipurilor.

Insi tendinta tot mai accentuati de
miniaturizare face tot mai dificila, sau chiar uneori
imposibila, utilizarea tehnologiilor de fabricatie
conventionale (strunjire, frezare, rectificare s.a.),
utilizabile la fabricarea pieselor de mecanica la
scard medie si mare. In acest caz tehnologiile
neconventionale devin tot mai des solutia multor
probleme. La randul lor acestea se impart in doua
grupuri de baza:

- tehnologii cu prelevare de material,
- tehnologii cu adaos de material.
Printre tehnologiile neconventionale cu
prelevare de material pot fi mentionate:
- prelucrare cu laser;
- prelucrare prin electroeroziune;
- prelucrare procedee electrochimice;

{a)

- prelucrare cu fascicul de electroni; Fig. 1.46 Etapele de
- prelucrare cu plasma; realizare a
- prelucrare cu ultrasunete. procesului de

microfabricare LIGA.
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Tehnologiile cu adaos de material se bazeazd pe utilizarea tehnologiilor
proprii structurilor electronice pentru prelucrarea structurilor. Unul dintre
pionierii tehnologiilor micromecanice este H. Natanson care, impreuna cu
colectivul sdu de la Westinghause Electric Comp. - Pittsburgh, a realizat
prima microstriucturd rezonanta metalica, la inceputul anilor 60 [9, p.180].
Realizari similare au aparut la Institutul de tehnicd a microstructurilor
Fraunhofer — Berlin, Universitatea Wisconsin, Departamentul de inginerie
al Universitatii din Cambridge s.a.

Spre deosebire de prelucrarile mecanice conventionale si
neconventionale cu prelevare de material, unde obtinerea unei piese
presupune indepartarea de material din semifabricat, intreaga tehnologie
micromecanica se bazeaza pe adaos de material. De aceea, procedeele de
lucru utilizate sunt proprii straturilor subtiri; depuneri, cresteri epitaxiale,
difuzii, implantari ionice, litografie i eroziune chimica.

Cea mai utilizatd tehnologie in microfabricare este procedeul LIGA
(litografie, galvanizare si turnare) [10]. Etapele de baza ale procesului de
microfabricare LIGA sunt : expunerea (a); dezvoltarea (b); galvanizarea
(c); stirparea (d); replicarea (e).

Existd doud tehnologii principale de LIGA in microfabricare:

- X-Ray LIGA — proces, care utilizeaza raze X pentru a crea
microstructuri cu raport inalt ,.inaltime — grosime” (apr. 100:1);

- UV LIGA - o netoda mai accesibild, care foloseste lumina ultravioleta
pentru a crea structuri cu raport ,,inaltime — grosime” relativ scazut.

1.5.2. Elemente de prototipare rapida

,,Aceasta tehnologie este foarte aproape de Nirvana,
pe care o veti obtine vreodata”.
(Profesor Richard Hague, GCFA)

1.5.2.1. Notiuni generale

Candva Michelangelo isi descria astfel
procedura de lucru ,,L-am vazut pe inger in
stanca de marmura si am sapat, pana l-am
eliberat”. Marele artist plastic a folosit o
tehnologie substractiva, inversa tehnologiei
aditive. In lumea vie tehnologia aditiva a fost
adusd la stadiu de perfectiune de catre
randunici la construirea cuiburilor, de albini
la construirea fagurilor de viespi s.m.a.

Epoca Societatii cunoasterii, in care
Omenirea intra tot mai hotarat, conduce la
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modificarea, Tn mod continuu, a cerintelor privind metodele de fabricatie.
Daca pand in prezent tehnologiile traditionale si productia de masa
satisfaceau cerintele, acum, odatd cu cresterea complexitatii produselor
industriale, a cerintelor legate de protectia mediului inconjurator si a
conservarii resurselor, sunt necesare noi tehnologii de fabricatie.
Réspunsul la aceste cerinte se regaseste, in principal, in tehnologiile de
fabricatie aditiva (FA) (Additive Manufacturing — AM), care se mai
numeste Printare 3D [11].

Fabricatia aditiva ar putea fi instrumentul tehnologic, care are cele
mai mari sanse sa transforme radical lantul de fabricare-aprovizionare.
Fabricatia aditiva isi demonstreaza potentialul in zona sustenabilitétii, prin
numeroasele beneficii pe care le oferd, cele mai importante fiind
eliminarea pierderilor de material, reducerea numdrului de piese
componente $i a necesitatii operatiunilor de asamblare.

Profesorul matematician, politicianul Varujan Pambuccian vorbeste
despre 4 domenii, care vor schimba lumea: robotii industriali, inteligenta
artificiala, fabricatia aditiva si biologia sintetica. Fabricatia aditiva este una
din tehnologiile promitatoare ale viitorului, care va schimba lumea, va
schimba insesi paradigma proiectarii si fabricarii produselor, structura
sistemelor de fabricatie. Se considera ca Fabricatia Aditiva reprezintd un
element al Revolutiei Industrie 4.0. Astazi, Fabricatia aditiva, este
prezenta in [12]. Astfel, datoritd necesitatii personalizdrii in masd in
industria 4.0, noile metode de fabricatie netraditionale sunt dezvoltate in
mod constant. Gratie gradului Tnalt de digitalizare procesul de Fabricatia
aditiva (FA) a gasit un loc important in lantul proceselor Tehnologiei 4.0,
devenind o tehnologie cheie pentru fabricarea produselor personalizate
datorita capacitatii sale de a crea obiecte sofisticate cu atribute avansate
[13]. In comparatie cu fabricatia traditionald, avantajele generale ale
fabricatiei aditive sunt capacitatile In proiectarea si dezvoltarea produselor.
In ciuda anumitor limitiri, companiile folosesc FA4 din ce in ce mai mult
gratie numeroaselor beneficii posibile, cum ar fi fabricarea fara
complexitate. In fabricatia traditionala existd o legitura directi intre
complexitate si costurile de fabricatie. Modelele destinate fabricarii
traditionale sunt adesea foarte limitate de costurile ridicate pentru
constructie si confectionarea uneltelor. O mai mare libertate de proiectare
prin intermediul F4 permite combinarea unui ansamblu de piese intr-o
singurd parte si, prin urmare, reducerea lucrarilor si costurilor necesare de
asamblare. Din punct de vedere al fundamentelor, materialele disponibile,
viteza de fabricatie si rezolutia proceselor 3DP ar trebui luate in
considerare pentru fiecare aplicatie specifica [14].



76 Mecanica fina

Se prevede o evolutie a prelucrarilor aditive, similara cu cea, care a
avut loc Tn domeniul informaticii. Scaderea costurilor echipamentelor va
permite accesul unui numdr mare de potentiali creatori de noi produse la
proiectarea si fabricarea lor. Prelucrarea aditiva are marele avantaj ca nu
are limite in ceea ce priveste complexitatea produselor proiectate. Pentru
a indrazni sa te aventurezi in lumea prelucrarilor aditive este destul sa ai
imaginatie, o buna pregatire 77 i sa perseverezi.

Industrializarea  tehnologiei aditive. In prezent, companiile
industriale se confruntd cu provocari din ce in ce mai complexe in
dezvoltarea de produse. Clientii cer produse inovatoare, individualizate, cu
o calitate ridicata si la un pret rezonabil. In plus, durata de viatd economici
a produselor scade, ceea ce obligd companiile sa-si scurteze timpul pe piata
si ciclurile lor de dezvoltare. Prin globalizare, concurenta pe pietele fertile
creste. Imitatorii de pe pietele externe ingreuneaza companiile sd mentina
cote de piata realizate. O noua solutie pentru cresterea inovatiei si scurtarea
timpului pe piati este furnizati de tehnologia aditiva de productie (F4). In
prezent, tehnologia F4 devine treptat tehnologia de baza si existd un
consens tot mai mare cd tehnologiile 3D vor fi una dintre urmatoarele
revolutii tehnologice majore. Cu aplicatii mobile si cloud, tehnologia 3D
de imprimare va continua sa creascd in viitor. Se estimeaza cd impactul
economic al fabricatiei aditive bazat pe costuri reduse si pe ponderea
personalizarii produselor ar putea varia de la 100 miliarde la 300 de
miliarde de dolari pe an pana in 2025 [15].

Compania ,,General Motors” a fabricat deja un motor cu reactie prin
metode aditive. La ,.Institutul Fraunhofer pentru Tehnologia Laserului”,
in stransd colaborare cu specialistii Tn motoare ,,Rolls-Royce”, s-a reusit
cresterea stabilitatii pieselor motoarelor de aeronave, care sunt supuse
solicitarii din cauza temperaturii. La baza, tehnologia se bazeaza pe
filigran, microstructuri de ordinul a 30 microni, realizate prin fabricatie
aditiva.

Sa facem un scurt istoric in domeniu. Ca si multe alte procese,
tehnologii, structuri, ideea Fabicatiei Aditive este preluatd din natura:
tehnologia de construire a fagurilor de catre albine; tehnologia construirii
lacasului termitelor; tehnologia construirii cuiburilor de unele pasari (de
ex. randunici) s.a. Cu catd maiestrie manuiesc randunicile aceastd
Tehnologie aditiva, folosind miscari calculate ale ciocului cu materialul de
umplutura (lut, glod) si apa, si paie, crengute, ca structuri de rezistenta.

Istoria procedeelor de fabricatie aditiva poate fi studiatd prin prisma
brevetelor de inventie depuse in acest domeniu, insa, detinerea unui brevet
de inventie nu garanteazd succesul unei tehnologii, metode sau
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echipament. Succesul final este dat de mai multi factori economici si
tehnologici precum:

- costul de implementare al tehnologiei,

- suportul tehnic;

- complexitatea tehnologiei,

- costurile de operare;

- usurinta in utilizare;

- materia prima,

- legislatia;

- competitia;

- cererea si utilitatea echipamentului si a produselor fabricate.

Datoritd factorilor tehnico-economici, unele tehnologii au evoluat,
creand in jurul lor companii mari, care s-au extins la nivel international
(Stratasys, 3D Systems, Magics etc.), altele au fost cumparate de
concurenta pentru a se putea pastra segmentul de piatd deschis, unele au
evoluat, iar altele au fost pur si simplu eliminate de pe piata. Tinand cont
de aceste caracteristici se pot plasa, in context istoric, procedeele de
fabricatie aditiva, de aceasta data luand in considerare si factori tehnico-
economici, nu doar pe cei de natura legislativa si inovativa.

Istoria fabricatiei aditive incepe pe la mijlocul anilor 1960.
Fabricatia aditiva a fost cunoscuta initial sub denumirea de prototipare
rapida (RP — Rapid Prototyping), deoarece aceste tehnologii erau utilizate
la obtinerea de prototipuri. De fapt in a.1974, David E. H. Jones, chimist
din Newcastle, Marea Britanie, a prezentat conceptul de imprimare 3D in
coloana sa obisnuita ,,Ariadne” in revista New Scientist, ,,marturisind” ca
a fost inspirat de ,prietenul” sau Dedal, sinonimul inventatorului in
mitologia greacd. In anii ‘80 au fost create o serie de echipamente si
materiale de fabricatie timpurie de aditivi [16]. In a. 1981, Hideo Kodama
de la Institutul Municipal de Cercetare Industriala Nagoya a inventat doua
metode aditive pentru fabricarea modelelor plastice tridimensionale cu
polimer termorezistent, unde zona de expunere la UV este controlata de un
model de mascad sau de un emitator de fibre de scanare [16]. La 2 iulie
1984, antreprenorul american Bill Masters a depus un brevet de inventie
pentru ,,Procesul si Sistemul sau de fabricatie automatizata pe computer”
(US 4665492) [17], fiind primul brevet de inventie de imprimare 3D din
istorie. Impreuna cu alte doua brevete de inventie a pus bazele sistemelor
de imprimare 3D utilizate astazi [16]. La 16 iulie 1984, Alain Le Méhauté,
Olivier de Witte si Jean Claude André au depus brevetul de inventie pentru
procesul de stereolitografie [13], care insd a fost refuzat de compania
franceza ,,General Electric” (acum Alcatel-Alsthom) si CILAS (The Laser
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Consortium) pe motivul ,.din lipsa perspectivei de afaceri” [16]. Trei
saptamani mai tarziu, in 1984, Charles Hull de la compania ,,3D Systems
Corporation” a depus propriul brevet pentru un sistem de fabricare a
stereolitografiei, in care se adauga straturi prin intarirea fotopolimerilor cu
lasere ultraviolete [18]. Hull a definit procesul ca un ,.sistem de generare a
obiectelor tridimensionale prin crearea unui model in sectiune transversala
a obiectului care urmeaza sa fie format”. Contributia lui Hull a fost formatul
fisierului STL (Stereolitografie) si strategiile de transare si umplere digitale
comune pentru multe procese de astizi. In a.1986, Charles Hull a primit
brevet de inventie pentru sistemul sdu, iar compania sa, ,,3D Systems
Corporation”, a lansat prima imprimantd 3D comerciald, SLA-1 [16].

Tehnologia folosita de majoritatea
imprimantelor 3D pand in prezent - in
special, modelele hobbyiste si orientate
catre  consumator, este modelarea
depozitelor fuzionate, o aplicatie speciala
de extrudare plastica, dezvoltata in 1988
de S. Scott Crump si comercializata de
compania sa  Stratasys, care a
comercializat prima sa imprimantd MDF
in 1992.

Procesele de FA prin sinterizarea
sau topirea metalelor (cum ar fi

Fig. 1.47. Primul procedeu de  sinterizarea cu laser selectiva, sinterizarea
imprimare 3D numit cu laser direct in metal si topirea cu laser
stereolitografie (SLA). selectiv) au mers, de obicei, cu propriile
nume individuale in anii *80 - 90. La vremea respectiva, toata prelucrarea
metalelor se facea prin procese traditionale, care acum sunt numite non-
aditive (turnare, aschiere, stantare si presare). Pana la mijlocul anilor '90,
tehnici noi de depunere a materialului au fost dezvoltate la Stanford si
Carnegie Mellon University, inclusiv, microturnare si materiale
pulverizate [16]. Termenul de imprimare 3D s-a referit initial la un proces
de jetare pulbere, care utiliza capete de imprimare cu jet de cerneala
standard si personalizate, dezvoltat la MIT de Emanuel Sachs in 1993 si
comercializat de companiile ,,Soligen Technologies”, ,,Extrude Hone
Corporation” si ,,Z Corporation”.

Anul 1993 a fost, de asemenea, Inceputul unei companii numite
,olidscape”, care a introdus un sistem de fabricatie cu jet de polimeri de
inalta precizie, cu structuri de suport solubile. In a. 1995, societatea
Fraunhofer a dezvoltat procesul selectiv de topire cu laser (SLS).
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Anii 2010. Pe masura ce diferitele procese aditive s-au maturizat, a
devenit clar ca curand Indepartarea metalelor nu va mai fi singurul proces
de prelucrare a metalelor, realizat printr-o unealtd sau un cap, care se
deplaseaza intr-un spatiu de lucru 3D, transforméind o masa de materie
prima intr-o forma dorita strat cu strat.

Pe masura ce procesele si cerintele de calitate au evoluat, piata s-a
extins si In acest moment, tehnologiile de fabricatie aditiva sunt folosite,
inclusiv in fabricatia de produse finite. In prezent, existi o multitudine de
procedee de fabricatie aditivd. Unele dintre cele mai vechii fiind
considerate LOM (Layered Object Manufacturing — fabricarea obiectelor
din foi laminate) si SLA (Stereolitography - stereolitografie). Procedeele
mai recente includ sinterizare selectiva cu laser (SLS), sinterizare directa
a metalului cu laser (Direct Metal Laser Sintering — DMLS), topirea
selectiva cu laser (Selectiv Laser Melting — SLM), tehnologii inkjet, FDM
(Fused Deposition Modeling), matricele Polyjet si altele [16].

In ultimi ani, anumite echipamente din domeniu au facut obiectul
unor imbunatatiri continue, iar acum ele pot concura cu cele traditionale,
din punctul de vedere al pretului, vitezei, fiabilitatii si al costurilor de
utilizare. Acest lucru a condus la o extindere a folosirii Fabricarii Aditive
in aproape toate domeniile. Extinderea 4 a favorizat si industria de creare
a softurilor, care permit utilizarea tehnologiilor mult mai eficient, intr-un
mod personalizat. O altd caracteristica, care a dus la cresterea
folosite. Masinile moderne pot utiliza o gama largda de materiale, precum
sticla, ceramica, polimeri, fotopolimeri, ceard, materiale plastice, metale si
aliaje ale acestora. Pe mdsurd ce viteza, fiabilitatea si precizia sistemelor
hardware se imbunatatesc, tehnologiile aditive ar putea sa nlocuiasca sau
sa fie pe o scard largd complementare metodelor traditionale de fabricatie.

In prezent, tehnologiile de Fabricare aditiva sunt folosite in
industria medicald pentru fabricarea implanturilor dentare si a
implanturilor osoase in serie mica, mijlocie si unicat. Fabricatia aditiva se
intalneste si in industria aerospatiald pentru fabricarea produselor finite ce
intrd in componenta avioanelor de linie. Metodele de fabricatie aditiva sunt
intalnite si in alte domenii cum ar fi: industria electronica si a produselor
de consum, industria constructoare de masini, industria militara si arta.

Beneficii si limitari ale Fabricatiei aditive

Printarea 3D sau Fabricatia aditiva este definitd de Asociatia
Americana pentru Testare si Materiale (ASTM — American Society for
Testing and Materials) ca ,,procesul de imbinare a materialelor, de obicei
strat cu strat, in vederea realizarii de obiecte tridimensionale, pornind de
la modelele de date 3D disponibile in fisierele CAD, proces complet diferit
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de metodologiile de fabricatie substractive”. Fabricatia aditiva este,
conform ASTM F2792, termenul oficial din industrie, avand ca sinonim
foarte des folosit Imprimarea 3D (3D printing - 3DP). Exista o adevarata
explozie de interes a publicului larg pentru domeniul printarii 3D.
Printarea 3D este cunoscuta si sub diferite denumiri, mai mult sau mai
putin similare, precum [16]:

- fabricatie aditiva FA4 (additive manufacturing AM);

- fabricare rapida FR (rapid manufacturing RM);

- prototipare rapida PR (rapid prototyping RP).

Alte denumiri mai putin uzuale sunt:

- fabricare digitala FD (digital manufacturing DM sau digital
fabrication DF);

- fabricare in straturi F'S (layered manufacturing LM);

- fabricare DMF (desktop manufacturing).

Procesul de imprimare 3D construieste un obiect tridimensional
dintr-un model de CAD (design asistat de calculator), de obicei, prin
adaugarea succesiva a materialului strat cu strat, motiv pentru care se mai
numeste fabricatie aditiva, spre deosebire de procese conventionale de
prelucrare prin aschiere, turnare si forjare, unde materialul este Indepartat
dintr-un semifabricat sau turnat intr-o matritd si modelat cu ajutorul
matritelor, preselor si ciocanelor. Imprimarea 3D este capabila sa
inlocuiasca multe metode de fabricatie traditionale. Exista multe aplicatii,
in care o imprimantd 3D este capabild sa livreze rapid un produs, cu o
precizie ridicatd dintr-un material functional. Intelegerea avantajelor
printdrii 3D permite proiectantilor sd ia decizii mai bune atunci cind
selecteaza un proces de fabricatie si le permite sa livreze un produs optim.

Tehnologiile de fabricatie aditivd au avut o dezvoltare majora in
ultima perioada datorita beneficiilor, pe care le aduc. Incepand cu a. 2019,
precizia, repetabilitatea si gama de materiale au crescut pana la punctul, in
care unele procese de imprimare 3D sunt considerate viabile ca tehnologie
de productie industriald. Unul dintre avantajele cheie ale imprimarii 3D
este capacitatea de a produce forme sau geometrii foarte complexe,
inclusiv, piese cu structuri interne pentru a reduce greutatea, iar o conditie
prealabild pentru producerea oricarei piese imprimate 3D este un model
3D digital sau un fisier CAD. De asemenea, multitudinea de optiuni, pe
care le ofera imprimarea 3D, legate de designul exterior al piesei si, nu in
ultimul rand, posibilitatea de modificare facild a formei produsului finit
fara a mai fi necesard o pregatire suplimentara de fabricatie. Beneficiile
integrarii procedeelor de fabricatie aditiva in procesele tehnologice sunt
multiple, printre care:

- Utilizarea unei game mici de dispozitive si, eventual, scule;
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- Reducerea numadrului de operatii efectuate pana la obtinerea
produsului finit;

- Pot fi create usor geometrii complexe, asigurand o mare libertate
in proiectare;

- Permite personalizarea produsului fara costuri suplimentare;

- Eliminarea stocurilor de piese, acestea fiind fabricate doar la cerere;

- Crearea de piese si structuri, care sunt imposibil de fabricat prin
metode traditionale, de exemplu, piese cu structuri interne complicate sau
forme organice complexe. O singurd componentd creata, utilizand
Fabricatia aditiva, poate Inlocui un intreg ansamblu format din mai multe
componente, eliminand necesitatea asamblarii. De asemenea, piesele pot
fi proiectate si produse pentru performante mai bune si cu o utilizare mai
eficienta a materialelor;

- Deoarece modelele si partile componente pot fi produse intr -un
timp scurt, imprimarea 3D se foloseste pentru verificarea si dezvoltarea
ideilor de proiectare. Este mai ieftin sa produci un prototip 3D decat sa
recreezi unul deja existent, daca este nevoie;

- Fabricarea pieselor metalice de schimb la cerere, fara a fi nevoie
de o intreagd fabrica si de mai multe masini-unelte;

- Producerea de materiale noi cu proprietati unice;

- Duratd mica de timp necesara pentru realizarea unui produs complex;

- Eliminarea reziduurilor tehnologice generate in procesul de
fabricatie cum ar fi spanul si lichidele de ungere si lubrifiere;

- Inlocuirea pieselor uzate sau deteriorate, care nu mai sunt fabricate.
Procesele de depunere stratificatd permit construirea unor noi
functionalitati pe langa cele existente, deschizdnd noi oportunitati pentru
re-fabricarea componentelor.

Unul dintre avantajele cel mai des Intalnite este acela ca tehnologiile
de fabricatie aditivd elimind o mare parte din efortul depus de forta de
munca in obtinerea pe cale traditionala a produselor.

Limitari in imprimarea 3D:

- Costuri ridicate pentru productie de serie mare [fig. 1.48, 16]. Din
analiza efectuata la serii mari, deocamdata, cea mai avantajoasa sub aspect
economic este tehnologia formativa, urmatd de tehnologia substractiva.
Pretul imprimantelor si al materiei prime este In continuare ridicat, dar
exista tendinta ca acestea sa scada;

- Game reduse de materiale, culori si finisaje. Exista limitari
comparativ cu metodele conventionale;

- Rezistenta si durabilitate limitate. Nu toate tehnologiile aditive
asigura durabilitatea produselor. Rezistenta nu este uniforma;
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\ Aditivi

Substractiva

Costul unei parti
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Mumérul de parti

Fig. 1.48. Costul produsului functie de tipul fabricatiei: formativa,
substractiva si aditiva.

- Precizia produselor imprimate 3D. Anumite procese aditive nu sunt
foarte precise;

- Majoritatea imprimantelor 3D au limitari legate de dimensiunile
produsului.

In ciuda limitarilor, pe care le avem astizi, tehnologiile de imprimare
3D se dezvolta foarte rapid si costurile tind sd se reduca. Astfel,
tehnologiile de imprimare 3D devin din ce Tn ce mai raspandite.

Pentru a se putea face o analiza corectd a beneficiilor tehnologiilor
de fabricatie aditivd trebuie tinut cont de limitdrile si avansurile
tehnologice ale metodelor si procedeelor de fabricatie aditivd. Pentru
comparatie se folosesc, 1n principal, tehnologiile conventionale cu
indepartare de material, Insd, cu cat problemele tehnice ale fabricatiei
aditive vor fi rezolvate, cu atit balanta va inclina catre aceste tehnologii,
datorita beneficiilor pe care le aduc.

Masinile de fabricatie aditivd completeazd o constructie intr-o
singura etapd, fard interactiuni din partea operatorului masinii n faza de
construire. Imediat ce proiectul CAD este finalizat, acesta poate fi incarcat
pe aparat si tiparit intr-un pas in cateva ore [19]. Capacitatea de a produce
o parte intr-o singurd etapd reduce considerabil dependenta de diferite
procese de fabricatie (prelucrare, sudare, vopsire) si oferd proiectantului
un control mai mare asupra produsului final (fig. 1.49).
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In comparatie cu tehnologiile conventionale, tehnologiile aditive au
un impact mult mai redus asupra mediului Tnconjurator, in primul rand
datoritd materiei prime, care poate fi reutilizatd, procedeele de fabricatie
aditiva fiind utile in directia dezvoltarii durabile.

Proiectare CAD Printare 3D Instalare

Proiectare Agchiere Preparare Construiti gydare Frezare Gaurire Sablare Finisare Instalare
CAD piu o
sudura  Qigd

Fig. 1.49. Procesul de printare 3D (sus) comparat cu procesul traditional de
fabricare (jos).

1.5.2.2. Principiul fabricatiei aditive

Fabricatia aditiva (FA) reprezinta ,,procesul de alipire a materialelor
pentru a fabrica obiecte pe baza datelor provenite din modelul 3D, de
obicei strat peste strat spre deosebire de fabricatia prin eliminare de
material si cu metodologia fabricarii prin redistribuire de material” [19].
Deci, produsul este construit prin stratificare, fiecare strat de material
aderand la cel precedent pana la obtinerea formei complete a obiectului.
Modul, in care sunt formate straturile si modul in care se formeaza
adeziunea dintre acestea, depinde de tipul de procedeu de F4 utilizat si de
materialul de fabricatie. In orice procedeu de FA4 obiectul este fabricat,
pornind de la modelul sau virtual 3D obtinut:

- prin modelare, utilizand un software 3D CAD cum ar fi:
SolidWorks, Solid Edge, Siemens NX, CATIA, Google Sketchup,
OpenCAD, 123Design etc.;

- din nori de puncte generate prin utilizarea echipamentelor de
scanare, intr-o abordare de tip inginerie inversd/Reverse Engineering (RE);

- prin utilizarea datelor de scanare de tip tomografie computerizata
(Computer Tomography - CT) sau rezonantd magneticd (Magnetic
Resonance Imaging - MRI).

Modelul virtual tridimensional al piesei sau ansamblului (fig. 1.50,
a), exportat in format STL sau AMF, verificat si corectat pentru eliminarea
eventualelor erori, este importat in software-ul masinii de /4 si sectionat
cu plane paralele intre ele si perpendiculare pe directia de fabricatie (fig.
1.50, b). Datele de sectionare astfel obtinute reprezinta traiectoriile urmate
de capul de extrudare, capul de depunere a liantului, capul laser etc. pentru
formarea fiecdrui strat (fig. 1.50, ¢). Formarea fiecarui strat si apoi a
intregului obiect (fig. 1.50, d) se face prin solidificarea unei rasini lichide
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fotosensibile, depunerea de filamente de material, lipirea foilor de hartie,
topirea pulberilor etc., in functie de tipul de procedeu utilizat si de
materialul de fabricatie.

Procesele de prelucrare aditiva disponibile sunt capabile sa realizeze
piese cu o forma externd personalizatd predefinitad, precum si sd asigure un
control precis al geometriei interne a celulelor. Structurile de strat utilizate
sunt clasificate in functie de forma geometricd a unitétilor celulare, unitati
bazate pe: proiectarea CAD, imagini, suprafete implicite, sau prin

Obtinerea informatiei de contur prin
stratificarea modelului CAD in
calculator

Modelul virtual

CAD al
calculatorului / .

| : -
ﬁ Realizarea straturilor Fuzionarea

fizice gratie straturilor fizice
' informatiei de contur unul peste altul
Modelul fizic obtinut prin prototipare — 7

rapida

=]
— }
— =]
w |

Fig. 1.50. Principiul prototiparii rapide.

optimizarea topologica. Proiectarea CAD a unitatilor celulare este adaptata
la diverse solide, de ex. poliedrice, asa cum este prezentat in figura 1.51
[16]: a) dodecaedru, b) romb si c) diamant.

Modelul 3D al unitatilor celulare se bazeaza pe proiectarea CAD
parametrizata pentru a permite pregatirea diferitelor esantioane

Fig. 1.51. Diferite tipuri de unitati celulare ale structurilor straturilor, proiecte
CAD, utilizate.
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reprezentative cu diferite marimi ale unitatilor celulare, diferite dimensiuni
ale obiectului si diferite porozitafi (fig.1.52,a). De asemenea, aceasta
abordare a permis realizarea unor esantioane reprezentative pentru probe
cu structuri celulare cu gradient functional (fig.1.52,b).

Dupa proiectarea CAD a esantioanelor cu diferite valori ale
parametrilor se utilizeaza metoda de analiza cu elemente finite (AEF)

a. b.

Fig. 1.52. Proiectarea CAD a esantioanelor reprezentative cu posibilitatea
modificarii parametrilor (dimensiuni unitate celulara, dimensiuni obiect,
porozitate): a) obtinerea esantioanelor prin multiplicarea unitatilor celulare; b)
esantion reprezentativ de structura cu gradient functional.

pentru a modela rezistenta structurilor proiectate la solicitari mecanice,
optimiza distributia detaliatd a eforturilor si proiectarea structurii
straturilor functie de porozitatea admisibild. De asemenea, AEF este
utilizatd pentru a testa mai multe posibilitati ale diferitelor forme si
dimensiuni ale unitdtii celulelor. Precizia acestei analize depinde de
proprietatile materialului utilizat modelului 3D al esantionului, de
geometria elementului finit, de dimensiunea obiectului, de geometria
modelului CAD, si, de asemenea, de performantele calculatorului. Cu cat
mai find este discretizarea obiectului Tn elemente finite cu atdt mai mare
este precizia, dar si timpul de analizd. Functie de rezultatele obtinute se
alege tipul respectiv de Fabricatie aditiva.

Pornind de la tipul de piesa, care trebuie sa fie fabricata, s-au stabilit
mai multe criterii de analiza, care au permis identificarea procedeului
optim pentru aplicatie: preful masinii de FA; pretul materiei prime;
dificultatea service-ului §i mentenantei masinii; asigurarea unor
caracteristici mecanice minime pentru piesd, dificultatea si durata
operatiilor de post-procesare.

Etape in imprimarea 3D
In general, fabricarea aditiva, se efectueaza in urmitoarele etape [20]:
1. Modelul digital. Primul pas in procesul de fabricatie aditiva este
realizarea modelului digital. Pentru aceasta se foloseste Proiectarea Asistata
de Calculator (CAD). Existd mai multe programe CAD, care folosesc
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diferite principii de modelare, capacitati si politici de costuri. De exemplu,
se pot folosi Solidworks, Autodesk Fusion 360, SketchUp. Ingineria inversa
se poate utiliza pentru a genera un model digital, prin scanare 3D;

2. Modelul in format STL. Un model digital este convertit intr-un fisier
STL (stereolitografie) acceptat de imprimantele 3D. Se poate selecta un
model STL din bazele online existente precum Pinshape, GrabCAD etc.
Unele din aceste baze oferd modele gratis, altele contra cost;

3. Verificarea si repararea modelului STL. Se verificd si se repard
potentialele erori ale fisierului STL (lipsa triunghiurilor, margini
neconectate, inversari ale normalelor (o fatetd este perceputd, gresit, ca
interior al piesei)). Existd software pentru manevrarea modelelor STL cum
ar fi Meshlab, 3DPrintCloud, Netfabbetc. Daca nu sunt erori, se pot face si
unele corectii: dimensionare, densitate, modificari de geometrie. Se poate
stabili, de asemenea, o orientare adecvatd a modelului 3D. Odata ce fisierul
STL a fost generat, el este importat intr-un program, care il converteste in
cod G. Codul G este un limbaj de programare folosit in fabricarea asistata
de calculator (CAM) pentru controlul masinilor unelte automate;

4. Pregatirea imprimantei 3D. Echipamentul este pregatit pentru
imprimare. Procesul necesitd setarea corespunzdtoare si controlul
imprimantei 3D, curdtarea mesei de lucru si incdrcarea materiei prime.
Este necesard si o verificare de rutind a tuturor setarilor de imprimare
principale si a panoului de control. Cand echipamentul este pregatit, se
poate Incarca fisierul pentru imprimare 3D;

5. Imprimarea 3D. Procedura de imprimare 3D este, in mare parte,
automati. In functie de dimensiunea obiectului, de materiale si de
imprimantd, procedura poate dura de la cateva ore pana la céteva zile.
Trebuie sa se verifice, din cand in cand, sa nu existe erori;

6. Inlaturarea obiectului imprimat. In majoritatea cazurilor, in
imprimarea 3D non -industriala, inlaturarea obiectului imprimat se face cu
usurintd — se separa piesa imprimata de masa de imprimare;

7. Procesarea ulterioara. Procesarea pieselor dupa imprimare poate
varia destul de mult, in functie de tehnologia de imprimare si de
materialele folosite. De exemplu, o piesa imprimata prin SLA trebuie
intaritd sub raze UV in timp ce una imprimatd prin FDM poate fi
manevratd imediat. Procesarea produsului final poate include curatare
manuald sau cu aer comprimat, lustruire, colorare si alte actiuni, care
pregatesc produsul pentru utilizarea finala.

In prezent se folosesc mai multe tehnologii si materiale pentru
imprimarea 3D. De curand, echipamentele pentru imprimare 3D sunt
disponibile atat pentru productia industriald cat si pentru utilizatorii
casnici.
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1.5.2.3. Clasificarea procedeelor de fabricatie aditiva

In momentul de fata existd o impresionanta diversitate a aplicatiilor
tehnologiei de fabricatie aditiva 1n diferite domenii: constructia de masini,
auto, aviatie, medicind, stomatologie, marketing, arhitectura si artd,
industria divertismentului, arheologie etc., fiind fabricate diverse obiecte
functionale, modele pentru testarea asamblarii, obiecte pentru
vizualizarea/prezentarea unor concepte, pentru studii de piatd, machete,
modele de turnare, prototipuri de dispozitive medicale, jucarii etc. Toate
acestea cer diverse procedee de fabricatie aditiva, insd utilizabile sub
aspect tehnologic, economic, ecologic, doar pentru un anumit produs.

Cele mai cunoscute tipuri de procedee de fabricatie aditivd sunt
(fig.1.53) [21]:

- stereolitografie (SLA),

modelare prin extrudare termoplastica (FDM);
expunerea digitala a luminii (DLP);
fabricare stratificata prin laminare (LOM);
sinterizare selectiva cu laser (SLS);
topirea selectiva cu laser a metalelor (SLM);
printare inkjet tridimensionala (3DP);
printare PolyJet cu Fotopolimeri (PJP);
topire cu fascicul de electroni (EBM).

Injectarea liantului (BJ);

Injectarea materialului (MJ).

Aceste procedee sunt utilizate in mod diferit. In fig. 1.53 [16] sunt
prezentate utilizarea procedeelor enumerate mai sus in a. 2017 si 2019. Cel
mai utilizat este procedeul FDM (sau FFF) cu 46% (in a. 2018). Alegerea
corectd a procedeului poate asigura fabricatia pieselor prototip cu proprietati
similare sau mai bune decat mijloacele conventionale. In ceea ce priveste
costurile, cercetatorii afirma ca ele se vor reduce In mod constant.

In cazul fabricatiei aditive un loc important il ocupa materialele.
LOM, FDM, SLS, SLM sunt sisteme de fabricatie aditiva, care pot utiliza
ca materie prima o mare diversitate de materiale, metalice si nemetalice
(fig.1.54) [16]).

O utilizare largad 1n industria de fabricatie aditivi au materialele
polimerice si compozite. Componentele de bazd ale materialelor plastice
sunt polimerii organici. Polimerii constau Intr-un numar mare de unitati
fundamentale, monomeri, care sunt molecule organice formate din atomi
de carbon sau siliciu (in cazul polimerilor siliconici). Pornind de la
monomeri, polimerii sunt formati prin polimerizare prin adaugare sau
polimerizare in condensare si, functie de comportamentul lor sub actiunea
caldurii si presiunii, se impart in materiale termoplastice sau termorigide.
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Printare 3D
Extrudarea Polimerizare Fuziunea Injectarea Injectarea  Fuziunea
materialulu patului de praf materialul liantului patului
(polimeri) de praf
(metale)
FDM LA SLS Injectarea Injectarea SLM
LP materialului  liantului EBM

DOD

Fig. 1.53. Clasificarea procedeelor de fabricatie aditiva.

Cele mai utilizate filamente in industria de fabricatie aditiva sunt [22]:

- PLA Filament - densitate 1,24 g/cm?®, temperatura de imprimare
recomandata 190-220°C;

- PET Filament - densitate 1,2 g/cm®, temperatura recomandati de
imprimare 220-240°C;

- TPU/TPE Filament - densitate 1,15g/cm?, temperatura de imprimare
recomandata 190-240°C;

- ABS Filament - densitate 1,03 g/cm?, temperaturd recomandati de
imprimare 220-245°C;

- HIPS Filament - densitate 1,04 g/cm®, temperaturd recomandati de
imprimare 220-270°C;

- ASA Filament - densitate 1,75 g/cm’, temperatura de imprimare
recomandata 235-255°C;

- PA Filament - nylon, temperatura de imprimare recomandatd 230-
260°C;

- PC Filament - densitate 1,19-1,20g/cm?, temperatura de imprimare
recomandata 250-270°C;

- PP Filament - densitate 0,9 g/cm?, recomandat pentru temperatura de
intrare 220-240°C;

- Ligmin Filament - polimer biodegradabil - densitate 1,23g/cm?,
temperatura de imprimare recomandata 140-180°C.
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Injectarea materialului Injectarea liantului liantulului
Fig. 1.54. Clasificarea materialelor pentru printarea 3D.

Se folosesc si alte materiale combinate: ceramica (de regula,
polimeri incércati cu pulberi de ceramicd) sau compozite (fibre de carbon
sau pulberi metalo-polimeri). Carbonul, aluminiul, grafitul sau fibrele de
sticla asigura rezistentd majorata la sarcini raportata la masa.

1.5.2.4. Procedee de fabricatie aditiva

Modelare prin extrudare termoplastica (FDM/FFF)

Tehnicile FDM inventate in anii 1980 de cercetatorul Scott Crump,
fondatorul Stratasys, o companie care se afld printre cele mai importante
companii din industria de imprimare 3D. FDM este cea mai utilizata
tehnologie de imprimare 3D (46% in 2018, fig.1.55 [16]): reprezinta cea
mai mare baza instalatd de imprimante 3D la nivel global; este cea mai
obisnuita tehnologie de fabricare a aditivilor, pentru materiale polimerice
si compozite, care impune costuri reduse pentru echipamente si
consumabile, foloseste ca materiale de baza filament PLA / ABS. Cu toate
ca tehnologia FDM a fost inventata dupa celelalte doud tehnologii cele mai
populare, stereolitografia (SLA) si sinterizarea selectiva cu laser (SLS),
FDM este, de obicei, cea mai ieftina dintre cele trei, printr-o marja mare,
ceea ce conferd popularitate procesului.

Principiul de realizare. Modelarea prin extrudare termoplastica
(FDM) sau Fabricarea filamentelor condensate (FFF) este un proces de
fabricatie aditiva, care apartine familiei de extrudare a materialelor. in
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Fig. 1.55. Printere 3D industriale.

acest procedeu de FA obiectele sunt fabricate prin depunere de straturi
formate din randuri de filament de material termoplastic extrudat printr-o
duza (fig.1.56 [16]). In cazul tehnicii FFF, in procesul de alimentare a
materialului este utilizat un tub intreg, in raport cu o duza.

Cum functioneaza procesul de fabricatie FDM?

1. Un filament termoplastic este, la inceput, incarcat in imprimanta
3D. Odata ce duza a atins temperatura dorita, filamentul este alimentat la
capul de extrudare si in duza, unde se topeste (fig. 1.56, a,b);

2. Capul de extrudare este atasat la un sistem cu 3 axe, care ii permite
sa se deplaseze 1n directiile X, Y si Z. Materialul topit este extrudat in linii
subtiri si este depus strat cu strat In locuri predeterminate, unde se raceste
si se solidifica. Uneori, racirea materialului este acceleratd prin utilizarea
ventilatoarelor de racire atasate pe capul de extrudare (fig. 1.56, a,b).

3. Pentru a umple o zond, sunt necesari mai multi pasi (similar cu
colorarea unui dreptunghi cu un marker). Cand un strat este terminat, patul
de construire se deplaseaza in jos (sau in alte configuratii ale imprimantei
3D, capul de extrudare se ridicd) si se depune un nou strat (fig. 1.56, b).
Fiecare strat nou va fi depus deasupra stratului deja existent si atasat la el,
deoarece materialul extrudat se intareste foarte repede, imediat dupa ce a
fost scos prin duza. Acest proces se repetd pana la finalizarea piesei.

Traiectoria duzei de extrudare depinde de sectiunile obtinute prin
intersectia modelului STL cu planele de sectionare. Sunt depuse mai intai
perimetrul exterior si perimetrele interioare, apoi stratul este format prin
depunerea de randuri 1n zig-zag (raster) la unghiuri de: +45°/-45°, 0°/90°,
30°/120° etc., sau folosind o strategie circulard de umplere a stratului. in
procedeul FDM, structurile suport sunt construite pentru sustinerea
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Fig. 1.56 Principiul de realizare a procedeului de extrudare termoplastica
(FDM).

elementelor n consola aflate la unghiuri, de obicei, mai mari de 45° fata
de verticald. Acestea trebuie eliminate in etapa de post-procesare. In fig.
1.56, c este prezentat un algoritm al procesului de printare FDM 3D. Capul
de extrudare al imprimantei este prezentat in fig. 1.56, d. In fig. 1.56, e se
prezintd o imprimantd FDM Zortrax. De obicei, imprimantele FDM
folosesc plastic ABS, PLA, polimeri biodegradabili, iar unii mai
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,excentrici” folosesc chiar beton, ciocolatd, zahar sau alte alimente
neobisnuite In functie de tipul de masina FDM, depunerea structurii suport
poate firealizatd, utilizand aceeasi duza de extrudare (pentru masinile low-
cost), dar de obicei se folosesc doua duze de extrudare pentru depunerea
separatd a materialului pentru obiect si a materialului pentru suport. De
asemenea, in functie de modelul de imprimanta, capul de extrudare se
poate deplasa in planul XY si patul de tipar pe axa Z, dar exista si variante,
in care capul de extrudare se deplaseaza pe X si Z si patul de tipar se
deplaseaza de-a lungul lui Y sau capul de extrudare se deplaseaza pe Z, iar
patul de tipar dupa X si Y.

Parametrii de baza ai procesului FDM sunt: orientarea obiectului in
spatiul de lucru al masinii, grosimea stratului, unghiul de umplere (raster),
latimea randului si golul dintre randuri. Acesti parametri afecteaza precizia
obiectului fabricat si proprietatile sale mecanice, precum si timpul si costul
de fabricatie. Majoritatea sistemelor FDM permit reglarea mai multor
parametri de proces, inclusiv, temperatura atat a duzei, cat si a patului de
constructie, viteza de constructie, inaltimea stratului si viteza
ventilatorului de racire. Acestea sunt stabilite, in general, de catre operator.
Ceea ce este important din perspectiva unui proiectant este dimensiunea
constructiei si inaltimea stratului. Dimensiunea disponibilda a unei
imprimante 3D desktop este, de obicei, 200 x 200 x 200 mm, in timp ce
pentru imprimante 3D industriale aceasta poate ajunge la 1000 x 1000 x
1000 mm. De regula, indltimea stratului utilizat in FDM variaza intre 50 si
400 microni si poate fi determinatd la plasarea unei comenzi. O indltime
mai mica a stratului méreste precizia si calitatea suprafetei si geometriei,
in timp ce o inaltime mai mare produce piese mai repede si cu un cost mai
mic. Cel mai frecvent se foloseste o Tndltime a stratului de 200 microni.

Colmatare (warping). Este unul dintre cele mai frecvente defecte ale
FDM. Cind materialul extrudat se raceste in timpul solidificarii,
dimensiunile acestuia scad. Deoarece sectiunile diferite ale imprimarii se
racesc la viteze diferite, dimensiunile lor se schimba. Racirea diferentiata
determind acumularea de solicitdri interne, care conduc la colmatarea
(exfolierea) stratului nou depus. Colmatarea straturilor poate fi prevenita
prin monitorizarea mai atentd a temperaturii sistemului FDM si prin
cresterea aderentei dintre piesd si patul de constructie. De asemenea,
probabilitatea de deformare a straturilor poate fi redusad la etapa de
proiectare de catre proiectant [16]:

- zonele plate mari sunt mai predispuse la deformare si ar trebui evitate
atunci cand este posibil;

- partile subtiri dintr-o piesd sunt, de asemenea, predispuse la
deformare. In acest caz, deformarea poate fi evitati prin adaugarea de
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materiale suplimentare la marginea partii mai subtiri, care, la etapa de post-
procesare este eliminata;

- colturile ascutite se deformeaza mai des decat formele rotunjite;

- diferite materiale sunt mai sensibile la deformare: ABS este, in
general, mai sensibil la deformare in comparatie cu PLA sau PETG,
datoritd temperaturii sale mai mari de tranzitie a sticlei si a coeficientului
de expansiune termica relativ ridicat.

Structura de sprijin. Structura de sprijin este esentiald pentru crearea
produselor in FDM cu suprapuneri. Suprafetele imprimate pe suport vor
fi, in general, de calitate inferioara a suprafetei de sprijin comparativ cu
restul piesei. Din acest motiv, se recomanda ca piesa sa fie proiectata astfel
incat sa se reduca la minim nevoia de sprijin. Suportul este, de obicei,
imprimat din acelasi material ca si piesa. Existd materiale de suport, care
se dizolva in lichid, nsd sunt utilizate mai ales in imprimante 3D FDM
industriale. Imprimarea pe suporturi dizolvabile imbunatateste
semnificativ calitatea suprafetei piesei, dar mareste costul total al piesei,
deoarece este necesara o masind specializata (cu extrudare dubld) si
deoarece costul materialului dizolvabil este relativ ridicat.

Umplerea si grosimea invelisului. Perimetrul exterior la piesele
FDM este trasat, folosind asa numita cochilie, iar interiorul este umplut cu
o structurd internd, de densitate relativ mica, numitd umplutura. Umplerea
si grosimea Invelisului influenteazd foarte mult rezistenta piesei. Pentru
imprimantele desktop FDM, setarea implicita este densitatea de umplere
de 25% si grosimea cochiliei de 1 mm, ceea ce reprezintd un bun
compromis intre rezistenta si viteza pentru imprimrile rapide. In fig. 1.57
[16] se prezinta variante de umplere interna a FDM cu densitate de umplere
diferita: grosiera (a); medie (b) si fina (c).

Post procesare. Piesele FDM pot fi finisate la un standard foarte
ridicat, folosind diferite metode de prelucrare, precum slefuire si lustruire,
amorsare si vopsire, sudare la rece, netezire cu vapori, acoperire epoxidica
si placare metalica.

Beneficii si limitari. Principalele avantaje si dezavantaje ale
tehnologiei sunt prezentate mai jos [16]:

Avantaje:

o FDM este
cel mai eficient
mod de a
produce piese si
prototipuri
termoplastice

a. b. C.
- Fig. 1.57. Geometria interna a FDM imprimata cu
personalizate; densitate de umplere diferita.
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e Timpul de livrare al FDM este scurt, datorita disponibilitatii mari
a tehnologiei;

o Este disponibild o gama largd de materiale termoplastice, potrivite
atat pentru prototipare cat si pentru unele aplicatii functionale
necomerciale.

Dezavantaje:

e FDM are cea mai micd precizie dimensionald si rezolutie
comparativ cu alte tehnologii de imprimare 3D, deci nu este potrivit pentru
piese cu elemente complexe.

e Piesele FDM sunt susceptibile sa aiba linii vizibile de strat, deci,
este necesara post-procesare pentru o finisare lina.

e Mecanismul de aderenta a stratului face ca piesele FDM sa fie
anizotrope In mod inerent.

Stereolitografie (SLA)

Stereolitografia (SLA sau SL) este o tehnologie de prototipare
rapida utilizatd la scard largd in mediul industrial pentru realizarea
matritelor, modelelor si chiar a componentelor functionale. Cunoscuta si
sub denumirea de foto-solidificare sau fabricare opticd, stereolitografia
implica utilizarea unui fascicul laser cu lumind ultravioletd pentru
solidificarea unei rasini fotopolimerice lichide aflata in cuva de constructie
a imprimantei. Sub actiunea luminii laser ultraviolete rasina, sensibila la
lumina ultravioleta, se solidifica in straturi succesive, obtinandu-se astfel
modelul solid 3D. Materialele utilizate in SLA sunt polimeri termosimetri
fotosensibili, care vin intr-o forma lichida.

Bazele acestei tehnologii au pus-o inventatorii francezi Alain Le
M¢éhauté, Olivier de Witte si Jean Claude André, si, iIn mod special,
inventatorul american Charles (Chuck) Hull de la ,,3D Systems
Corporation”, care au depus cereri pentru brevet de inventie. In baza
brevetului de inventie obtinut in a.1986 [18], Charles Hull cu compania sa
»3D Systems Corporation” a lansat prima imprimantd 3D comerciala,
SLA-1. Contributia lui Hull a fost, de asemenea, formatul fisierului STL
(Stereolitografie) si strategiile de transare si umplere digitale comune
pentru multe procese de astazi.

Daca sunt necesare piese cu o precizie foarte ridicata sau o finisare
netedd a suprafetei, SLA este cea mai eficienta tehnologie de imprimare
3D disponibila. Cele mai bune rezultate sunt obtinute atunci cand
proiectantul profita de avantajele si limitarile procesului de fabricatie. SLA
are multe caracteristici comune cu Direct Light Processing (DLP), o alta
tehnologie de imprimare 3D a fotopolimerizarii Vat. Pentru simplitate,
cele doua tehnologii pot fi tratate ca egale.

Principiul de realizare a procesului de fabricatie SLA.
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Procesul de fabricatie SLA functioneaza in modul urmator (fig.1.58,[16]):

1. Platforma de constructie este pozitionatd mai intai in rezervorul de
fotopolimer lichid, la o distantd de inaltimea unui strat de suprafata
lichidului. Astfel modelul 3D dorit este feliat initial in sectiuni
transversale, pe care fasciculul laser o traseaza pe suprafata rasinii lichide.

2. Apoi, un laser UV creeazd urmatorul strat prin intarirea si
solidificarea selectiva a rasinii fotopolimerice. Fasciculul laser este
focalizat pe calea stabilita, folosind un set de oglinzi de scanare X-Y, cu
care este scanatd Intreaga sectiune transversala a modelului, astfel incat
partea produsa este complet solida. Expunerea la lumina laser ultravioleta
solidificd modelul trasat pe rasina lichida, rezultdnd un strat solid construit
(printat 3D), care se adauga la stratul precedent construit;

3. Cand un strat este finalizat, platforma se deplaseaza cu ajutorului
mecanismului de ridicare la o distanta egald cu grosimea stratului, iar
madturdtoarea re-acoperd suprafata cu rasind fotopolimerica. Procesul se
repeta apoi pana la finalizarea piesei;

4. Dupa finalizarea constructiei, piesa se afld intr-o stare ,,cruda”’, nu
se intareste complet si necesitd o prelucrare ulterioara sub lumind UV, daca
sunt necesare proprietdti mecanice si termice foarte ridicate. Uneori
modelul 3D obtinut este imersat intr-o baie chimicd separatd, pentru
indepartarea excesului de rdsind, dupa care este tratat intr-un cuptor cu
radiatii ultraviolete pentru intarirea finala.

Mecanism
de ridicare
Platforma
-
e Maturatoare
(': "::\“"x_ >‘ .
i W Fotopolimer
- Lo
~ lichid
| Oglinda de
scanare X-Y
"‘M.\R L //
~— | Laser
\‘H\‘\,"' \

Fig. 1.58. Principiul procesului de litografie (SLA).
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Aplicatii. Piese si componente extrem de detaliate; modele finisate
pentru prezentdri de marketing; testare fizicd a formei; modele de
productie rapidd a sculelor (rapid tooling); aplicatii rezistente la
temperaturi inalte; matrite master de turnare.

Sinterizare selectiva cu laser (SLS, SLM)

Tehnologia de prototipare rapida, cunoscuta si ca Sinterizare Laser,
a fost brevetata la sfarsitul anilor 1980 si este apropiata de stereolitografie
(SLA). Materiale utilizate: pulberi (termo)plastice (nylon, polyamida,
polystyren; elastomeri; compoziti), pulberi metalice (otel, titan, aliaje),
pulberi ceramice, pulberi din sticla. functie de tipul materialului se disting
doua procese de sinterizare selectiva cu laser:

- sinterizare selectiva cu laser nemetale (SLS);
- topirea selectiva cu laser a metalelor (SLM).

Sinterizare selectivi cu laser nemetale (SLS). Tehnologia de
prototipare rapida SLS (Selective Laser Sintering), tradusa prin Sinterizare
Laser Selectiva, a fost brevetata la sfarsitul anilor 1980 de inventatorul
american Carl Deckard. Procedeul este similar cu stereolitografia, fiind
inlocuit doar polimerul cu pulbere. Pe langa denumirea SLS se foloseste
pe scara larga si denumirea generica LS (Laser Sintering), sau Sinterizare
Laser. Pulberea este depozitata in buncarul de alimentare pe ambele parti
ale camerei (fig.1.59,a,b, [23]) si este impinsa din buncar cu un piston. Un
tambur de nivelare il imprastie intr-un strat uniform peste zona de
constructie. Un laser COz, care furnizeaza un fascicul infrarosu de mare
putere, topeste (sinterizeazd) pulberii in straturi succesive, obtinandu-se
astfel modelul 3D dorit. Modelul 3D dorit este convertit initial Tn sectiuni
transversale (felii) ale obiectului si trimise apoi printerului. Pe baza
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Fig. 1.59. Principiul procesului de sinterizare selectiva cu laser (SLS).
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informatiilor primite, fasciculul mobil al laserului topeste (sinterizeaza)
selectiv stratul de pulbere aflat pe platforma de constructie din interiorul
cuvei, conform fiecdrei sectiuni transversale. Dupa finalizarea sectiunii,
platforma, pe care sunt construite modelele 3D, este coborata inauntrul
cuvei pentru realizarea urmatoarei sectiuni transversale. Modelul 3D este
in permanentd incadrat in pulberea de constructie pe parcursul printarii,
ceea ce permite printarea unor geometrii extrem de complexe fara material
suport. Pulberea ramasa in cuva de constructie poate fi reutilizatd la
printarile ulterioare. Obiectele 3D obtinute prin sinterizarea laser sunt
poroase si nu necesita finisare ulterioard decat daca se doreste intarirea
acestora prin infiltrare.

Tehnologia sinterizarii laser foloseste componente scumpe, ceea ce
duce la costuri ridicate ale printerelelor de tip SLS (peste 90000 EUR).
Totodatd este asigurata calitate inaltd a produsului: acuratetea pieselor
printate — bund; finisarea suprafetelor printate - buna spre foarte buna;
viteza de printare - medie spre superioara.

Avantaje tehnologie SLS / LS: acuratete bund a modelului 3D; paleta
largd de materiale utilizate; piese fabricate rezistente; posibilitatea
constructiei unor geometrii extrem de complexe fard material suport;
flexibilitate a modelelor printate (pot fi utilizate ca modele finale sau modele
de testare, unele materiale nu necesitd post-procesare); piese fabricate
rezistente la temperaturi inalte; nu necesitd operatiuni de post procesare
(intarire, indepartare suport, etc.) daca nu se doreste intarirea mecanica.

Dezavantaje tehnologie SLS / LS: tehnologie scumpa si dimensiuni
mai mari ale printerului; materiale de printare scumpe; suprafatd mediu
finisata, comparativ cu SLA; detalii medii ca finete, comparativ cu SLA;
prototipuri poroase, care pot necesita operatiuni aditionale de Intdrire; timp
de racire mare dupa printare pentru obiecte mari.

Aplicatii SLS/LS: piese rezistente pentru testare functionald; testare
la temperaturi Tnalte; productie de serie mica, modele de turnare.

Sinterizarea (topirea) selectivi cu laser a metalelor (SLM). Topirea
selectiva cu laser (Selective Laser Melting - SLM) este un procedeu de
fabricatie aditiva, care foloseste fisierele 3D CAD ca sursa de informatie
digitala, si energie sub forma unei raze laser de mare energie, pentru a
obtine piese metalice tridimensionale prin topirea pulberilor metalice [16].
Procedeul SLM a fost creat prin brevetul de inventie nr. 19649865 DE
(FRA96) in a.1995 la Institutul Fraunhofer ILT din Aachen, Germania.
Incd din faza de pionerat Dr. Dieter Schwarze si Dr. Matthias Fockele de
la F&S Stereolithographietechnik GmbH au avut o stransa colaborare cu
cercetatorii de la ILT, Dr. Wilhelm Meiners si Dr. Konrad Wissenbach.
Comitetul de standardizare international ASTM F42 a grupat SLM in
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categoria ,,sinterizari cu laser”, chiar daca acest lucru este oarecum gresit
deoarece procesul topeste complet metalul intr-o masa solidd omogena,
spre deosebire de sinterizarea selectivd cu laser (SLS) si sinterizarea
metalica directd cu laser (Direct Metal Laser Sintering — DMLS), care sunt,
in realitate, procese de sinterizare. Un proces asemandtor SLM este
procesul de topire cu raza de electroni (Electron Beam Melting — EBM),
care foloseste ca sursa de energie un flux de electroni [16].

Procesul SLM (fig. 1.60) porneste cu sectionarea in straturi cu grosimi
intre 20 si 100 micrometri a fisierului 3D CAD si generarea a cate o imagine
2D pentru fiecare strat. Aceasta informatie este salvata intr-un fisier de tip
STL. Fisierul STL este apoi incarcat intr-un pachet de programe de
postprocesare, care precizeaza parametrii de lucru si genereaza suportii de
fabricare. Acestia permit ca fisierul sa fie interpretat si rulat pe diferite tipuri
de masini. Se topesc selectiv straturi subtiri de pulbere metalica atomizata,
pulbere, care este distribuitd cu ajutorul unui sistem de nivelare pe patul de
pulberi (patul de constructie), de obicei metalicd, care este fixatd pe o masa
de indexare cu deplasare pe axa verticala (Z). Toate acestea au loc intr-o
camerd cu atmosferd controlatd de gas inert, azot sau argon cu nivel de
oxigen sub 500 parti/milion. Dupa distribuirea unui strat de pulbere, fiecare
sectiune 2D a geometriei piesei este imbinatd prin topirea selectiva cu laser
a pulberii metalice. Acest lucru este realizat cu o raza laser de mare putere,
de obicei de sute sau mii de wati. Raza laser este ghidata pe axele X'si ¥ cu
ajutorul a doud oglinzi de naltd frecventa. Energia laserului este suficient
de intensa incat sa permita topirea completd (sudarea) particulelor pentru a

Scanner cu
f i . oglinzii -Y
Sistem pozitionare X-Y Sistemul laser q ’ g
. I- J"J
Rezervor gaz inert /
Alimentare /

azot
cu pulberi

Rezervor pulbere Geam laser
Sistem de
' Razi i Gaz nivelare
laser i
Sistem S inert

—_— Pulbere metalica

' Suporti Platforma
Platforma retractanta retractanta

a. b.
Fig. 1.60. Principiul de functionare al SLM.
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crea o formd metalica solida. Procesul este repetat strat cu strat pana cand
piesa este fabricata in totalitate.

O etapd foarte importantd in fabricarea pieselor prin
sinterizare/topire cu laser din pulberi metalice reprezinta pregatirea
ciclului de fabricatie aditiva. Dupa finalizarea proiectirii modelului
digital, sunt necesare cateva etape suplimentare de pregatire Tnainte ca
piesa sa poata fi fabricatd. Acest lucru se realizeaza prin utilizarea
software-urilor specifice de pregétire si poate fi impartit in 4 etape [16]:

- amplasarea in volumul de construire;

- adaugarea suportilor de legaturd cu placa de construire;

- Impartirea in straturi sau felierea

- crearea traiectoriilor de construire (traiectoriilor fasciculului laser).

Amplasarea si orientarea piesei (a grupului de piese) in cadrul

volumului de construire sunt parte integrantd a calitatii fiecarei
componente. Distanta dintre repere poate afecta proprietdtile materialului
(consolidare slabd), finisarea suprafetei si usurinta post-procesarii.

Orientarea fiecarui reper poate sa influenteze performantele sale
functionale prin afectarea proprietatilor anizotropice ale acestuia.
Prelucrarea prin sinterizare/topire cu laser din pulberi metalice necesita
structuri temporare de suporti pentru anumite repere din cauza procesului
de fabricare strat-cu-strat. Locatia, tipul si numarul acestora pot afecta
precizia geometricd si proprietitile mecanice ale piesei finale. In general,
pentru amplasarea si numarul suportilor sunt utilizati algoritmi
automatizati, dar complexitatea geometricd sau limitele de printare
necesitd, de cele mai multe ori, o interventie manuald ulterioara a
operatorului pentru a optimiza distributia acestora (fig.1.61, [16]).

Cu o utilizare industriala specializata, tehnologia SLM poate fi
incadratd mai degraba in domeniul prototiparii rapide decat in cel al
printdrii 3D. Echipamentele sunt extrem de scumpe, depasind, in general,
100000 Eur. Spre deosebire de Sinterizarea Laser Selectiva, tehnologia
SLM utilizeaza pulberi metalice drept material de constructie, care sunt
topite si sudate impreund cu ajutorul unui laser de mare putere.

Tehnologia SLM asigura: acuratetea pieselor printate - bund;
finisarea suprafetelor ;
printate - buna spre foarte
buna; viteza de printare -
medie spre superioara.

Materiale utilizate:
pulberi metalice din otel
inoxidabil, otel de scule, Fig. 1.61. Optimizarea manuala a

cobalt, crom, titan si aluminiu. suportilor.
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Avantaje tehnologie SLM / DMLS: acuratete buna a modelului 3D;
utilizarea unei game de materiale speciale metalice; piese fabricate cu
rezistentd mecanica inalta; posibilitatea constructiei unor geometrii
organice sau extrem de complexe; piese usoare (industria aerospatiala,
medicind); flexibilitate a modelelor printate (pot fi utilizate ca modele
finale sau modele de testare).

Dezavantaje tehnologie SLM/DMLS: tehnologie scumpad si
dimensiuni mari ale printerului; materiale de printare speciale si scumpe;
prototipuri, care pot necesita operatiuni aditionale de intdrire; timp de
racire mare dupa printare pentru piese mari.

Aplicatii SLM / DMLS: prototipuri rezistente pentru testare
functionald; piese cu geometrii complexe, structuri cu pereti subtiri si
goluri sau canale ascunse; piese metalice complexe din materiale speciale
produse in serie micd; forme hibride, in care geometrii solide / partiale /
pot fi realizate Tmpreund pentru crearea unui singur obiect (ex. implanturi
ortopedice, in care integrarea osoasa este sporita de geometria suprafetei).
Fabricarea obiectelor laminate (LOM)

Tehnologia LOM (Laminated Object Manufacturing) sau
Fabricarea Stratificata prin Laminare este o tehnologie mai putin
cunoscutd, cu toate ca primul sistem de fabricare LOM a fost dezvoltat
inca din a. 1991 de compania Helisys Inc.

Tehnologia LOM permite fabricarea stratificatd a obiectului 3D din
straturi de hartie sau plastic, care sunt lipite impreund cu o rola de
laminare, incalzitd la aproximativ 70° si decupate cu ajutorul unui cutit
sau al unui laser cu putere mica. Initial, modelul 3D CAD este convertit in
sectiuni transversale (felii) ale obiectului si trimise apoi imprimantei.

Piesele sunt create pe o platforma de constructie 1 (fig. 1.62, [16]),
care este alimentatd cu material de constructie subtire dintr-un rulou de
alimentare 2. Materialele utilizate sunt, de obiceli, hartie, plastic, ceramica
sau folie metalicd. Dupa fiecare strat, platforma de constructie este
coborata si este alimentatd cu un nou strat de material. Stratul finalizat este
lipit de stratul anterior cu ajutorul unui adeziv aplicat pe partea inferioara
a foii, activat prin incalzire, peste care trece rola de laminare incalzita 3.
Cu ajutorul unei surse laser 4 sau a unui cutit, printerul decupeaza din foaia
de material solid straturile, care vor compune piesa 3D. Restul materialului
nefolosit in urma decuparii este maruntit de cutit (sau sursa laser) pentru
ca la sfarsitul procesului sd poata fi indepartat manual.

O tehnologie noua denumitd 3D paper printing, imbind printarea
inkjet cu tehnologia LOM. Sectiunile transversale din hartie sunt initial
printate color, utilizand tehnologia inkjet obisnuitd, si apoi decupate in
straturi, rezultdnd un model 3D cu rezolutie color.
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Fig. 1.62. Fabricarea stratificata prin laminare (LOM).

Tehnologia LOM asigura: acuratetea pieselor printate - medie spre
bund; finisarea suprafetelor printate - medie spre bund; aspect esthetic
(color); viteza de printare — medie.

Materiale utilizate: hartie (foi obisnuite), plastic (in rulouri).

Avantaje tehnologie LOM: materiale de printare foarte ieftine (hartie
format A4 obisnuitd); acuratete si precizie destul de bund; permite
printarea modelelor mai mari, care nu au elemente complicate; nu necesita

structuri de suport; nu foloseste reactii chimice, nu necesita camere
speciale; prototipuri 3D printate color cu impact vizual maxim;
echipamentele pretabile in mediul office (fara praf, substante chimice,

operatiuni periculoase de post-procesare).

Dezavantaje tehnologie LOM: gama limitatd de materiale;
proprietati slabe ale materialelor; materialul nefolosit trebuie indepartat
manual; pierderi de material destul de mari (restul neutilizat al colii se
aruncad); volume de printare limitate.

Aplicatii tehnologie LOM: testare fizicd a formei; modele 3D
voluminoase (al caror cost de productie trebuie sa fie mic); piese relativ
simple (cu putine componente); printarea color are aplicabilitate in multe
domenii, unde aspectul vizual are importantd maxima: arhitectura, design
conceptual, modele marketing, vizualizare stiintifica, educatie
Printare inkjet tridimensionala (3DP)

Tehnologia de printare tridimensionala 3DP (Three-Dimensional
Printing) a fost printre primele tehnologii 3D introduse in Romania si este,
in continuare, tehnologia preferatd in domenii precum arhitecturd si
design. Pana la aparitia tehnologiei LOM, cu hartie, 3DP a fost singura
tehnologie, care permitea imprimarea color 3D. Tehnologia 3DP mai
poartd si numele de 3D inkjet printing sau Plaster-based 3D printing (PP).
Printarea tridimensionala 3DP implica utilizarea tehnologiei de printare
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injket pentru solidificarea unei pulberi introdusa in camera de constructie
(fabricare) (fig.1.63, [16]) a imprimantei prin lipirea particulelor cu
ajutorul unui material liant. Initial, modelul 3D CAD este convertit n
sectiuni transversale (felii) ale obiectului si trimise apoi imprimantei. Un
strat subtire de pulbere este introdus in camera de constructie, dupa care

este intins, distribuit
Cartus de liant si compresat
uniform cu ajutorul
rolei de alimentare.
Cartusul de liant
aplicad apoi jetul de
— . material liant,
L urmand  structura
(felia) proiectata a
modelului  3D. In
rezultat se obtine un
strat al obiectului

Rola de
alimentare

Adeziv / liant

Piston Camera de 3D' ' din ] pul‘bere
constructie solidificati cu liant.

Pulbere Exces de material Odatd ce un
Fig. 1.63. Tehnologia de printare 3DP. strat este finalizat,

camera de constructie coboard cu exact grosimea unui strat, dupa care
procesul de printare este reluat. Prin repetarea operatiunii se vor construi
straturi succesive, unul deasupra celuilalt, pana la realizarea piesei finale.
Pe masura ce procesul avanseaza, piesa este cufundata in pulbere, ceea ce
constituie un suport natural pentru geometriile mai complexe. Dupa
finalizare si scoatere din camera de constructie, piesa finala se introduce
intr-o cuva pentru indepartarea prin suflare a pulberii ramase in diversele
cavitati si goluri. In procesul printirii liantului pot fi adaugate si culori,
rezultand obiecte 3D color cu aplicabilitate in multe domenii. in cazul
pulberilor de amidon sau ipsos, piesele 3D printate sunt, de obicei,
infiltrate cu material de etansare sau cu intdritor pentru imbunatatirea
duritatii si calitatii suprafetei. Pulberea ramasa in camera de constructie
poate fi reutilizata la printarile ulterioare.

Costul echipamentelor bazate pe tehnologia 3DP / 3D inkjet printing
incepe de la aproximativ 20000 Eur, insa pentru echipamentele industriale
(pulberi PMMA si volume mari de constructie) poate depdsi 150000 Eur.

Tehnologia 3DP/3D asigurd: acuratetea piese printate - medie spre
buna; finisarea suprafetelor printate - medie spre bund; aspect estetic
(color); viteza de printare - foarte buna.
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Materiale utilizate: pulberi (amidon, ipsos, pulberi plastice PMMA,
alte tipuri).

Avantaje tehnologie 3DP / 3D inkjet printing: vitezd mare de
printare; materiale relativ ieftine; prototipuri 3D printate color cu impact
vizual maxim; functionare silentioasd a printerelor 3D; echipamentele
pretabile 1n mediul office.

Dezavantaje tehnologie 3DP / 3D inkjet printing: modele 3D destul
de fragile; necesita intarire prin infiltrare pentru imbundtatirea rezistentei
mecanice; rezolutie si suprafatd medii ca nivel de finisare; gama de
materiale limitata; manipularea pulberilor, curitarea piesei si infiltrarea
pentru intdrire pot genera praf si deran;.

Aplicatii tehnologie 3DP / 3D inkjet printing: printarea color are
aplicabilitate in multe domenii, unde aspectul vizual are importantd
maxima: arhitecturd, design conceptual, modele marketing, vizualizare
stiintifica, educatie.

1.5.3. Elemente de tehnologia pulberilor
1.5.3.1. Notiuni generale

Metalurgia pulberilor este stiinta si tehnologia, care se ocupa cu
elaborarea diferitelor pulberi metalice si cu fabricarea din acestea a unor
materiale noi, cu proprietati deosebit de avantajoase, a unor piese de
masini si mecanisme, in special, din domeniul mecanicii fine, unde
sarcinile portante sunt reduse, In serie mare si a unor produse speciale
pentru diferitele domenii ale tehnicii modern.

Metalurgia pulberilor s-a dezvoltat foarte intens in ultimele decenii,
atat din punct de vedere tehnologic, cat si ca activitate industriald. Nu
existd nici o ramura a tehnicii moderne, care sa nu profite din plin de
avantajele metalurgiei pulberilor.

Istoria acestei tehnologii este de peste o sutd de ani. Pentru prima
oard inginerul englez A. G. Bloxam a propus primul brevet de inventie in
domeniul sinterizarii pulberilor cu curent continuu in vid. Prima
implementare a acestei inventii a fost realizata in producerea industriald a
firului de filament pentru lampile cu incandescenta [24]. In 1913 inginerii
germani Weintraub si Rush au brevetat o metodd modificatd unde a
combinat curentul electric cu presiunea. Beneficiul acestei metode a fost
obtinut la sinterizarea metalelor refractare ca pulberii de carbizi si nitrizi.
Temperatura de sinterizare estimata era de 2000°C [24]. In Germania, in
a. 1943 in laboratorul din Phenemunde au fost executate componente ale
rachetelor V1, V2.

In SUA metoda de sinterizare pentru prima oara a fost brevetata de
Duval d’Adrian in a. 1922. Procesul sdu in trei trepte era utilizat pentru
producerea blocurilor rezistente la cadldurd din zirconiu, tor sau tantal.
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Metoda consta in turnarea si presarea pulberilor, tratarea lor termica la
temperatura de aproximativ 2500°C si apoi aplicarea metodei lui Weintraub
si Rush de sinterizare cu curent electric si presiune [24]. Utilizarea arcului
electric cu curent alternativ in procesul de sinterizare a pulberilor metalici a
fost pentru prima oara brevetatd de inginerul american G. F. Taylor in a.
1932. Aceasta metoda a fost dezvoltatd in continuare pe parcursul mai
multor ani si brevetata cu peste 640 de brevete de inventie [24].
Avantajele de baza ale metalurgiei pulberilor:

- Metalurgia pulberilor permite realizarea mai completa a tendintelor
moderne de productie - fabricarea in masa, consum relativ mic de energie
la fabricarea pieselor de calitate Tnalta, utilizarea completa a materialului
initial, automatizarea, introducerea controlului static al calitatii. De
exemplu, la fabricarea rotii dintate din pulbere metalica coeficientul de
utilizare a materialului este de 95%, consumul energetic - 29 Mj/kg, iar la
piesele turnate acesti indici au valorile de 90% si 30...38 Mj/kg, iar dupa
prelucrare mecanica - 40...50% si 66...82 Mj/kg (fig. 1.64, [25]).

- Piesele sinterizate poseda caracteristici de rezistenta inalte, conditii
de lubrifiere bune;

- Metalurgia pulberilor permite fabricarea pieselor cu forme
complicate, uneori imposibile pentru fabricarea prin alte metode;

- Metalurgia pulberilor elimind sau minimizeaza prelucrarea
ulterioara prin producerea pieselor cu dimensiuni finale;

- Piesele sinterizate permit porozitate controlatd pentru asigurarea
autolubrifierii (cavitatea porilor reprezinta niste buzunare, in care se
acumuleaza lubrifiant).

B Coeficientul de utilizare a materialului DEnergie consumata, Mj/kg
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Fig. 1.64. Analiza comparativa a consumului de material la fabricarea rotilor
dintate prin sinterizare, turnare si agchiere.
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Pentru obtinerea unor proprietdti tehnologice i mecanice
corespunzatoare, un rol hotarator il are presiunea de compactizare aplicata,
care determind compactitatea, respectiv porozitatea de presare. Cea mai
importantad proprietate a unui semifabricat presat este densitatea aparenta
de presare ppfg/cm’].

Prin folosirea cat mai largd a metalurgiei pulberilor se pot realiza
economii importante de metale, in special a celor deficitare si scumpe, se
pot recupera si refolosi o serie de materiale si deseuri Intr-un mod deosebit
de avantajos, se poate reduce importul la o serie de materiale si, ceea ce
este cel mai important, se pot ridica calitatea, performantele si fiabilitatea
masinilor, aparatelor si instalatiilor fabricate, care devin mai cautate si mai
competitive pe piatd. Pulberile metalice si produsele fabricate din acestea
sunt folosite pe o scard din ce in ce mai larga 1n industria constructoare de
masini, in electrotehnica si electronica, in mecanica fina s.a.
Proprietatile materialelor sinterizate

Spre deosebire de materialele metalice compacte, proprietatile
mecanice ale materialelor sinterizate sunt definite, inafara de compozitia
chimica si structura aliajului, si de porozitatea materialului sinterizat, care
este 0 consecintd normala a tehnologiei si nu un defect. Rezistenta la
tractiune, alungirea, duritatea, rezilienta etc. sunt reduse cu atat mai mult,
cu cat porozitatea este mai mare, aceasta actionand ca un factor de
micsorare a sectiunii efective metalice si ca un concentrator de tensiuni.

Cele mai importante proprietati sunt:

- uniformitatea densitatii in volumul semifabricatului format —
aceasta depinde de calitatea suprafetelor granulelor de pulberi, calitatea si
cantitatea lubrifiantului folosit la presare, forma si dimensiunile
semifabricatului presat, caracterul presarii,

- porozitatea totalda se determina prin metoda hidrostatica, dar in
acest caz trebuie sa se faca o impregnare totald a corpului poros cu lichidul
insolubil in apa;

- compactitatea corpului presat aratd, in procente, cat din volumul
ocupat aparent de corpul poros este efectiv umplut de catre materialul
metalic;

- conductivitatea electrica a semifabricatelor formate din pulberi
metalice — poate fi utilizata pentru caracterizarea compactizarii granulelor
de pulbere care s-au format intre acestea in timpul presarii, prin masurarea
marimii suprafetelor metalice de contact dintre granulele de pulbere;

- rezistenta la compresiune §i Incovoiere — desi nu constituie un
criteriu de rebutare a semifabricatului, valoarea lor se determina in scopul
stabilirii tehnologiei optime de fabricatie. Orientativ, rezistenta de rupere
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la tractiune este de doud ori mai mica decat rezistenta la incovoiere si de
zece ori mai mica decat cea la compresiune. O influentd deosebit de mare
asupra rezistentei semifabricatului o au marimea granulelor pulberii,
plasticitatea si forma lor;

- duritatea semifabricatelor presate — aceasta creste aproape liniar cu
presiunea de compactizare. In volumul semifabricatului duritatea variaza
paralel cu densitatea neuniforma;

- stabilitatea formei semifabricatului dupa formare;

- revenirea elastica a semifabricatelor dupa scoaterea lor din matrita
— aceasta trebuie cunoscuta pentru a se proiecta corect matritele de presare.
Coeficientul de efect elastic intarziat diferd de la un material la altul,
depinzand si de conditiile presarii, respectiv de densitatea realizata.

Amestecul de pulberi se poate compactiza prin diferite metode de
formare. Rezistenta mecanicd a comprimatului nesinterizat este foarte
mica, insuficientd pentru a putea fi folosit in practica. Prin formare trebuie
sd se asigure: o stabilitate a formei, o rezistenfdi a muchiilor
corespunzatoare, care sa permitd manipularea sigura a semifabricatelor
formate, pana la incércarea lor in cuptoarele de sinterizare.

Gratie avantajului de baza, pe care il are tehnologia pieswelor prin
sinterizare, procesele de presare si sinterizare sunt totalmente
automatizate, fapt ce asigura o productivitate Tnalta.

1.5.3.2. Metode de fabricare a pieselor din pulberi metalice

Presarea unidirectionald cu simpla si dubla actiune. Fazele presarii
piesei din pulberi metalici sunt: dozarea materialului; presarea la cald sau la
rece, cu simpld sau dubld actiune; eliminarea semifabricatului presat si
dozarea noii portii (fig. 1.65, [25]) . Pentru proiectarea corecta a formelor de
presare a pieselor din pulberi metalice este necesar de luat in calculprocesele
care au loc 1n cavitatea de formare a piesei sub actiunea presiunii. La
deplasarea pulberii sub actiunea presiunii exercitatd de poanson, fiecare
granula are tendinta de a evita presiunea exercitata asupra ei, deplasandu-se
in directia rezistentei minime. Ea se deplaseaza nu numai in directia presarii
ci si spre mijlocul matritei, aparand astfel o scufundare a straturilor
orizontale de pulberi de forma unui con aplatizat sau a unei calote.

Daca in sistem este introdus un lubrifiant, adanciturile suprafetelor
se umplu cu acestea si se interpun intre contactele metal pe metal. Intr-o
piesa presatd unidirectional cu simpld actiune cea mai mare densitate se
afla in zona perifericad de sub poansonul de presare, iar cea mai mica - in
zona periferica din apropierea zonei de inchidere a matritei. Diferentele de
densitate sunt dependente de indltimea stratului de pulberi ce urmeaza a fi
compactizata, calitatea suprafetelor matritei si a partilor sculelor solicitate
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a. b. c.
Fig. 1.65. Fazele presarii piesei din pulberi metalici: a - dozarea materialului;
b - presarea; ¢ - eliminarea semifabricatului presat si dozarea noii portii.
la frecare (miezurile pentru formarea orificiilor), comportarea la curgere a
pulberii, marimea frecérii interioare, deformabilitatea pulberii. Sculele
utilizate au o constructie simpla, de aceea se poate folosi orice tip de presa
hidraulica.

In cazul dublei actiuni, presiunea actioneaza pe ambele poansoane,
inferior si superior, ceea ce determind o descrestere a densitatii in directia
propagdrii presiunii numai In jumadtate din Indl{imea piesei presate,
obtinandu-se distributii aproximativ uniforme. in starea finala, in mijlocul
piesei presate ramane o zond dependentd de Tnadltimea totala a piesei, cu
densitatea mai mult sau mai putin redusa fata de densitatea totala a piesei.
Aceastd zona se recunoaste printr-un aspect mai mat, datorita faptului ca
granulele s-au deplasat mai putin fata de peretele matritei, datorita frecarii
lor pe acesti pereti si se numeste zona neutra. Este intotdeauna in centrul
piesei, deoarece conul de presiune simetric este fatd de ambele poansoane.

De mentionat ca duritatea pieselor obtinute prin presare din pulberi
metalice este foarte mica. Pentru a mari duritatea lor piesele sunt
sinterizate. In acest caz piesele sunt incilzite pana la o temperaturd mai
joasad decat punctul de topire al metalului, de reguld, in medii de gaze
dirijate. In fig. 1.66 sunt prezentate fazele de realizare a procesului de
sinterizare a pieselor.

Presarea la cald (sinterizare). Presarea la cald in matrite, numita si
sinterizare sub presiune, consta in Incalzirea materialului in timpul presarii
pana la temperatura de sinterizare. Ea se poate executa la temperaturi inalte
si presiuni inferioare sau la temperaturi moderate si presiuni mari. In
ambele variante produsele obtinute au densitati apropiate de cele teoretice,
de exemplu: pentru cupru, la o temperatura de 2500°C si o presiune de
1575 N/mm? rezulta o densitate de 8,37 g/cm3, deci compactarea este de
99,3%; daca temperatura se dubleaza, iar presiunea scade la 400 N/mm?,
rezultd densitatea de 8,74 g/cm’, si o compactare de 97,9%. Rezultate
similare se obtin si in cazul alamei (65%Cu + 35%Zn): astfel, la
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a. b. C.
Fig. 1.66. Fazele procesului de sinterizare: a — faza initiala a granulelor;

b — inceputul procesului de umplere a spatiului intre granule cu material
partial topit; ¢ — finalizarea procesului umplere a spatiului intre granule cu
material partial topit.
temperatura de 3000°C si presiunea 930 N/mm?’ rezultd o compactare de
96%, iar la temperatura de 5000°C si presiunea de 400 N/mm? de 98,6%
[25]. Comparativ cu presarea la temperatura camerei urmatd de
sinterizarea produselor, presiunea si temperatura de lucru sunt mai scazute

si permit formarea de structuri cu graunti fini.

Parametrii, care influenteaza procesul de prelucrare prin presare la
cald a pulberilor metalice, sunt: natura pulberii metalice, marimea
particulelor, presiunea de compactare, temperatura de sinterizare, durata si
atmosfera presarii la cald, materialele din care sunt executate poansoanele
si matrita. In comparatie cu presarea la temperatura obisnuita presarea la
cald prezinta urmatoarele avantaje:

- in acelasi agregat au loc simultan procesele de presare si
sinterizare;

- nu schimba dimensiunile si forma produselor;

- coboara temperatura de sinterizare a produselor;

- se obtin produse cu poroyitate redusa.

Dar existd si dezavantaje, cum ar fi timpul mare de presare si
rezistenfa scazutd la temperaturi inalte a matritelor si a poansoanelor,
scoaterea si rdcirea dificila a pieselor, conditiile grele de lucru,

Asigurarea proprietitilor de autolubrifiere a pieselor sinterizate.
Un aspect important al functionarii unor piese mobile este autolubrifierea
suprafetelor contactante. Deseori, in mecanica fina lubrifierea clasica in
baie de ulei este dificild sau imposibila. In acest caz in amestecul de pulberi
metalice se adaugd lubrifianti solizi alesi in functie de conditiile de
functionare, tipul pulberii etc. Pe langa functia de autolubrifiere a
suprafetelor contactante aflate in miscare lubrifiantii sunt substante
chimice utilizate in metalurgia pulberilor pentru a determina o distributie
mai uniforma a presiunii in timpul compactarii pulberilor si pentru a usura
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ejectia presatului din matrita. Ei sunt utilizati in proportie de 0,2...1% 1n
greutate si determina urmatoarele efecte la presarea pulberilor metalice:

- cresterea ugoara a compresibilitatii pulberilor;

- reducerea presiunii de ejectie (extractie);

- eliminarea defectelor fizice in comprimate (fisuri, densitati
neuniforme etc.);

- reducerea frecdrii intre particulele pulberii, intre poanson si
matrita, Intre comprimat i peretii matrifei la scoaterea presatului;

- reducerea uzurii sculelor;

- eliminarea griparii matritelor.

Tipul lubrifiantului si cantitatea addugata trebuiesc argumentate
teoretic si experimental, deoarece afecteaza densitatea aparenta si viteza
de curgere a pulberii §i comportarea lubrifiantului la sinterizare. Liantii se
adauga in pulberii metalici in proportie de 1...5% pentru a mari adeziunea
intre particulele de pulberi si, prin aceasta, coeziunea comprimatului si
pentru a elimind defectele fizice din materialul compact.

Adaugarea liantilor si lubrifiantilor in pulberele metalice se face sub
forma de:

- pulbere, prin amestecarea uscata cu pulberea metalica;

- lichid, prin amestecare la temperatura camerei sau la temperaturi
inalte cu pulberea metalica;

- solutii in apa sau solventi organici, prin amestecare cu pulberile
metalice, urmata de evaporarea solventului.

Efectele secundare care apar datorita utilizarii lubrifiangilor si
liantilor sunt: carbonul rezidual afecteaza proprietatile fizice, mecanice si
chimice ale pieselor sinterizate; oxizii influenteazd proprietatile
tehnologice ale pieselor sinterizate; in zona de racire a cuptorului, in timpul
eliminarii lubrifiantilor se formeaza reziduuri solide sau lichide.

Tehnologia de fabricare a pieselor din pulberi metalice are
urmatoarea structura:

- Elaborarea, prin diverse metode a pulberilor de fier, cupru, staniu,
plumb, grafit, lubrifianti, lianti;

- Dozarea si omogenizarea amestecului de pulberi de compozitie
prestabilita;

- Formarea pieselor;

- Presinterizarea sau sinterizarea semifabricatelor in atmosfera
protectoare;

- Calibrarea, prelucrarea mecanica de finisare §i impregnarea cu
lubrifianti sau aliaje usor fuzibile a pieselor sinterizate;

- Tratamente termice sau termochimice.
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Metalurgia pulberilor asigurd produselor sinterizate o compozitie
precisd si uniformd, cu o mare constantd a proprietatilor, in conditiile
inlocuirii materialelor scumpe si deficiente cu altele mai ieftine si existente
in cantitdfi suficiente si a eliminarii complete a deseurilor. Totodata, prin
aceastd tehnologie se obtin materiale, cu o porozitate find, uniforma si
ridicat al pulberilor metalice; limitelor impuse complexitatii formei
geometrice i dimensiunilor pieselor; valorii mari a matritelor, care se
amortizeaza numai la serii mari de fabricatie; compactitafii mai mici si
fragilitdfii mai mari ale reperelor sinterizate, fatd de cele turnate sau
deformate plastic; diminuarii rezistentei la tractiune, alungirii, duritatii si
rezilientei odatd cu cresterea porozitatii, dimensiunilor pieselor; valorii
mari a matritelor, care se amortizeaza numai la serii mari de fabricatie;
compactitatii mai mici si fragilitatii mai mari ale reperelor sinterizate, fata
de cele turnate sau deformate plastic; diminudrii rezistentei la tractiune,
alungirii, duritatii si rezilientei odata cu cresterea porozitatii.

Elaborarea, dozarea si omogenizarea pulberilor metalice. Pulberile
metalice sunt alcatuite din particule de diferite dimensiuni, dupa care pot
fi clasificate in [26]:

- pulberi ultradisperse (UDP): 0,001-0,1 pm;

- pulberi fin dispersate (FDP): 0,1-10 pm;

- pulberi dispersate medii (ADP): 10-200 um;

- pulberi ,,grosiere” (C / LDP): 200-1000 pm.
Ele se obtin din metale pure (fier, cupru, staniu, plumb, cobalt, nichel),
aliaje sau compusi intermetalici, prin metode mecanice (aschiere,
mdcinare in diverse tipuri de mori, pulverizarea metalelor sau aliajelor
topite) sau fizico-chimice (reducerea metalelor din oxizi, electroliza
solutiilor apoase sau a sarurilor topite, descompunerea carbonililor de
metal. Pulberile trebuie sa posede o 1naltd compactitate, proprietati bune
de curgere, variatii dimensionale minime in procesul de sinterizare,
rezistente mecanice ridicate si compozitie chimica uniforma.

Dezintegrarea prin aschiere se aplica foarte rar deoarece compozitia
chimica a diferitelor sorturi de aschii este variabild, macinarea spanului de
otel cu conginut scazut de carbon este dificila, pulberea din fonta are un
procent ridicat de carbon, siliciu si fosfor fapt ce nu permite fabricarea
unor piese sinterizate de buna calitate. Macinarea in mori vibratoare cu bile
a materialelor casante si prealiajelor (carburi, feroaliaje, aliaje Al-Fe, Al-
Si-Fe, catozi porosi si fragili rezultati in urma electrolizei) se aplica la
elaborarea pulberilor fine si foarte fine.

Formarea pieselor din pulberi metalice. In urma compactarii
amestecurilor de pulberi rezultd semifabricate poroase cu rezistente
mecanice foarte mici. Formarea trebuie astfel condusa incét sa se asigure
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stabilitatea mecanica a formei pana la introducerea in cuptoarele de
sinterizare. Compactitatea si rezistenta mecanica a semifabricatelor depind
de proprietdtile pulberilor, marimea presiunii si modul de aplicare a
fortelor de presare, forma si dimensiunile piesei si temperatura la care se
executd formarea. Formarea semifabricatelor se poate realiza prin
compactare (presare, sintermatrifare, extrudare, laminare), turnare in
forma de ipsos sau presare fard tasare.

Formarea prin presare. Presarea pulberilor in matrite de otel se
poate face la rece (unilateral, bilateral sau izostatic) sau la cald. La presarea
unidirectionald cu simpla actiune poansonul si matrita sunt fixe. Forta de
comprimare se aplicd numai prin intermediul poansonului superior (fig.
1.67 a) [27]. Procedeul asigura o repartizare neuniforma a densitatii
pulberii presate in matrita, iar compactarea scade. In cazul presarii
bilaterale (fig. 1.67 b) se deplaseaza ambele poansoane cu viteze egale,
asigurandu-se astfel o omogenitate mult mai mare a densitatii si duritatii.
Prin aceastd metoda se pot presa piese cu raportul h/D (indlfime/diametru)
cuprins intre 2 i 4. Aproximativ la mijlocul Tndltimii semifabricatelor
rezultd o zona neutrd cu densitate mai mica, care se restrange in timpul
sinterizdrii. Se recomanda ca valoarea presiunii de compactare sd nu
depaseasca 60...70MPa. Presarea izostatica cu punga umeda a formei cu
invelis elastic, umpluta in prealabil cu amestec de pulbere, se realizeaza
sub actiunea unui lichid comprimat la presiuni de 300...500MPa (fig. 1.67
c¢). Deoarece aerul dintre granulele de pulbere nu se poate indeparta in
timpul presarii, formele flexibile sunt in prealabil vidate si inchise. Mediul
de transmitere a presiunii pentru presare la rece poate fi apa, uleiul sau
glicerina, iar pentru cea
la cald gazele inerte
incalzite la temperaturi
ridicate. Presarea
izostaticd cu pungd se
executd in forme din
material elastic (cauciuc,
mase plastice) asezate in
matrite obisnuite din otel. gg’?fjt »

] O . Varlgnté a presiune___
presarit  1zostatice este

Ulei de

: ) 4—
cea  prin explozie g

: - C. .
(ﬁg'_1‘67’fi' I-exploziv; 2 Fig. 1.67. Formarea prin presare:
- piston; 3 - capac, a — unidirectionald cu simpla actionare;
4 - pulbere; 5 - invelis; b — bidirectionald cu dubla actiune;

6 - ulei). Procedeul ¢ — izostatica; d — de explozie.
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permite fabricare pe instalatii simple, cu cheltuieli minime, a unor repere
ce nu pot fi obtinute prin alte metode, cu aceleasi rezistente mecanice in
toate sectiunile, fard goluri si tensiuni interne, cu compactitati (10...16%),
rezistente mecanice (30...60%) si alungiri la rupere (20...60%) mai mari ca
ale celor executate prin presare unidirectionala. Dezavantajele se datoresc
imposibilitatii  respectdrii  riguroase a formei si  dimensiunilor
semifabricatului, productivitatii mici si durabilitatii reduse a sculei.

Gratie avantajelor, pe care le poseda piesele sinterizate, actualmente
pe piata producatorilor activeaza firme recunoscute, printre care: Powder
Metallurgy Company, ASCO Sintering, ARC Metals Corp. (SUA),
Hoeganaes Corporation Europe GmbH (Germania, SUA, Belgia, Suedia),
Mitsubishi Materials PMG Corporation (Japonia) — in total peste 100 de
firme. Printre ele se evidentiazd compania americand ASCO Sintering,
care cu o experientd in domeniu de peste 50 de ani este lider in fabricarea
pieselor cu configuratii complicate din pulberi feroase si neferoase: oteluri
slab aliate, oteluri aliate, cupru, bronz, fier magnetic moale etc.

Fabricarea pieselor prin microsinterizare din pulberi metalice. Pentru
producerea componentelor microsistemelor se utilizeaza pe larg si procesul
de microfabricare prin sinterizare din pulberi metalice. Procesele de dozare
a materialului si presare sunt identice cu cele din metodele conventionale.
In linii mari specificul microfabricarii prin sinterizare const in efectuarea
procesului de sinterizare cu microunde, folosind microunde termice cu
frecventa 2.45 GHz si puterea de 1...6 kW [25]. In figura 1.68 este prezentata
schema sistemului de sinterizare cu microunde Tn atmosfera de gaz. Sistemul
este echipat cu dispozitivele necesare pentru asigurarea atmosferei
controlate de sinterizare (H2, N2, Ar s.a.) si capabil sa atingd temperaturi
pana la 1600°C. Sinterizarea cu microunde este un proces foarte eficient din
punct de vedere al consumului de energie electrica, este de mai mult de doua
ori mai mic decat in cazul sinterizarii conventionale (fig.1.69).

Astfel de proprietati mecanice cum sunt modulul de rupere si
duritatea superficiald a rotilor dintate sinterizate cu microunde sunt
semnificativ mai inalte decat la exemplarele conventionale (in cazul
compozitiei comerciale de praf metalic Fe-Ni-C (FN208) modulul de
rupere este cu 60% mai inalt. Se considera ca in acest caz este implicat un
factor de forma la nivelul de sub un milimetru, iar efectele non-termice
conduc la acceleratia difuziei. Densitatea mostrelor sinterizate cu
microunde este mai bund si este apropiatd de cea teoretica. Densitatea
poate fi dirijata prin dirijarea temperaturii de incalzire (v. fig.1.70). Exista
mai multi factori care contribuie semnificativ la incalzirea totala cu
microunde a metalelor sub forma de praf. Marimea esantionului de piese
si forma lor, distributia de energie cu microunde 1n interiorul cavitatii si
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Fig. 1.68. Schema sistemului de sinterizare cu microunde in atmosfera de

gaz.
campul magnetic al radiatiei electromagnetice sunt toate importante in
sistemul de Incalzire si sinterizare a pulberilor metalici.

Prin metalurgia pulberilor pot fi realizate tendintele moderne actuale
de productie: fabricare in masa, consum relativ mic de energie la fabricarea
pieselor de inalta calitate, utilizarea fard pierderi a materialului initial,
automatizare, introducerea controlului static al calitatii.

Majoritatea componentelor de mecanica find utilizate in aparate
electronice, utilajul tehnologic si medical, automobile, avionica, roboti etc.
includ transmisii mecanice, catre care sunt Inaintate cerinte din ce in ce
mai rigide, referitoare la asigurarea urmatoarelor performante:

- masd i gabarite Erordio i
reduse; [] Energie microunde

. n A Eneraie
- fiabilitatea inalti in 5 W

e

exploatare; s

- cost redus realizat g ”
prin tehnologii de fabricare ~ § *
inalt-productive si de E§ °
asamblare robotizata; -g 0

- capacitate portanti si & °
randament 1nalte; TR

- nivel  redus de a. b.
zgomot si vibratii. Fig. 1.69. Consumul comparativ de energie

electrica in cazul sinterizarii cu microunde
(a) si cu energie conventionala (b).
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1550°C, 0.20um, 15% 1450°C, 0.24um, 17% 1346°C, 0.21um, 8%
Fig. 1.70. Densitatea mostrei sinterizate la diferite temperaturi de incalzire.

Alegerea pulberilor metalice. Astazi pe piata existd o gama larga
de pulberi produse de diverse firme. Alegerea pulberilor metalice se
efectueaza functie de caracteristicile mecanice dorite ale pieselor si forma
lor pentru conditii anumite de functionare: densitate, duritate, rezistenta la
impact, intindere, torsiune, incovoiere; proprietatile termice, electrice,
chimice, anticoroziune, antioxidare; de lubrifiere, izotrope,
biocompatibilitate s.a. In constructia de masini piesele sinterizate ocupd un
loc important, in special, in industria de automobile (>50%), industria
utilajelor electrocasnice (20%) si masini de birou (10%), conditia care se
pune fiind alegerea corespunzdtoare a parametrilor de fabricatie pentru
reducerea la minim a porozitatii si crearea unor piese de rezistenta. Cele
mai utilizate pulbere in mecanica fina sunt [28]:

- Materiale sinterizate pe baza de fier, care utilizeaza drept pulberi
de baza otel aliat cu Cr, Ni si Mo, la care se adauga pulberi de Cu in
proportie de 2-3%. Prezenta cuprului este favorabild pentru reducerea
porozitatii prin formarea unei faze lichide la sinterizare, care va determina
obtinerea unor structuri omogene, cresterea rezistentei si a stabilitatii
dimensionale. Astfel se pot realiza piese de tipul bucselor, camelor,
parghiilor, rotilor dintate, segmenti de piston etc. Obtinerea unor
proprietdti optime in exploatare este asiguratd prin aplicarea unor
tratamente termice sau termochimice identice celor prin tehnologii clasice;

- Materialele sinterizate pe baza de cupru se utilizeaza la obfinerea
unor benzi cu proprietati mecanice si electrice superioare. Bronzul
sinterizat aliat cu Zn (1-2%) sau cu Ni (8-15%) este utilizat pentru piese
rezistente atat la coroziune dar si la tractiune, atingandu-se valori de 45
daN/mm?. Alamele sinterizate (30% Zn, 70% Cu) isi gisesc aplicatii in
mecanica find si industria electronica. Se mai pot realiza piese din pulberi
de alpaca sau bronz, cu beriliu cu proprietati ridicate si la un pret de cost
cu 50% mai mic decat cel al pieselor obtinute prin tehnologii clasice;
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- Materiale din aluminiu sinterizat se obtin prin extrudarea la cald a
pulberilor de aluminiu. Datoritd faptului cd in timpul extrudarii are loc
fragmentarea retelei de oxizi si inglobarea lor in masa metalicd de baza,
semifabricatele obfinute sub forma de bare contin 7-13% oxid de aluminiu.
Se mai pot realiza piese cu rezistentd ridicatd de tipul pistoanelor pentru
motoare, palete de turbine sau ventilatoare, din pulberi de aluminiu aliat
cu Fe, Ni, Cr, Ta, V obtinute prin pulverizare;

- Materiale metaloceramice (cermetii) - materiale sinterizate din
amestecuri de pulberi metalice si ceramice (oxizi refractari, carburi, boruri,
siliciuri), utilizand ca liant metalic pulberi de Fe, Ni, Cr, W, Mo, Nb sau
prealiaje pe baza de Fe. Cei mai utilizati cermeti sunt pe baza de oxid de
aluminiu, facand parte din sistemele: AI1203-Fe; Al1203-Ni; Al203-Cr;
Al1203-Mo, A1203-W; A1203-Al si altele;

- Materiale sinterizate poroase pentru cuzinetii porosi autolubrifianti
se fabrica din pulberi de fier sau de bronz. Materialele sinterizate cu baza
de Fe contin 0,5-1,5% grafit si 3-12% Cu pur, iar cele din pulberi de bronz
contin 6% Sn, 6% Zn, 3% Pb si 1-4% grafit. Porozitatea acestor cuzineti
este de 18-30% si pot absorbi ulei in cantitate de 1,8-3,5% din greutatea
piesei. Impregnarea porilor cu ulei asigura caracteristici functionale foarte
bune: coeficient de frecare mic (0,004-0,1), rezistentd buna la uzare si
tendintd redusd la gripare, functionare silentioasd si economie de
lubrifiant. Cuzinetii porosi sinterizati sunt ieftini, pot lucra ani de zile fara
intretinere sau supraveghere, asigurand o ungere foarte buna. La conditii
grele de incarcare este necesara o ungere suplimentara, iar in cazul
solicitarilor termice se adauga un lubrifiant solid (grafit, MoS: etc.).

- Materialele magnetice sinterizate prezintd proprietdti superioare
celor ce se pot realiza la materialele obtinute prin turnare si deformare
plastica. Apeland la metalurgia pulberilor se pot obtine diferite tipuri de
materiale magnetice cu compozitii precise. Se utilizeaza pulberi de mare
puritate cu granulatie fina ceea ce conduce la obtinerea unei structuri fine
si omogene ce asigura proprietati mecanice si tehnologice foarte bune.
Materialele magnetice moi se obtin din pulberi fine de fier de mare puritate
sau amestecuri de pulberi de Fe si 2-4% Si; Fe cu 9-11% Si 5-6% Al sau
Fe si 45-55% Ni. Legarea acestor pulberi se realizeaza prin intermediul
unui liant organic ceea ce asigurd un histerezis magnetic redus si
permeabilititi magnetice ridicate. Materialele magnetice dure utilizate
pentru magneti permanenti fac parte din sistemele Fe-Al-Ni (Alni) si
Fe-Al-Ni-Co (Alnico). O importantd mare au materialele magnetice pe
baza de cobalt si pamanturi rare (samariu) SmCo5N si cele obtinute din
pulberi de oxizi (BaO6Fe203 - baferit);
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Materialele de frictiune din pulberi metalice trebuie sa asigure un
coeficient de frecare ridicat, conductivitate termica buna, rezistenta buna
la uzare, coeficient de dilatare redus. Sunt utilizate ca garnituri la franele
si ambreiajele moderne de mare capacitate. Aceste materiale au baza de
fier, cupru sau bronz pana la 35% si componenti nemetalici (grafit, SiO2,
ALOs, azbest etc.). Prin adaugarea cuprului creste conductivitatea termica
si este favorizata lipirea prin sinterizare a amestecului pe suportul de otel
al discurilor si lamelor. Plumbul si grafitul imbunatatesc rezistenta la
uzare, micsoreaza tendinta la gripare si asigura o cuplare sau o franare fina,
fard socuri. Componentii nemetalici vor mari coeficientul de frecare si
rezistenta la uzare. Aplicarea pe suportul de otel supus in prealabil cuplarii
electrochimice se face prin presarea unor placi sau inele din pulberi urmata
de o sinterizare sub sarcind sau presarare si presare direct pe suport, urmata
de sinterizare si calibrare.
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2. COMPONENTE ALE CALCULULUI
ELEMENTELOR CONSTRUCTIVE

2.1. Generalitati

Piesele mecanice create trebuie sa asigure un set de cerinte, care pot
fi foarte variate. Una din cerintele importante se referd la rezistenta
mecanicad piesei. Rezistenta este capacitatea elementului de a se opune
actiunii fortelor exterioare (numite solicitari) farda a se distruge sau
deforma plastic. Rezistenta piesei depinde de materialul, care o compune,
forma si dimensiunile acesteia, modul in care este rezemata, de asemenea,
de magnitudinea, directia si caracterul fortelor exterioare, care solicitd
piesa. Aceste aspecte sunt luate in considerare la rezolvarea problemelor
de rezistenta.

O piesa, solicitatd de forte exterioare, tinde sa isi schimbe forma si
dimensiunile, cu alte cuvinte, tinde si se deformeze. In mod obisnuit,
deformatiile sunt mici comparativ cu dimensiunile piesei analizate, totusi,
determinarea acestora este importantd, in special, pentru elementele
mecanicii fine. Dacd e sd ne referim la un sistem format din mai multe
componente, deformarea unei piese poate impiedica o alta/sau alte piese
sa opereze 1n conditiile prevazute la etapa de proiectare. Acest lucru poate
compromite intregul sistem. Capacitatea elementului de a se opune
deformatiilor se numeste rigiditate, iar metodele cu ajutorul carora sunt
stabilite deformatiile, in conditiile date de solicitare, tin de calculul la
rigiditate a piesei.

In anumite conditii de solicitare, piese cu forme si dimensiuni
specifice se pot deforma pe neasteptate. Deformatii bruste pot aparea, spre
exemplu, solicitdnd, la compresiune, o coloana cu lungimea mult mai mare
decat latimea si grosimea, sau solicitdnd un cilindru cu pereti subtiri etc.
Acest efect se numeste flambaj, iar metodele de previziune a conditiilor,
in care poate aparea flambajul, tin de calculul la stabilitate a piesei.

In procesul de proiectare a unei piese se tine cont si de aspectele
economice. Astfel, piesa trebuie sa fie fabricata cu un consum minim de
material, satisfacand, in acelasi timp, pe langd cerintele functionale, de
asemenea, pe cele de rezistentd, rigiditate si stabilitate.

Sistemele mecanice sunt formate, de obicei, din multe piese cu forme
si dimensiuni variate. Acestea sunt clasificate in trei categorii, avand drept
reper forme simple, si anume: bare, placi si blocuri sau masive.

Barele sunt elementele, pentru care o dimensiune este mult mai mare
decét celelalte doud. Acestea pot avea diferite roluri in cadrul unui sistem,
respectiv, pot fi solicitate in diferite moduri. Bara solicitata la intindere
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este numita tirant. In cazul in care este solicitati la compresiune, bara
poartd denumirea de stdlp sau coloand. Bara solicitatd la incovoiere este
numita grinda, iar daca este solicitata la rasucire si, eventual, Tncovoiere,
— arbore.

Placile sunt elementele, pentru care doud dimensiuni sunt mult mai
mari decat a treia.

Masivul sau blocul este corpul, pentru care cele trei dimensiuni sunt
apropiate.

Clasificarea facutd este importantd intrucat metodele de calcul la
rezistentd, rigiditate etc. sunt adaptate pentru fiecare dintre cele trei clase
de corpuri. Acest capitol introductiv de Rezistenta Materialelor este
focusat pe calculul de rezistenta si rigiditate a barelor, intrucat acesta este
mai simplu si permite familiarizarea cu conceptele importante, utilizate
ulterior pentru analiza unor situatii complexe. Pentru un grad si mai mare
de simplitate, sunt abordate barele aflate in plan. Conceptele principale ale
capitolului sunt: forte exterioare sau solicitari, forte st momente interioare
sau eforturi, tensiuni sau eforturi unitare, deformatii $i deplasari.
Rezolvarea problemelor de rezistenta presupune determinarea, in final, a
tensiunilor, iar rezolvarea problemelor de rigiditate implica determinarea
deformatiilor si a deplasdrilor punctelor in piesd. La aceastd etapad,
conceptele mentionate si necesitatea lor, probabil, nu este inteleasa. Aceste
aspecte sunt 1nsa clarificate in paragrafele care urmeaza.

2.1.1. Forte, care actioneaza in mecanisme

Fortele externe se referd la solicitarile, pe care un corp le impune
altui corp, de interes. Interactiunea dintre elementele unui sistem mecanic
este iminentd Intrucat, de cele mai multe ori, sistemele mecanice sunt
compuse din mai multe piese. Interactiunea mentionata presupune automat
aparitia fortelor de diferit tip si caracter, in dependenta de care s-au facut
mai multe clasificari:

a. In dependentd de marimea suprafetei pe care este aplicata forta,
avem forte distribuite si forte concentrate (fig.2.1). Distribuite sunt
considerate fortele aplicate pe o linie, pe o suprafatd sau in volumul unui
corp. Fortele pot fi distribuite In mod uniform sau neuniform. Deseori, la
rezolvarea problemelor, sistemul de forte distribuite este inlocuit cu o forta
concentrata echivalenta (fig.2.1). Fortele concentrate sunt cele aplicate pe
un punct al corpului. In realitate, nu exista forte concentrate intrucat toate
corpurile sunt, intr-o masura mai mare sau mai mica, deformabile. Drept
consecintd, fortele aparute la actiunea a doud corpuri se transmit prin
suprafete. Totusi modelul fortelor concentrate este, in multe cazuri,
aplicabil si utilizat pentru simplificarea calculelor. Consideram o forta ca
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fiind concentrata cand Forfa concentratd  f s o oo
suprafa;a de aphcare? a N T uniform
acesteia  este  mica, ]

comparativ cu ' TV VT
dimensiunile corpului Y
analizat sau comparativ

cu distanta de la locul de ~ —- Forta echivalenta /777777

aplicare a fortei pand la

sectiunea corpului, pentru Fig. 2.1. Forta concentrata si forta distribuita
care sunt analizate uniform pe o baréa plana.

efectele solicitarii.

b. In dependenti de locul de aplicare, fortele distribuite pot fi de
suprafata sau de volum (sau masice). Exista si alte clasificari, care se refera
la variatia in timp a fortelor, caracterul acestei variatii etc.

Piesele, rezistenta si rigiditatea carora este calculatd in capitolul
introductiv de Rezistenta Materialelor, sunt statice si sunt rezemate pe alte
obiecte. Din partea reazemelor, conform Legii a Treia a lui Newton, apar
forte de reactiune. Aceste tipuri de forte exterioare sunt, de obicei,
necunoscute si In unele probleme de rezistentd si rigiditate, trebuie
calculate pentru a putea trece la etapele
ulterioare ale calculului. Sunt intilnite, de  V ‘ Reazem mobil
obicei, trei tipuri de reazeme: reazem mobil, IS

reazem fix si incastrare (fig.2.2). Reazemul )

mobil poate actiona asupra corpului de interes / S "

cu o singura forta de reactiune, care este /777777

dispusa vertical. Reazemul fix poate actiona cu 7 Reazem fix
doua forte de reactiune, una dispusa vertical, iar ‘

alta dispusa orizontal. Din partea reazemului de L

tip incastrare pot aparea trei reactiuni: una — )
dlspusa Ve?rtlcal, alta dispusd orizontal si 0 a 4>~ [

treia reactiune sub formd de moment. O bara

sustinutd doar de un reazem de tip incastrare V‘ M incastrare

este numita consola.
Dupa cum a fost mentionat anterior,
capitolul introductiv de Rezistenta Materialelor

AR

este axat pe rezolvarea problemelor de H
re21st§r};a §1Ar1g1d1tate pentm “ba're. Ace':stea pot Fig. 2.2. Tipuri de
fi solicitate in patru moduri distincte si anume: reazeme.

intindere/compresiune, forfecare, torsiune si
incovoiere (fig.2.3).
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F g F F
intindere compresiune forfecare torsiune fncovoiere

Fig. 2.3. Tipurile de solicitari simple (F — forta exterioara).
Aceste tipuri de solicitari sunt numite solicitari simple si sunt abordate
fiecare in parte in cadrul capitolului. Adesea, corpurile pot fi actionate de
solicitdri compuse, formate din cel putin doua solicitiri simple. In cazul
problemelor, care presupun solicitari compuse, la inceput sunt determinate
efectele cauzate de solicitarile simple, dupa care acestea se suprapun si se
determinad efectul cumulativ.

2.1.2. Forte interioare

Materialele sunt formate din atomi si molecule, pe scurt, din
particule, pozitionate Intr-o anumita ordine si la o anumita distantd una fata
de alta. In cazul in care particulele sunt fortate din exterior si-si schimbe
pozitiile, intre ele apar forte de atractie, cand sunt Indepartate, si forte de
respingere cand particulele sunt apropiate. Fortele generate in interiorul
corpului, drept reactiune la fortele exterioare, sunt numite forfe interioare
sau eforturi. Acestea pot fi distribuite uniform sau neuniform in interiorul
corpului.

Pentru o mai buna intelegere a fortelor interioare, vom analiza,
principial, cazul unei bare in plan, solicitata la intindere (fig.2.4). Pana la
solicitare, particulele in bara sunt pozitionate la distanta xo una fata de alta
(fig.2.4.a, particulele In bard nu sunt prezentate la scard). La aplicarea
fortei exterioare F, particulele se deplaseaza astfel ca distanta dintre ele
devine x; (fig.2.4.b). Acest lucru are drept consecintd generarea, intre
particule, a unor forte de atractie elementare Fes, care pot fi vizualizate
conceptual prin sectionarea imaginard a barei (fig.2.4.c). Sumate, fortele
elementare Fe; compun forta rezultantd numita forta interioara normala N
sau forta axialda. Metoda sectiunilor imaginare, adoptata mai sus, este un
instrument important, utilizat la rezolvarea problemelor de rezistenta, in
particular, pentru determinarea eforturilor.
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Efectele ddesi:nse a. Bara nesolicitaté
sunt in concordantd cu particule

legea [lui Hooke care A

spune cd deplasarea ® 0 6 0 0 &
punctelor in corp sau ® 6 b @ 6 B
marimea deformatiei B C O 8 O @
corpului  este  direct © o 00 OO0
proportionald cu forta Xo

care cauzeaza
deformatia.  Afirmatia

datd este descrisa de E O <O <O <«Or <«Or <O =

b. Bara solicitata la intindere

relatia: Or 4OP»<«O» <«O><«0O> <0

Feke, @1 TOr «O> <O <O><Or <O B

’ : 0 202 2 [0 2 50, 210, 2 10

unde k este o constanta, X1
care depinde de natura o
materialului, care c. Bara sectionata
formeaza corpul, dar si N <«Or <O F
de dimensiunile - <«O» <0 »
acestuia, iar x este «O» <0
deplasarea unui punct de Fel +O» <0

interes pe corp.
Legea lui Hooke Fig. 2.4. Forte interne generate in bara solicitata

este valida atat la nivel la intindere.

microscopic cat si macroscopic insa poate fi aplicatd doar Tn anumite
conditii. Sub actiunea fortelor exterioare, corpurile se deformeaza. Pentru
inceput deformatia este elastica, ceea ce inseamna ca dupa indepartarea
fortei deformatia dispare. Daca insa forta exterioard persistd si creste,
deformatia creste in consecintd, insd corpul nu mai revine la forma si
dimensiunile initiale. In acest caz spunem ci avem o deformatie plastica.
Legea lui Hooke este aplicabild atata timp cat deformatiile imprimate
corpului sunt elastice. De obicei, deformatiile elastice sunt foarte mici
comparativ cu dimensiunile corpului de interes.

Intinderea sau compresiunea barei este considerati un caz simplu de
solicitare, unde drept fortd interna rezultantd apare doar forta normald N.
In caz general insi, corpul poate fi solicitat de o multitudine de forte
externe, aplicate 1n diferite directii. Drept consecintd, in sectiunile
transversale ale barei pot fi generate diferite tipuri de eforturi. In sectiunea
barei solicitatd in plan pot exista maximum trei eforturi: forta normala sau
axiala N (mentionatd mai sus), forta taietoare sau transversala Q continuta
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in planul sectiunii si apare la forfecarea si incovoierea barei, si momentul
de incovoiere M; care actioneaza in planul perpendicular planului sectiunii
si apare la incovoierea barei.

In sectiunile transversale ale barei solicitate in spatiu pot aparea
maximum sase eforturi: forta axiala N, fortele taietoare (transversale) QOx
si Oy; momentele de incovoiere M; x si Miy; momentul de torsiune sau
rasucire M: = T (fig.2.5). Indicii x, y si z aratd axa dea lungul careia este
indreptat vectorul fortei sau momentului.

Fiecare dintre
F1 =2 eforturile mentionate este
efectul unei solicitari simple.
Astfel:
1. Forta axiala N apare
la intindere sau compresiune;
2. Fortele taietoare Qx
si Qy apar la solicitdri de
forfecare;
3. Momentele de
incovoiere Mix §i My apar la
solicitarea la Incovoiere;

4. Momentul de
Fig. 2.5. Eforturile la solicitarea barei in rdsucire sau torsiune apare
satiu.

la torsiune.

Drept exemple de piese solicitate la intindere sau compresiune sunt
firele conductoarele pentru transportul energiei electrice, cablurile, stalpii,
care sustin diferite constructii etc.

Printre piesele solicitate la forfecare se numara niturile, buloanele,
foile metalice in procesul taierii etc.

Solicitarile la Incovoiere se intalnesc in grinzile si plicile, care sustin
greutdti pe directie transversala, osii etc.

Solicitarea la torsiune este intdlnita la arborii de transmisie, burghie.

Pe langa determinarea reactiunilor, determinarea eforturilor este un
alt pas, adesea necesar pentru rezolvarea problemelor de rezistentd si
rigiditate. Eforturile sunt determinate aplicand metoda sectiunilor si a
ecuatiilor de echilibru, care vor fi exemplificate mai tarziu.

2.1.3. Eforturi unitare (tensiuni)

Eforturile in sectiunea transversala a corpului prezintd efectul
rezultant al fortelor, care apar intre particule, si se refera la toata sectiunea.
In caz general, valoarea fortelor interne poate fi diferita de la un punct la
altul al sectiunii. Aici apare necesitatea introducerii unei marimi numita
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tensiune, care se reflecte valoarea localizatd a fortelor interioare pe o
unitate de arie.

Vom considera un element de suprafatd A4 pe sectiunea plana, de
arie 4, a unui obiect. Pe acest element actioneaza forta interna Fix, orientata
in directie arbitrara (fig.2.6). Valoarea raportului:

F z
})med :A %A (22) ‘

este numita efor unitar mediu. In
cazul In  care  marimea
elementului de arie AA4 tinde spre
zero, expresia ia forma:

p=1im?f/ (23

2440

Vectorul P se numeste efort
unitar sau tensiune [N/m* = Pa] si
poate  fi  descompus in
componente  prin  proiectia
acestuia pe directiile celor trei axe

de coordonate (fig.2.6). Fig. 2.6. Tevnsiu_nea Psi _comporl1entele
normala o si tangentiale x si y.

Componenta perpendiculard pe
sectiune este numitd femsiune normala, notatd cu simbolul o.
Componentele situate in planul sectiunii, pe directia axelor x si y, sunt
numite tensiuni tangentiale 7, i respectiv, zy. Tensiunile normale apar in
cazul 1n care particulele care formeaza materialul sunt fortate sa se
indeparteze sau s se apropie una fata de alta. Tensiunile tangentiale apar
in cazul in care particulele sunt fortate sa se deplaseze in planul sectiunii,
adicd sd lunece una fata de alta.

2.1.4. Deformatii si deplasari

Deformatiile si deplasdrile sunt consecinte ale actiunii fortelor
exterioare asupra unui corp. Deformatiile generate pot fi fie de dimensiuni,
fie de forma, fie ambele (fig.2.7).

Deplasarea este drumul parcurs de un punct al piesei, ca urmare a
deformatiei. In figura 2.8,a este prezentat cazul unei bare solicitate la
intindere, in care poate fi observata deplasarea punctelor aflate, initial, pe
linia @ - a. Dupa deformatie, punctele s-au deplasat cétre linia a1 - a1.

Figura 2.8,b afiseazd cazul unei console deformate, pentru care
punctele a si b se deplaseaza catre pozitiile a1 si bi.Calculul deformatiilor
st deplasdrilor este subiectul calculului la rigiditate.
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‘orma -
initiald 2L .
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initiald K finala
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forma
finala
Fig. 2.7. Deformatie de dimensiuni (a) si de forma (b).
- b.
pozitia initiald F
a a
< ____\\ | : . a b
ai'—"-.._aI pOZ."L‘a | g r-
initiala / ai |
pozitia finala b
- pozitia
4 dupad
F deformatie

Fig. 2.8. Deplasari pe o bara solicitata la intindere (a) si o consola solicitata la

incovoiere (b).

2.2. Calculul la intindere si compresiune

[ f Fs|= 55N

L

! °

;F 1 = 30N

Fig. 2.9. Bara solicitata
pe directia axei.

Problemele de rezistentd presupun
determinarea tensiunilor in diferite puncte ale
sectiunilor corpului. Un pas preliminar
determindrii tensiunilor este calculul fortelor
interioare. Acest lucru se face implicand
metoda sectiunilor si aplicarea ecuatiilor de
echilibru.

Vom considera o barda, pe care
actioneaza doud forte pe directie axiala
Fi=30N si F2=55N (fig.2.9). In mod
obisnuit, calculul incepe cu determinarea
fortelor de reactiune in reazeme. In unele
cazuri, cum este cel de fatd, se poate trece la
pasii urmatori, desconsiderand reactiunile.

Aplicam doud plane, care sectioneaza bara in doud locuri. Primul
plan, situat la distanta x; fatd de capatul barei, formeaza sectiunea 4-4 si
se gaseste intre punctele de aplicare a fortelor 1 si F2. Al doilea plan, situat
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la distanta x2 fatd de acelasi reper, formeaza sectiunea B-B aflatd intre
punctul de aplicare a fortei F> si reazem (fig.2.10,a). In general, planele de
sectionare se aplicd in locuri unde se presupune ca efectele in interiorul
barei nu se schimba sau se schimba in mod continuu.

‘x = \ 5 fx ‘XB
| Fa|= 55N |
X2 o X2
A F‘A A A ‘
X X1
& Fi=J0N 5 Fi=30N F:= 30N

Fig. 2.10. Sectionarea barei si izolarea sectoarelor.

Incepem cu sectiunea 4-4, care imparte bara in doud sectoare si
inlaturam una din ele (fig.2.10,a). Este recomandabila inlaturarea
sectorului cu cele mai multe forte aplicate, acest lucru simplificand
calculele. In acest caz particular inldturam sectorul, care contine reazemul
intrucat fortele de reactiune nu au fost determinate.

In planul sectionat al sectorului rimas aplicim fortele interioare, care
pot apdrea. Dupa cum a fost mentionat in paragraful 2.1.2, pentru bara in
plan, cum este cea din exemplu, pot aparea trei eforturi si anume: forta
normald N, forta tdietoare O si momentul de incovoiere Mi. Intrucat bara
este solicitatd doar pe directia axei, In sectiune apare o singurd forta
interioard — N, care poate fi functie de distanta x;. Fiind necunoscuta inca,
forta interioard este orientatd pe directie din sectiune, orientare
consideratd, conventional, pozitiva. Directia
pozitiva sau negativa a fortelor interioare N N
normale este independentd de orientarea T | @ -
sistemului de coordonate. Dacd forta
interioard normald iese din sectiune, cu alte
cuvinte, dacd solicitd bara la fintindere, A/ N
conventional 1i este atribuit semnul pozitiv si ~ — == @ —
invers (fig.2.11).

Avand indicate toate fortele pe sectorul
izolat, atit cele exterioare cat si cele '9: 211 Regula semnelor
. o ) - > pentru fortele interioare
interioare, aplicdm ecuatiile de echilibru. normale N.




126 Mecanica fina

Ecuatiile de echilibru constau in sumarea tuturor fortelor (sau momentelor)
proiectate dea lungul unei axe de coordonate si egalarea sumei cu zero.

Aceasta este, de fapt, aplicarea Legii a Doua a lui Newton, SF = m-a, dar,
intrucat obiectele analizate sunt statice, partea dreapta a ecuatiei este zero.

Deoarece avem forte dispuse pe o singurd axa, aplicdm o singura
ecuatie de echilibru. Semnele fortelor se identificad in baza orientarii axelor
de coordonate. Astfel, forta F1, fiind orientatd in directie opusa axei de
coordonate x, are semnul negativ, iar forta normald N, fiind dispusd in
directia axei x, are semnul pozitiv:

2F =0; (2.4)

2F =—F+N,(x,)=0; (2.5)
2F =-30N+N,(x,)=0; (2.6)
N,(x,)=30N. (2.7

Valoarea pozitiva calculata pentru forta interioara N; ne arata ca
directia aplicata initial a fost corectd, bara fiind solicitata la Intindere. De
asemenea, faptul ca in rezultat a fost obtinuta o valoare constanta ne spune
ca pentru acest sector, forta interioara N1 nu este functie de distanta x;, cu
alte cuvinte, forta interioard este aceeasi pentru intreg sectorul.

Acelasi set de pasi 1l parcurgem pentru cazul sectiunii B-B si anume:

- Inliturdm una din cele doua parti ale barei sectionate (fig.2.10,b);

- In sectiunea sectorului rimas aplicim o forta interioara, orientata
pozitiv conform regulii semnelor (fig.2.11);

- Aplicdm ecuatiile de echilibru pentru a determina valoarea si
directia fortei interioare necunoscute.

2F =-F+F +N,(x,)=0; (2.8)
2F =-30N+55N+ N,(x,)=0; (2.9)
N,(x,)=-25N. (2.10)

Valoarea negativa constanta obtinuta pentru Nz, ne aratd ca sectorul
doi este supus compresiunii, iar forta interioara este aceeasi, indiferent
unde este pozitionat planul de sectionare pe acest sector.

Odata determinate fortele interioare, pot fi calculate tensiunile si
deformatiile barei. Tensiunile calculate sunt comparate cu valori maxim
admisibile si astfel se stabileste daca corpul va rezista sau nu sub actiunea
fortelor externe. Subiectul tensiunilor admisibile dat este abordat in
paragraful 2.1.6.
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Solicitdrile la Intindere sau compresiune genereazd deformatii de
intindere sau compresiune care, la rindul lor, cauzeaza tensiuni normale o.
Pentru a determina modul de repartizare a acestora pe sectiunile
transversale, vom analiza deformatia unei bare cu lungimea /o, latimea ¢
si grosimea ho. Pe suprafata barei sunt trasate linii verticale si orizontale,
care formeaza un camp de dreptunghiuri (fig.2.12). La aplicarea fortei F
pe capetele barei, liniile trasate rdman drepte si paralele insa se deplaseaza.
Spre exemplu, toate punctele pe linia a-b se deplaseaza in acelasi mod
catre pozitia a-b'. Admitem ca sectiunile plane in interiorul barei raman
plane si dupa deformatie, iar punctele pe plan se deplaseaza la fel ca in
cazul liniilor trasate pe suprafata.

Forta axiald internd N este rezultanta eforturilor elementare odA pe
toata suprafata 4 a sectiunii:

N:jgdA. 2.11)

Deoarece punctele pe sectiunile transversale se deplaseazd la fel,
tensiunile o formate sunt constante pe toata suprafata:

N=c[di=c4, (2.12)
A
de unde:

o= %. (2.13)
Dupa aplicarea fortei

F, lungimea initiala /o a barei A F
devine /1. Diferenta dintre T T —
cele doud marimi, notatd cu a bl A 11
Al sau 0 si egala cu Al=1—lo, 11
se numeste alungire (in cazul
intinderii) sau scurtare (in
cazul compresiunii). _ [
O altd marime, care L Ahe
caracterizeaza  deformatia ' t .. pd
barei, este ¢ alungirea — ~ '
specifica  sau  scurtarea ' v
specifica si este definitd de
relatia: <t —

&= % = I, _%_ (2.14) Fig. 2.12. Deformatii la solicitarea axiala.
0 0

lo

h1
F i
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Alungirea sau scurtarea specifica este o marime adimensionala care,
pentru cele mai multe corpuri reale, are o valoare mici. In limitele
deformatiei elastice a corpului, tensiunile normale ¢ sunt direct
proportionale cu deformatia specifica :

£=% =N/, (2.15)

unde E este o constanta de proportionalitate specifica materialului, numita
modul de elasticitate longitudinala sau modulul lui Young [N/m?].

Avand in vedere relatia 2.14, putem formula relatia, cu ajutorul

careia este determinata alungirea A/ a barei:
NI
al=""" AE"

Marimea AE este numita rigiditatea la intindere sau compresiune a
sectiunii.

La aplicarea solicitarilor axiale, pe langa schimbarea lungimii, are
loc micsorarea sectiunilor transversale ale corpului. Astfel, bara prezentata
in figura 2.12 si-a modificat latimea #o, care devine #1, $1 grosimea ho care
devine Ai:

(2.16)

at=t,—t; (2.17)
ah=hy—h,. (2.18)
Fenomenul de ingustare este caracterizat de marimea & numitd

ingustare transversalda:

g =41/ 100% = 7 100%. (2.19)
tO hO

Intre alungirea corpului si ingustarea acestuia existd o dependenta
proportionald exprimata de relatia:

g =-Ve. (2.20)

Coeficientul de proportionalitate v este numit coeficientul de
ingustare transversala sau coeficientul Poisson. Pentru majoritatea
materialelor, acest coeficient are o valoare situatd in jurul v = 0,3.

2.3. Studiul experimental al materialelor la intindere

Proprietatile materialelor sunt determinate experimental, supunand
piese, cu dimensiuni standardizate, la diferite tipuri de solicitari. Unul
dintre cele mai importante teste este incercarea la intindere a corpului. In
acest scop, este pregdtitd o epruveta cilindrica, din materialul de interes,
cu lungimea /o = 100 mm si diametrul do = 10 mm (fig. 2.13). Capetele
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ingrosate ale epruvetei sunt introduse in falcile masinii de incercat la
intindere, care solicita piesa cu o sarcind staticd care este Inregistrata. De
asemenea, masina este echipata cu un dispozitiv, care masoard deformatia
sub forma de alungire a epruvetei, date care la fel sunt inregistrate. Tinand
cont de lungimea initiald si aria sectiunii transversale cunoscute,
calculatorul masinii afiseaza diagrama la intindere, care prezinta relatia
dintre tensiunile normale o si alungirea specificd ¢. Diagrama la intindere
oferd informatii privind proprietatile materialului testat. Un exemplu de
astfel de diagrama, pentru materiale elastice, este prezentat in figura 2.14.

Tensiunea normala, Io
care corespunde punctului — -
P pe grafic, se numeste !
limita de proportionalitate, @ ' ‘@
notatd cu op. Pana la do‘
aceasta valoare, 1
deformatiile & sunt - =

proportionale cu tensiunile i@ '___E___ %_ ( ) . F
o, dependentd care se \

manifestd grafic printr-o
linie dreapta. Panta acestei
linii, exprimat de raportul ¥ |
Ao/Ae, reprezinta modulul E C R
lui Young E caracteristic /

materialului. Pana la limita
de proportionalitate, este
valabila legea lui Hooke.

Fig. 2.13. Epruveta testata la intindere.

Tensiunea, care
corespunde punctului FEI, e
reprezinta limita de -—

elasticitate a materialului,
notatd cu oe. Pand la
atingerea acestei valori a tensiunii, materialul are un comportament elastic,
adicd, dupa indepartarea solicitdrii, materialul revine la forma si
dimensiunile initiale. Dincolo de aceasta valoare, corpul se deformeaza
plastic.

Intrucat materialele nu sunt perfect elastice, in realitate corpul nu-si
revine complet dupa indepartarea fortei, pastrand deformatii remanente. in
cazul in care aceste deformatii sunt foarte mici, de aproximativ 0,01%, se
considera ca, conditia de elasticitate este satisficutd. Valoarea tensiunii,

Fig. 2.14. Diagrama solicitarii la Intindere.
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pentru care deformatia are o asemenea valoare, este numita /imita de
elasticitate tehnica.

Punctul C pe grafic corespunde /limitei de curgere a materialului.
Pentru valoarea data a tensiunii, notata cu o, materialul se deformeaza
rapid fara cresterea substantiala a fortei de intindere. Unele materiale nu
manifestd zona de curgere. In aceste cazuri, drept limitd de curgere este
considerata tensiunea, pentru care epruveta se deformeaza cu 0,2%, numita
limita de curgere conventionala.

Punctul R corespunde valorii maxime a tensiunilor, pe care
materialul le poate suporta, aceasta reprezentdnd rezistenta la rupere,
notatd cu or. Valoarea data este definitd de relatia:

P FmaX
o = AO, 2.21)

unde Fuax este forta maxima inregistrata in timpul incercarii, iar 4o este
aria initiald a sectiunii transversale a epruvetei.

In jurul acestei valori a tensiunii, corpul sufera deformatii plastice
importante. Dincolo de valoarea or, deformatia se localizeazd si pe
epruvetad apare o gatuire, regiune in care aria transversald se micgoreaza.
La aceastd etapa, forta inregistrata scade si dupa o perioada are loc ruperea
materialului, care corespunde punctului 4 pe grafic.

Toate aceste valori, determinate cu ajutorul diagramei solicitarii la
intindere, sunt importante privind calculul de rezistentd. In dependenta de
problema sau cerintele fata de piesa, dintre valorile mentionate ( opr, gel,
ac, or), drept valoare de referinta, se alege cea relevanta, care trebuie sa fie
mai mare decat tensiunile maxime calculate.

In acest scop este introdusd conditia de rezistentd, care spune ci
tensiunile maxime calculate omar nu trebuie sa depaseasca valoarea
admisibild [¢]. Dacd consideram drept valoare de referintd limita de
curgere o, atunci tensiunea admisibila este calculatd cu relatia:

[a]:% k (2.22)

unde [n] este coeficientul de siguranta. Acest coeficient are valori mai mari
ca 1 si vine si acopere inexactitatile admise la determinarea tensiunilor. In
dependentd de gradul de responsabilitate a piesei, acest coeficient poate
atinge valoarea de 8.

Amintim ca graficul prezentat in figura 2.14 este unul caracteristic
materialelor elastice, pentru care diagrama la intindere si compresiune este
similard. Pentru materialele fragile insa diagrama este diferita.
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2.4. Solicitarea la forfecare

Solicitarea la forfecare purd are loc atunci cand asupra corpului
actioneaza forte transversale, adica forte aplicate perpendicular pe axa
piesei, egale si dispuse in sens contrar. Acest tip de solicitare este intalnit
la asamblarile cu nituri, buloane, in angrenajele in care sunt utilizate pene,
sudura etc.

In figura 2.15 este prezentati o placi supusa forfecarii sub actiunea
a doua forte g distribuite pe o linie, de o parte si de alta a piesei. Fenomenul
de forfecare pura se manifestd in cazul, in care distanta a dintre planele de
aplicatie a fortelor este mica. Pentru o distantd ¢ mai mare, pe langa
forfecare, apar efectele caracteristice incovoierii.

17 F | ‘ ,q | Q, q
| *w!/,i/l,/ 4 : ' i
- |2 : / / ; / T
/,/ i i l/ ’ S *ﬂi}ﬁ/
, LA P §V
.a__f q

Fig. 2.15. Placa solicitata la forfecare.

Referindu-ne la cazul prezentat in figura 2.15 sarcina distribuitd g
poate fi inlocuitd cu o forta concentrata echivalentd F. Aplicdm un plan
perpendicular in limitele distantei a, care sectioneaza placa, impartind-o in
doud sectoare si Inlaturam unul din ele, spre exemplu cel din partea
dreapta. In sectiune apar tensiuni tangentiale 7 care se opun forfecarii si au
drept rezultantd forta tdietoare interioard (. Formuldm o ecuatie de
echilibru care implica fortele orientate dea lungul axei y:

SF, =0 (2.23)
SF,=-F+0=0; (2.24)
O=F. (2.25)

Vom considera vederea lateralda a piesei solicitate la forfecare
(fig.2.16). Deformarea portiunii, aflate intre punctele de aplicare a celor
doud forte echivalente F, are drept consecintd deplasarea punctelor pe
corp. Spre exemplu, punctul B s-a deplasat in pozitia B’, marimea
deplasarii fiind notata cu As. Admitem ca punctele, pe intreaga sectiune
transversald, s-au deplasat cu aceeasi marime As. Pornind de la aceasta
premisd, putem afirma ca tensiunile tangentiale sunt distribuite uniform si
pot fi determinate cu relatia:
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= % <[], (2.26)

unde A4 este aria sectiunii transversale a piesei. Tensiunile calculate nu
trebuie sd depaseasca valoarea admisibild [z]. Pentru materialele plastice,
[7] = (0,5..0,6):[o], iar pentru cele casante [z] = (0,7..1,0):[c]. [o] sunt
tensiunile normale admisibile pentru solicitarea la intindere.

w -
) A a1
b«T Pl

T

- B
A = !

Fig. 2.16. Vedere laterala a piesei solicitate la forfecare.

Deformatia la forfecare este caracterizata de unghiul de deformatie
y. Se constata ca exista o legaturd directd in unghiul de deformatie y si
tensiunile tangentiale z.

y= %; (2.27)

unde G este modulul de elasticitate la forfecare care, ca si modulul de
elasticitate longitudinald (modulul lui Young), este o proprictate a
materialului. Relatia datd se numeste Legea [ui Hooke pentru solicitarea
la forfecare.

Intre modulul de elasticitate la forfecare G, coeficientul de contractie
universald (coeficientul Poisson) v si modulul de elasticitate longitudinal
(modulul lui Young) E exista o legatura data de expresia:

G=%(l+v). (2.28)

Din figura 2.16 putem deduce legatura dintre unghiul de deformatie
y si deplasarea punctelor piesei. Astfel, dacd consideram distanta dintre
punctele AB drept lungimea / a elementului analizat, putem afirma ca:

tgy = A% . (2.29)

Deformatia prezentata in figura 2.16, reflectata de unghiul y, are o
mdrime exageratd. In general, in limita comportamentului elastic al
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materialului, aceste unghiuri sunt mici. In aceste conditii, tangenta
unghiului y este aproximativ egald cu valoarea acestui unghi, astfel:

de unde:

y=“%,

Tinand cont de legea lui Hooke (relatia 2.27), avem:

Inlocuind in expresia data relatia 2.26, obtinem:

(2.30)

a5 =yl 2.31)
45 = %;z. (2.32)
48 = F%,A, (2.33)

unde produsul GA este numit rigiditatea la forfecare a sectiunii

transversale.

2.5. Solicitarea la torsiune

Torsiunea sau rasucirea se petrece in cazul in care pe bara este aplicat
un moment care actioneaza in jurul axei barei. Acest tip de solicitare este
intalnit la arborii de transmisie ai masinilor, burghie etc. Calculul de
rezistenta la torsiune, este simplu in cazul barelor cu sectiune circulara si

complicat pentru alte forme ale sectiunii.

In sectiunile transversale ale pieselor supuse rasucirii apar momente

interne de torsiune. Figura 2.17
prezintd o bard actionatad de
momentul de rasucire exterior
T, care are drept efect aparitia
momentului de rasucire interior
Mt (sectiunea A-A).
Determinarea acestuia este
unul din pasii necesari pentru
efectuarea calculului de
rezistentd ~ sau  rigiditate.
Realizarea calculelor implica
metoda sectiunilor si aplicarea
ecuatiilor de echilibru.
Exemple de calcul ale
momentelor interne de torsiune
pot fi gasite in [29, pag. 81],
[30, pag. 43].

Fig. 2.17. Moment de rasucire intern Mt

generat la torsiunea barei.



134 Mecanica fina

Pentru determinarea tipurilor de tensiuni care apar la torsiune dar si
repartizarea lor, vom analiza deformatia barei. Consideram un element de
bard cilindrica incastrata, de raza r si lungime dl. Pe suprafata barei sunt
trasate linii astfel incat acestea formeaza un element de arie dreptunghiular
abcd (fig. 2.18,a). La aplicarea momentului de torsiune exterior 7, bara se
rasuceste si in consecinta, dreptunghiul abcd ia forma unui paralelogram
ab'cd' (fig. 2.18,b). Deformatia dreptunghiului este cuantificata cu ajutorul
unghiului de rasucire ymar. Dupa cum a fost mentionat in cazul forfecarii,
intre unghiul de rasucire si tensiunile tangentiale, existd o dependenta
exprimatd de legea lui Hooke:

o = OV - (2.34)

=

/
3l\

| o dl
Fig. 2.18. Deformatia barei supuse torsiunii.
Pe langa deformatia unghiularad ym.x, momentul de torsiune exterior
T mai genereaza o altd deformatie unghiulard — d¢, care se manifesta la
capatul barei (fig. 2.18,b). Considerand cele doua triunghiuri dreptunghice
abb' si obb', descrise de unghiurile ymax $1 dg, care au cateta comuna bb’,
putem formula urmatoarele relatii:

—
o}

tgy, =Dbb 4 , i igdg="bb Kb (2.35)
Pentru ca bb' = tgymax - ab = tgd¢ - ob, putem scrie:
12 e = 1909°Y/ 1. (2.36)

Intrucat pentru unghiurile mici, tangentele sunt egale cu valoarea
unghiurilor, exprimate in radiani, putem inlocui tangentele unghiurilor ymax
si d¢ cu valoarea propriu-zisa a unghiurilor. De asemenea, latura ob o
putem inlocui cu raza r a cilindrului iar latura ab cu lungimea dl. Astfel,
relatia 2.36 capata forma:
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Yo =7 2.37)

Expresia datd este
valabild pentru valori mici
ale unghiurilor ymax si d@.
Deformatia unghiulara

e Ymax
maxima jymaxr are loc la i, ‘ b /dg\
suprafata cilindrului. Daca e ! :‘;{
sa consideram o sectiune e

cilindricdi in interiorul
corpului, definitad de raza p,
atunci valoarea y este mai
mica (fig. 2.19). Intre raza p
a sectiunilor interne ale

Ciliﬂ(kului si deforma‘gia Fig. 2.19. Deformatiile la suprafata si in
unghiulara y exista o interiorul barei.

legétura direct proportionala:
d
=0, (2.38)

Inlocuind aceasta formula in relatia, care exprima legea lui Hooke,
obtinem o noud expresie pentru tensiunile tangentiale:

T:Gyszdgg. (2.39)

De aici, la solicitarea statica, tensiunile tangentiale 7 sunt direct
proportionale cu raza p a sectiunii cilindrice interioare a barei. In centrul
de greutate al sectiunii tensiunile sunt nule, in timp ce tensiunile maxime
se dezvoltd pe stratul superior al piesei (fig. 2.20).

Odata stabilit tipul si

modul de distributie a - 4
tensiunilor,  identificim | ==
legitura dintre acestea si p =
momentele interne. \ ‘ 7
Momentul de torsiune ~

intern Mt, dezvoltat pe
sectiunea transversald de '

arie 4, este egald cu suma .
tuturor momentelor de Fig. 2.20. Distributia tensiunilor tangentiale

. in sectiunea transversala a cilindrului.
torsiune elementare 7-p-dA
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generate de tensiunile tangentiale, care actioneaza pe elementele de arie
dA ale sectiunii

Mt= j 0dA. (2.40)
A
Inlocuind in expresia data relatia (2.39) pentru 7, obtinem:
Mi=[ Gp* d%ldA. (2.41)
A
Intrucat marimile G, d¢ si dl sunt constante, putem scrie:
d 2
Mi=G %IL pAdA. (2.42)

) M p?-dA = I,, este momentul polar de inertie, fiind o caracteristica
geometricd a sectiunii. Tindnd cont de aceastd marime si de relatia (2.42)

avem:
dg/ _ Mt
4/ = o (2.43)

Introducem aceasta expresie in relatia (2.39):

r:GpA%[ : (2.44)
P
r= pM% . (2.45)
p

Tensiunile maxime, generate la suprafata arborelui, pot fi
determinate utilizand valoarea razei r a cilindrului:

r=r M% , (2.46)
P

Pentru concizie, valorile razei » si ale momentului polar de inertie
sunt comasate intr-o marime, numitd momentul polar de rezistenta W) al

arborelui:
I
W, = % , (2.47)

Aceasta marime este utilizata pentru calculul tensiunilor tangentiale

maxime:
_ Mt
Lo = %Vp. (2.48)

In cazul barei cu sectiune circulard de diametru d, momentul polar
de inertie /, si momentul polar de rezistenta W) pot fi calculate cu relatiile:
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=7y r=dy, (2.49)

_xd*2/ _ ﬂd7
w,= 32d = 16" (2.50)
Conditia de rezistenta statica la solicitarea de torsiune este:
r = M%Vp <[r]. 2.51)
Pentru determinarea momentului de torsiune admisibil, avem relatia:
[Mt]<W [z]. (2.52)

In vederea determindrii deformatiilor barei ca urmare a rasucirii
utilizam relatia (2.43) de unde obtinem:

— Mtdl
dg = %Hp : (2.53)
Deformatia arborelui pe lungimea / este:
¢ I
— (Ml .
[ag=] /GI : (2.54)
0 0 P
— Mtl
¢ = %; - (2.55)

Unghiul de rasucire specifica 0, in radiani pe metru, este calculat cu

expresia:
_9/ _Mt
6—/_ /Glp' (2.56)

Conditia de rigiditate la torsiune are forma:

0= 1\%1 <161, (2.57)

unde [6] este unghiul specific admisibil prevazut in cerintele fata de piesa.
2.6. Calculul la incovoiere

Bara este supusa solicitdrii de Tncovoiere in cazul in care asupra ei
actioneaza cupluri de forte (momente) sau forte aflate in plane, care contin
axa acesteia. In cazul in care planele nu contin axa barei, pe langi
incovoiere, apare si solicitarea la torsiune. De asemenea, fortele, care
solicita bara la incovoiere, sunt normale pe axa barei. in cazul unei forte
externe aplicate sub un unghi, aceastd se descompune in componente.
Componenta normala solicitad bara la incovoiere, iar componenta orientata
dea lungul axei barei solicitd piesa la intindere sau compresiune. in



138 Mecanica fina

rezultatul incovoierii, pe una din partile grinzii fibrele se intind, pe partea
opusd, fibrele se comprima.

Problemele de rezistenta pentru barele solicitate la Tncovoiere incep,
de obicei, cu determinarea reactiunilor in reazeme, dupa care urmeaza
determinarea fortelor si momentelor interioare (eforturilor). Odata
calculate eforturile, pot fi determinate tensiunile. Exemple de calcul a
reactiunilor si eforturilor la incovoiere pot fi consultate in [30, pag. 46].

Incovoierea poate fi de doud tipuri: incovoiere purd si incovoiere
transversald. In cazul incovoierii transversale, eforturile in sectiune sunt
sub forma fortelor tdietoare si momentelor de incovoiere. In rezultat apar
atat tensiuni normale, cat si tensiuni tangentiale. La incovoierea purd, in
sectiune se dezvolta doar momente de incovoiere si sunt generate doar
tensiuni normale.

O bara este solicitata la incovoiere purd, spre exemplu, in cazul in
care asupra celor doua capete ale ei sunt aplicate doud momente de
incovoiere. Pentru a stabili repartizarea tensiunilor normale in sectiune,
vom analiza modul in care se deformeaza bara, intrucét, intre deformatii si
tensiuni exista o relatie exprimatd de legea lui Hooke.

Pe suprafata barei din cauciuc de sectiune dreptunghiulard, solicitate
la incovoiere purd, sunt trasate linii longitudinale si transversale care
formeaza o retea de dreptunghiuri (fig. 2.21). La aplicarea momentelor de
incovoiere M pe capete, bara se deformeazi. In rezultat observam ca:

- Liniile transversale
1 si 2, initial paralele, sunt
dispuse sub un unghi df
una fata de alta;

- Liniile transversale,
initial drepte, se
deformeaza in mod diferit

(OREsWEVEERN
= QTN

M M

AU . o ~— fibre
si 151 schimba lungimile. . [ #ritinse
In partea de sus liniile / o
- linie

se alungesc (spre exemplu
linia a-b), iar in partea de
jos, liniile se scurteaza
(spre exemplu, linia e-f).
Trecerea de la liniile
alungite la cele scurtate se
face In mod continuu, de
unde rezultd ca existd o
linie pentru care, in ciuda

neutra

fibre
comprimate

Fig. 2.21. Bara supusa incovoierii pure.
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deformatiei, lungimea a rdmas cea initiald. Aceasta linie se numeste /inie
neutrd, iar stratul, care contine toate liniile neutre 1n interiorul bare, se
numeste strat neutru. Deformatia barei este caracterizatd de raza de
curbura p a liniei neutre.

Linia a-b, care se afld la distanta y fatd de linia neutrd c-d, se
deformeaza astfel incat dupa deformatie devine a’-b'. Lungimea
deformatiei acesteia este b"-b". Deformatia relativa a liniei a-b este:

g 3 blb!l 3 blb” 3 blb” 3 yde _l

ab cd Jd pd6 p

Observam ca fibrele barei sunt solicitate fie la intindere, in partea de

sus, fie la compresiune, in partea de jos. Pornind de aici, putem aplica legea

lui Hooke pentru intindere si compresiune, tinand cont, in acelasi timp, de
relatia (2.58):

(2.58)

c=¢cE=2E. (2.59)
P
Tensiunile normale o, dezvoltate in sectiunile barei, sunt direct
proportionale cu distanta fatd de linia neutrd, descrisad in figura 2.22 de
mdrimea . Astfel, pentru y = 0 avem ¢ = 0, iar pentru valori y maxime
avem tensiuni ¢ maxime.
Poate fi demonstrat ca legatura dintre tensiunile normale o si
momentul de incovoiere interior M7 are forma:

M,
oMy
I

X

, (2.60)

unde [r este momentul de y
inertie al sectiunii In raport ‘
cu axa x. Aceastd marime ‘
caracterizeaza dimensiunile -
si forma sectiunii ‘
transversale si, la rezolvarea |
problemelor, trebuie
determinatd pentru forma
sectiunii barei analizate. In
general, momentul de inertie -~
a unei sectiuni oarecare in compresiune

raport cu axa x se determind  Fig. 2.22. Tensiunile normale in sectiunile
cu relatia: barei solicitate la incovoiere pura.

intindere

linie
neutrd

R
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I = j y2dA. (2.61)
A

iIl raport Cu axa y avem:
I, = J’ x*dA. (2.62)
A

Calculul tensiunilor normale maxime omax, care apar la distanta ymax
fatd de axa neutrd, se face cu relatia:

Mf y max Mf Mf
O-max == - T 7 T
1 x Ix VVx

Yy max

unde Wi este modulul de rezistenta al sectiunii.

Pentru sectiunea transversala dreptunghiulard cu latimea b si
inaltimea 4, momentul de inertie si modulul de rezistentd fata de axele x si
y sunt calculate cu formulele:

, (2.63)

bh’ b’h h b
I =—; I =—; =—; e == 2.64
T BT YmTy Smmgyn G0)
W - I, bW bh'2 bh* (2.65)
Yy 12 12 6 '
W - I, bh_bh2 bh (2.66)
Yoox.o 12 126 6 '
Pentru sectiunea circulara de diametru d, avem relatiile:
rd* d
I =1 = ; = =—; 2.67
x y 64 xmax ymax 2 ( )
4 3
W= :7Z'd2:72'd. (2.68)
Y 64d 16

Subiectul Incovoierii transversale poate fi consultat in [30, pag. 261].
2.7. Calculul tensiunilor de contact

Cand doua corpuri sunt fortate unul spre celalalt, in contactul dintre
ele apar tensiuni. Fenomenele de contact sunt importante, in special, In
cazul rotilor dintate aflate in angrenaj, a rulmentilor cu bile de diferite
forme, elementelor mecanismelor cu came, sinelor etc.

Exista trei teorii clasice, care abordeaza interactiunile prin contact:
modelul lui Hertz, modelul Johnson-Kendall-Roberts (JKR), modelul
Derjaguin-Muller-Toporov  (DMT). Aici vom considera modelul
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dezvoltat, In baza teoriei elasticitatii, de cétre fizicianul german Heinrich
Hertz. Relatiile matematice au fost formulate, tindnd cont de urmatoarele
ipoteze:

- corpurile In contact sunt izotrope, omogene si nu se miscd unul fata
de celalalt;

- in zona de contact, sarcinile provoacd deformatii elastice care
respecta legea lui Hooke;

- forta, care cauzeaza interactiunea prin contact dintre corpuri, este
constanta si normala pe suprafetele de contact ale acestora;

- intre suprafetele de contact nu exista peliculd de lubrifiant.

Vom considera cazul, in care cel putin unul dintre obiectele care intra
in contact, are forma curba. in dependenti de forma specifici a corpului,
contactul initial are loc fie intr-un punct, fie pe o linie. Odata cu cresterea
fortei, punctul sau linia de contact se transforma intr-o suprafata cu o arie
de o anumitd valoare. Pe langd forta solicitantd, marimea suprafetei
generate depinde de proprietatile elastice ale materialelor obiectelor aflate
in contact si caracteristicile geometrice ale acestora.

In figura 2.23,a este prezentati interactiunea dintre o semisfera si un
obiect cu suprafata plana, pe care 1l vom numi placa. Ca urmare a aplicarii
fortei F, placa se deformeaza, facilitind generarea suprafetei de contact
intre cele doua obiecte. In cazul dat, suprafata are forma circulard cu
diametrul 2a. Deformatia cea mai mare, definita de distanta d, are loc la
mijlocul suprafetei de contact. Pentru o mai buna intelegere a fenomenului,
in figura 2.23,b este prezentatd aceeasi semisfera, fortatd, de aceasta data,
pe in camp de arcuri.

Fig. 2.23. a. contactul dintre o semisfera si o suprafata plana;
b. contactul dintre o semisfera si un cdmp de arcuri.

Cu cresterea fortei F' creste numarul de arcuri, care vin in contact cu
semisfera, respectiv, creste aria suprafetei de contact. Arcurile cele mai
deformate sunt cele aflate la mijlocul suprafetei. Cunoastem ca exista o
legdtura directd intre valoarea deformatiei si tensiunile dezvoltate in
obiect.
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Sa ne referim la cazul a doua bile sferice cu razele R; si R> (fig.2.24).
Raza a, a suprafetei de contact formate, poate fi calculata cu relatia:

2 2
P Y Bl Lo T SR
El E2 Rl RZ

unde: F este forta, care actioneaza pe cele doua bile; E; si E2 sunt modulele
de elasticitate longitudinald pentru materiale bilelor; v; si v2 sunt
coeficientii Poisson.

Forta F', actionand pe suprafata de contact, genereaza presiune, care
este distribuitd parabolic (fig.2.24). Presiunea are valoarea maxima in
centrul suprafetei de contact si poate fi calculata cu relatia:

(2.69)

P :3% ,. (2.70) vedere a
za suprafetei
Aceleasi relatii de contact
pentru calculul razei de z=0 |V
contact a si a presiunii JQ/*--
maxime pmax sunt valide si ( |
in cazurile contactului \"2}7/

dintre o bila si o suprafata
pland  (fig.2.25), de
asemenea, dintre o bild sio
suprafatd sferica concava

(fig.2.26). in cazul
contactului cu planul,
drept valoare R>
consideram oo, intrucét Fig. 2.24. Doua bile aflate Tn contact.

linia, care formeaza un

. « < vedere a

cerc, tinde sa fie dreapta la .

cresterea  razei  citre oo rafefei

e P de contact

infinit. In cazul

. e g e - z=0 [\ Y

interactiunii dintre bila si )

suprafata sferica concava, < x

. ~ . | i —

introducem in relatia N

(2.69) o valoare negativa 22

pentru raza R>. ==V " Eaw
Tensiunile, care apar X

in regiunea de contact, Placa * FE R:=w

sunt distribuite
tridimensional, caracterul

Fig. 2.25. Contactul dintre o bila si o suprafata
plana.
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fiind acelasi pentru ambele vedere a
corpuri aflate in contact. suprafetei
Tensiunile de contact sunt de contact

date in termeni de tensiuni z=0 |Y
principale, notiuni care nu P

au fost abordate in acest ( V_} X
capitol. Acestea pot fi
consultate in [30, p. 163], /
[31, pag. 227]. X

N )
Intrucat suprafata de Cavitate sferic *F Re=-Re

contact este simetrica fata
de axele x si y, tensiunile
normale principale
dezvoltate pe aceste directii ox si 6y sunt, de asemenea, simetrice si pot fi
calculate cu relatia:

Fig. 2.26. Contactul dintre o bila si o
suprafata sferica concava.

1
0,=0,=0,=0, =P (1+v)[l— “larctan —j—z— . (2.71)
. ‘ 2(22 + 1]
a
Relatia tensiunilor principale pe directia axei z are forma:
z? B
0;,=0,=—Pu| 5t | . (2.72)
a

Valoarea tensiunilor variaza pe directia axei z, fiind, de asemenea,
functie de raza suprafetei de contact a si presiunea maxima pmar. Toate
tensiunile formate sunt de compresiune. Poate fi demonstrat ca tensiunile
tangentiale maxime se formeaza sub suprafata corpului, la adancimea z =
0,48a, zona 1n care materialul devine cel mai susceptibil la distrugeri. Aici
apar, de obicei, primele fisuri care, In timp duc la aparitia ciupiturilor, In
special pentru corpurile in contact aflate in migcare relativa, cum sunt, spre
exemplu, bilele si colivia rulmentului.

In cazul contactului dintre doua suprafete cilindrice, pata de contact
are forma dreptunghiulara cu latimea 2b si lungimea L (fig. 2.27). Médrimea
b, care reprezinta jumadtate din latimea dreptunghiului, poate fi calculata

cu relatia:
2 2
b= lap| v v b L (2.73)
El EZ Rl R2




144 Mecanica fina

Expresia este valida si pentru contactul dintre un cilindru si o
suprafatd plana, pentru care raza R> = oo sau pentru contactul dintre un
cilindru si o suprafatd cilindrica concava pentru care, drept valoare R>, este
introdusa raza suprafetei cu valoare negativa.

z

cilindru 1
vedere a
suprafetei Prmax
de contact

cilindru 2

Fig. 2.27. Contactul dintre doua suprafete cilindrice
Presiunea pe suprafata de contant are o distributie eliptica, cu valoare
maxima pmax dispusa pe linia de mijloc a dreptunghiului, paralela la axa x.

Pow =25/ 1 (2.74)

Tensiunile principale pe directia celor trei axe de coordonate sunt
calculate cu relatiile:

ZZ
?4'1—

22 B 22
0,=0,="Dua [2—(b—2+1j J«/b_z’q_ 5

-1
o, =0, _—pma{ Z—+1} . (2.77)

V4

; J : (2.75)

o, =0, =-2vp__ [

. (2.76)
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3. ELEMENTE PENTRU ACUMULAREA ENERGIEI
3.1. Generalitati, clasificare, parametri de baza

Elementele pentru acumularea energiei si traducerea semnalelor sunt
denumite astfel, reiesind din functiile pe care le Indeplinesc in mecanica
fina. In aceastd categorie de elemente constructive sunt cuprinse toate
elementele elastice, in cadrul carora intra, in primul rand, arcurile metalice.

Elementele elastice se caracterizeaza prin deformatii elastice mari,
de care sunt capabile sub actiunea unui semnal exterior, care poate fi o
fortd, un moment, presiunea, temperatura, revenind in intregime sau partial
la forma initiald dupa incetarea semnalului. Acumuland energie in timpul
deformatiilor, ele sunt utilizate 1n diferite scopuri si anume:

- ca elemente motoare sau acumulatoare de energie, prin cedarea
energiei, pe care au Tnmagazinat-o in timpul deformatiei, pentru actionarea
altor elemente in miscarea mecanismelor din aparate [32];

- ca elemente pentru traducerea semnalelor;

- ca amortizoare de socuri, cand energia unei mase in miscare este
folosita pentru incarcarea arcului,

- ca elemente pentru exercitarea unei forfe permanente dupa
tensionare;

- caelemente pentru asigurarea unor Imbinari elastice, intre doud sau
mai multe elemente constructive.

Clasificarea elementelor elastice dupa criteriul constructiv:

a. arcuri lamelare formate din lamele sau foi si care, in functie de
forma pe care o au, pot fi simple si drepte, simple curbate - preformate, in
foi multiple sau lamelare suprapuse;

b. arcuri spirale plane sau lamelare rasucite, formate din bare de
sectiune dreptunghiulara sau circulara rasucite in forma de spirala;

c. arcuri bara de torsiune formate din bare drepte (de sectiune
circulara sau dreptunghiulard);

d. arcuri elicoidale formate din bare de diferite sectiuni rasucite in
forma de elice si care pot fi cilindrice de Intindere-compresiune, cilindrice
de torsiune, conice sau de alte forme;

e. arcuri bimetalice formate din doud foi suprapuse si care pot fi
lamelare, spirale plane, elicoidale (semnalul este variatia de temperatura);

f. membrane plane sau gofrate, care sunt placi subtiri de forma
circulara sprijinite pe contur;

g. tuburi ondulate, denumite si silfoane, care au o forma cilindrica cu
ondulatii pe suprafata laterala si se deformeaza sub actiunea unei presiuni
interioare;
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h. tuburi manometrice, care au forma circulara, spirala, elicoidala etc.
si 151 bazeaza functionarea pe deplasarea capatului liber, semnalul fiind tot
0 presiune interioard;

1. arcuri din cauciuc, care au diferite forme (dreptunghiulard,
cilindricd s.a.) si pot inmagazina energii mari de soc din cauza
materialului, care are frecare interna mare.

Clasificarea arcurilor se mai poate face si pe baza solicitarii
principale a materialelor, care poate fi: incovoierea sau torsiunea §i, mai
rar, intinderea — compresiunea, deoarece alungirile in acest ultim caz sunt
mici, de reguld, la materialele arcurilor. La fiecare din arcurile de
incovoiere sau de torsiune, sectiunea barelor poate fi rotunda, patrata,
dreptunghiulara, trapezoidala etc.

Alegerea materialelor pentru elementele elastice trebuie facuta,
tindnd seama de urmatoarele criterii mai importante: variatia in timp a
proprietatilor elastice ale materialelor, dupa tratamentul termic; rezistenta
la rupere si rezistenta la soc; coeficientul de dilatare liniard;
conductivitatea electricd (la arcurile din electrotehnicd); rezistenta la
coroziune.

Pentru arcuri sunt folosite urmatoarele materiale: otelul special
pentru arcuri (calit si detensionat, apoi slefuit sau ecruisat prin jet de alice,
la arcurile supuse la oboseald); metalele neferoase, laminate la duritatea
necesara sau trase dur, ca: bronzul fosforos, alama, aliajele cu beriliu.
Uneori se utilizeazd materialele plastice (dintre ele cauciucul) si
materialele compozite.

Cele mai utilizate materiale, cu principalele lor proprietati fizico —
mecanice, sunt prezentate in tabelul 3.1 si in manualul [33].

Sarcinile admisibile se aleg conform principiilor generale cunoscute.
Coeficientul de siguranta se stabileste in functie de conditiile de lucru ale
arcului, avand ca urmare valori cuprinse intre limite foarte largi: 1,5 ... 3 -
la arcuri lamelare si elicoidale; 10...15 - la arcuri, pentru care se cer conditii
severe privind stabilitatea proprietatilor elastice.

Proiectarea sau selectarea unui arc pentru o anumitd aplicatie
presupune cunoasterea caracteristicii arcului. Caracteristica unui arc este
curba, care reprezintd dependenta dintre sarcina, care actioneaza asupra
arcului (fortd sau moment) si deformatia (sdgeatd sau unghi) produsa de
aceasta, pe directia de actiune a sarcinii; in acest sens, caracteristica
arcurilor poate fi exprimata prin relatiile [2]:

F=F(5)sauT=T(0), 3.1)
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in care 0 reprezintd deformatia liniard a arcului pe directia fortei F

(sdgeata), iar 0 — deformatia unghiularad a arcului pe directia momentului
de torsiune 7 (rotirea).

Tabelul 3.1. Materiale utilizate pentru arcuri.

Modulul de elasticitate e s Coet:.
Material rupere termlc_ )
longitudinal | transversal | incovoiere | torsiune, | ag X10
,E,[GPa] | ,G,[GPa] |, 6i, [GPa] | 7., [GPa]| [1/1°C]
Otel pentru arcuri
de ceasornicarie 200 80 1,8...2 1,5 -
(0,8... 1,0 %C)
Otel de arc
special tras @ 200 80 3,1..2 1,5 -3,3
0,14... 2 mm
Bronz fosforos
(8% Sn) 110 41 0,6...0,4 0,32 -48
Bronz cu beriliu
(3..4 % Be) 120 48 1,0...1,2 - -3,1
Neizilber (13% 0,36...0,5
Ni: 22% Zn) 125 46 0 0,28 -42
Alama (37% Zn) 100 37 0,24...0,28| 0,28 -4.8

Graficul caracteristicii arcului (fig.3.1) redd imaginea variatiei
rigiditatii ¢ a unui arc, definitd prin panta curbei care exprima dependenta
»sarcini — deformatie”, cand sarcina este o forta (fig.3.1,a) sau un moment
(fig.3.1,b):

c=tga=F/;sauc’ =tga=T/0. 3.2)
A ~ A
i ]
L'%'iFn é Tn
F § T3
Fs T
F, 1 5 L
0 6 0, O3 & 0 6 6: 65 6n
Sdgeata, O Deformatia unghiulara, 6
a b.

Fig. 3.1. Curbe caracteristice ale arcurilor.
Caracteristica liniara (fig. 3.1) este intalnitd la arcuri fara frecari (sau

cu frecari neglijabile), executate din materiale, care respectd legea lui
Hooke. Aceste arcuri sunt caracterizate prin rigiditate constanta.
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Tinand seama de faptul cd lucrul mecanic elementar este determinat
prin expresia dL = F' dJ, suprafata cuprinsa intre caracteristica arcului si
abscisa reprezintd lucul mecanic de deformatie al arcului, inmagazinat prin
deformatia sa. Astfel, in fig. 3.1, a, suprafata hasurata este echivalenta cu
lucrul mecanic de deformatie al arcului supus actiunii fortei . Rezulta ca,
in ipoteza caracteristicii liniare, expresia lucului mecanic de deformatie —
in cazul cand sarcina exterioara este o forta este :

L=F02=cd/2, (3.3)
iar pentru cazul in care sarcina exterioara este un moment de torsiune,
L=T02=c"02/2. (3.4)

Arcurile cu rigiditate constanta au cea mai larga utilizare in practica.
Exista, 1nsa, si arcuri cu rigiditate variabila, la care caracteristica este o
curba (fig.3.2). In acest caz, rigiditatea arcului este data de relatia:

c =tga = 0F/00# const; ¢’ =tga = 0T/00 # const. (3.5)

La arcurile cu rigiditate progresiva (arcuri tari), panta curbei, care
reprezinta caracteristica, este
crescatoare (derivata a doua a A 1
curbei este pozitivd), iar la
arcurile cu rigiditate
regresiva  (arcuri  moi) Q¢ ?\\@
aceasta panta este ¢
descrescatoare (derivata a
doua a curbei este negativa). R'-Q‘
Lucrul mecanic de | || l ‘ ‘ ‘
deformare, inmagazinat de 0 Sn
aceste arcuri, este dat de
relatiile (in functie de tipul
sarcinii exterioare, fortd sau
moment de torsiune):

L=["F-d§; L=["T-d. (3.6)

Daca nu exista frecdri intre elementele componente ale arcului sau
frecari interioare ale materialului, caracteristica arcului la descarcare
coincide cu cea de la incarcare.

La arcurile compuse din elemente suprapuse (arcuri in foi, arcuri
inelare), la Incarcare trebuie invinsd, in primul rand, frecarea dintre
elementele componente si numai dupa aceea forta provoaca deformatia
arcului (fig.3.3). Ca urmare, caracteristica de incarcare se situeaza
deasupra caracteristicii teoretice. La descarcare, in primul moment,

Forta, F

'T1
3
2

Sageata,

Fig. 3.2. Curbe caracteristice ale arcurilor
cu rigiditate variabila.
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frecarea se opune revenirii arcului, forta scazand pana la valoarea F’, fara
ca sageata sa se modifice. Dupa ce forfa exterioara scade sub valoarea F",
denumitd forfa de destindere, arcul incepe sda 1si reduca sageata,
caracteristica de descircare situAndu-se sub caracteristica teoretici. In
acest caz, al existentei frecarilor, caracteristica arcului este cu bucla
histerezis.

Raportul dintre lucrul mecanic cedat de arc L. (suprafata de sub
caracteristica de descdrcare, hasuratd orizontal si vertical in fig. 3.3) si
lucrul mecanic absorbit de arc L, sub actiunea fortei exterioare (suprafata
de sub caracteristica de incdrcare, hasurata vertical in fig. 3.3), defineste
randamentul arcului, exprimat analitic prin raportul:

Suprafata inchisd de bucla histerezis reprezintd lucrul mecanic
consumat prin frecare, iar suprafata de sub caracteristica de descarcare
o .. reprezintd [lucrul mecanic de

| Caracteristica teorgnca deformatie.

Procesele de  relaxare
elastica si de histerezis se explica
prin aceea ca o parte din energia
primitd de elementul elastic se
consumd prin frecarea interna
dintre moleculele materialului.
Ea va fi, deci, o energie disipata,
ceea ce reprezintd un dezavantaj

[Tl g pentru arcurile din aparatele de
Ségeata, 6 masurare, dar prezintd o

Fig. 3.3. Caracteristicile arcurilor importanta mare in  cazul
pentru frecari elastice. elementelor elastice intrebuintate

ca amortizoare. In vederea eliminirii acestei erori, precum si a efectului de
relaxare, care se remarca la aplicarea indelungatd a sarcinii, inainte de
montarea arcului in dispozitiv, se efectueaza operatia de stabilizare, care
constd in supunerea arcului unor sarcini $i, uneori, unor temperaturi
constante sau variabile.

3.2. Arcurilamelare. Clasificare. Elemente de calcul

Arcurile lamelare simple §i drepte sunt alcatuite dintr-o singura
lamela, care in stare neincarcata are forma dreapta. Aceste arcuri au o larga
utilizare ca elemente de apasare elastica, cu forte relativ mici, la diferite
mecanisme ale aparatelor. Sunt folosite la mecanismele cu miscare
intermitentd cu clichet, la mecanismele de blocare, la diferite aparate
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electrice ca lamele de contact sau ca arcuri de orientare pentru aparatele de
masurare, la relee, comutatoare electrice si altele.

In majoritatea cazurilor, aceste arcuri au sectiunea dreptunghiulara,
iar forma lor poate fi: dreptunghiulara, triunghiulara, trapezoidalda sau
eliptica (fig. 3.4, b, c, d).

“ = F In ultimele trei cazuri,
T | & sectiunea  este  tot
i S E dreptunghiulara, dar
- [ . variabild de-a  lungul

‘ a. ? lungimii arcului.
7 Arcurile lamelare se
of = Q%) fixeaza, de obicei, rigid la
! £ un capat, ceea ce
b echivaleaza cu 0

incastrare, fiind incarcate
la capatul liber cu sarcina
F. Destul de des se
intalneste si sistemul de

G\

N

C. fixare liberda la ambele

) 3 capete si cu incarcarea la

_Z i mijloc. Solicitarea

d? >I principala este
1% * incovoierea.

i Se va face la inceput

calculul cazului celui mai
frecvent, adica al arcului
de forma dreptunghiulard incastrat la un capat si aflat sub actiunea sarcinii
F.

Fig. 3.4. Arcuri lamelare.

Momentul incovoietor este maxim in sectiunca de incastrare de
latime b si indlfime / si are valoarea:

M: = F-l = W-oi = ai(bh*)/6, (3.8)
de unde se face dimensionarea lamelei, determinandu-se latimea ei b, sau
se verifica tensiunile admisibile.

In afard de dimensionare sau verificare se mai poate determina forta
maxima sau sdgeata maxima, pe care o poate suporta arcul, cand sunt date
dimensiunile Iui si materialul din care este confectionat. Sdgeata maxima se
determina, plecand de la ecuatia fibrei medii deformate. Momentul
incovoietor n sectiunea situata la distanta x de capatul liber al arcului este: M
= - Fx, iar ecuatia diferentiala a fibrei medii deformate:

(&2 )/(d x%) = (Fx)/(ED), (3.9)
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si intrucat momentul de inertie al sectiunii este constant, prin integrare se
obtine:
y=(Fx?)/(6 EI) + C1 x + Ca. (3.10)
Pentru x = [/ este necesar ca (dy)/(dx) = 0 s1 y = 0, se determina
constantele de integrare, iar pentru x = 0 se obtine sdgeata maxima:

ymax = (F* P)/(3 EI) = 4 - (F- P)/(E- b-IP°). (3.11)
Tinand seama de expresia lui o; din relatia (3.8), rezulta sageata:
0=(2/3) - (P/h)-( ai/E). (3.12)
Energia potentiala stocata (lucrul mecanic de deformatie):
Ep=L= (%) Fd6=2F F)/(EbW). (3.13)

Se vor determina in continuare principalele caracteristici ale arcului
lamelar de forma triunghiulara (fig. 3.4, c¢). Daca se considera o sectiune
la distanta x de capatul liber al arcului, momentul incovoietor Mx in aceasta
sectiune este:

M= Fx= (zh%/6) - oi, (3.14)
unde z este latitmea lamelei in sectiunea considerata.

Tensiunile din Incastrare o; se determind din relatia (3.8).
Sageata maxima o, [mm] va fi:

6= (F-P)IQE-In) = (P/h)(ai/E), (3.15)
unde: 1o = (b-h*)/12 este momentul de inertie al sectiunii de incastrare.

Energia potentiala stocata (lucrul mecanic de deformatie):

Ep=L= (%) F6=(1/6)bhl- (0)°/E. (3.16)

Calculul arcurilor de formd trapezoidala si eliptica nu diferd de cel
pentru arcurile de formd triunghiulara. Relatiile de calcul pentru arcurile
lamelare curbe cu sectiunea constantd sunt expuse in manualele [33 si 34].

Arcurile in foi multiple.

Cand lungimea arcului este limitatd de sdgeata datd si se obtine o
latime prea mare pentru lamela sau dacd se urmareste realizarea unor forte
de contact mai mari, se folosesc arcurile in foi multiple. In acest caz,
latimea calculatd pentru un arc triunghiular poate fi considerata
descompusa in parti, ajungandu-se la arcurile in foi sau la pachetele de
arcuri (fig.3.5). Solutia se foloseste frecvent la aparatele electrice
(comutatoare, relee). Calculul este similar arcului lamelar de forma
triunghiulara.

Dispunerea foilor trebuie astfel realizata incat arcul intreg sa prezinte
caracteristici cat mai apropiate de cele ale solidului de egala rezistenta la
incovoiere, insd este necesar (pentru evitarea frecarii) ca fiecare lamela
individuala sa aiba toata libertatea de miscare.
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In figura 3.6 se prezinti doua

/
Z ! moduri de dispunere a foilor la un
— J‘ arc multiplu: in figura 3.6, a se

[ <| realizeaza mobilitatea foilor prin
7, spatiile intermediare, care sunt

create intre ele; in figura 3.6, b se
-QI % >>>> realizeaza mobilitatea prin
T desfacerea lamelelor la capat,

urmare a polizdrii oblice a
suprafetei extreme de contact a

\

Q T arcului. Daca arcul multiplu este
< ' ‘Q‘ > folosit pentru contacte electrice este
necesard izolarea tuturor partilor

! ?//*‘// metalice.
g La calculul arcurilor multiple,

inclinate cu unghiul o, se considera

forta I = F cos a. Daca se noteaza

prin  numarul foilor,

forta F1, care revine
unei foi, va fi:

F1=F/i=(Fpcosa)/i.

(3.17)

Pentru calcul

se pot considera doud

cazuri:
Fig. 3.6. Dispunerea lamelelor arcului in manunchi. a) cand unghiul

o. este foarte mic, F; solicita arcul numai la incovoiere, deci:
ci= (6 F1 /(b 1*) <[ai), (3.18)
unde / este lungimea medie a lamelelor pina la sectiunea de Incastrare;

b) cand a = 30°... 40° se va considera si solicitarea la compresiune
datd de componenta F2, perpendiculara pe F; si se determind oior :

o100 = (6 F1 D/(b i*) + F2/bh <[], (3.19)
unde F> = (F) sin a)/i.
3.3. Arcuri spirale plane. Clasificare. Elemente de calcul
Arcurile spirale plane sau lamelare rasucite au forma unei panglici
infagurate dupa o spirala (de obicei spirala lui Arhimede) si pot actiona
prin unul din cele doua capete, fie un fus, fie carcasa arcului datorita

energiei acumulate. Se folosesc la mecanisme de mecanica fina din
domeniul aparatelor de masurat, aparatelor electrotehnice, ceasornicelor,
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ca elemente motoare sau de comanda si ca elemente pentru readucerea
acelor indicatoare 1n pozitia initiald, deci, elemente de rezistenta.

De obicei, modul de prindere a capetelor arcului este incastrarea
(fig.3.7,a), iar uneori capatul liber poate fi articulat (fig.3.7,b). Sectiunea
acestor arcuri este dreptunghiulard sau uneori circulara.

Arcurile spirale plane sunt solicitate la incovoiere in sectiunea
transversald a barelor, dar efectul lor practic se traduce printr-un moment
de torsiune. Egalitatea dintre momentul de torsiune 7 si momentul
incovoietor M; rezulta din figura 3.7,c, pentru situatia anterioard
deformatiei in forma de spirald. Se vede ca:

T=F(+Do2) si Mi=F], (3.20)
unde Do este diametrul fusului, iar / — distanta pana la sectiunea de
incastrare. Deoarece Dy este mult mai mic decat /, se poate scrie: 7= M;.

Pentru cazul cel mai frecvent al arcului spiral plan, Incastrat la ambele
capete, forta F, care actioneaza la distanta R, produce in arbore un moment de
torsiune 7 = F' R, indiferent daca arcul este infasurat sau desfasurat.

a. b. C.
Fig. 3.7. Arcul spiral plan: a. incastrat; b. articulat; c. momente de
torsiune si incovoiere.

Acest moment de torsiune solicitd arcul la incovoiere prin momentul
incovoietor M; = T. Efortul unitar de incovoiere in sectiunea arcului este:
0= (TDIE D) =MI/W=(6T)(bh), (3.21)
de unde rezultd grosimea / a arcului la o valoare aleasa pentru latimea sa b.

Unghiul de rotatie (sageata unghiulard) &, in functie de care se
determind sdgeata liniard ¢ sau rasucirea capatului exterior 4, este:

oi=T/W=MiW =21/ o/E. (3.22)
si, tnlocuind pe 7, se obtine € (in rad):
O=12TDIEDb W), (3.23)
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unde / este lungimea desfasurata a benzii. Résucirea 0 a capatului 4 al
arcului va fi:

6=R6O=2R2IF)/(E b HK)=2(1R 6))/(hE). (3.24)
Lucrul mecanic de deformatie este dat de relatia:
L=%TO=172W?1c’)/EI) =1/6 (V/E)a’, (3.24)

deci, coeficientul de utilizare volumetrica este K = 1/6.

Arcul spiral plan, utilizat ca arc motor, poate functiona deformat in
stare libera sau inchis in carcasi. In ultimul caz poate fi cu carcasi
rotitoare, cand arborele este fixat de un mecanism cu clichet, sau cu arbore
rotitor cand carcasa este fixa. In ambele situatii se cere si se stabileasca
conditiile geometrice, care trebuie indeplinite pentru a se obtine un numar
de rotatii maxim.

Pentru aceasta
se vor considera doua
pozitii  limitda  ale
arcului: cand el este
destins in  carcasa
(fig.3.8,a) si cand este
strains  pe  arbore
(fig.3.8,b).

Deoarece volumul
ramane neschimbat, cu

notatiile din aceste _ a. , b
fiouri se poate scrie: Fig. 3.8. Arcul spiral motor destins in cutie (a)
g p ) si strans pe arbore (b).

7(R =R} )b=r(R; —R; )b, (3.25)

R,=\|R*+R>-R? . (3.26)

Daca i, este numarul spirelor arcului destins si i, - numarul spirelor

de unde

arcului strans, rezulta

R-R R -R
i == i =

deci, numarul de rotatii n pentru carcasa si arbore este

, (3.27)

n=i,—i :%[RI+R2—(R+RO)]:

:%[Rl +JRYR-R —(R+RO)}

(3.28)
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Luandu-se raza interioara a arcului destins in cutie R, ca variabild

independenta, pentru obtinerea numarului maxim de rotatii trebuie anulata
derivata, adica:

dn L) 2R oo, (3.29)
dR, h| 2\R* + R - R’
de unde:
R*+R?
R = TO , (3.30)

1ar din relatia 3.26:
R*+R: |R*+R
Rzz\/R2+R02— 2R° =\/ 5 . =R. (3.31)

Rezulta ca numarul maxim de rotatii se obtine cand raza interioara a
arcului destins este egala cu raza exterioara a arcului strans.

Daca v este volumul cutiei iar, &, - coeficientul de umplere, atunci:

h 1
ku:@:%:—. (3.32)

Vo oz(RP-R;) 2
Pentru determinarea numarului optim de spire se va considera arcul
spiral plan strans pe arbore (fig.3.9). Prima spira se infasoard pe
aproximativ un sfert din circumferinta arborelui, centrul acesteia fiind in

O, in timp ce pentru restul de trei sferturi raza va fi R,, deci centrul va

coincide cu centrul arborelui. Celelalte spire vor avea centrul tot in O:.
Pentru simplificare se admite ca spirele sa aibd forma spiralei lui
Arhimede, astfel cd ecuatia polara a liniei medii a acestora va fi:

h h h
=R +—+i,h=R, +—+0—, 3.33
r=1r, 5 ) 075 Py ( )

unde » este grosimea benzii, iar ¢ un unghi curent al spiralei lui
Arhimede.

Dacad se noteaza cu p, si p, razele de curburd ale spiralei Intr-un

punct 4 pentru arcul destins si arcul strans pe arbore, se poate scrie:
M. 20
1 1 M _20 (3.34)
p p, EI hE

unde M; este momentul Incovoietor in sectiunea ce corespunde punctului 4,
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Po

Fig. 3.9. Extremitatea interioara a arcului spiral strans pe arbore.
o, - tensiunea de Incovoiere; / - momentul de inertie axial al sectiunii

arcului; £ — modulul de elasticitate longitudinal. Pentru inmagazinarea

optima a lucrului mecanic trebuie ca, in orice sectiune, o; =0, , unde
0, €Ste tensiunea de incovoiere maxima.
Raza de curburd in punctul A al arcului destins rezulta, astfel:
1 2Glmaxp
1 1 20, B
e e __ WE (3.35)
Py P hE p
Utilizand relatia (3.32) se obtine:
7 7 7

(o] AL e

p: = = = :]/'B,

2 2rr 27

unde prin B s-a notat factorul, cu care se multiplica » si care pentru

valoarea uzuald a raportului % ~15vafi B ~1.Caurmare,

pRT.
Din relatiile (3.33) si (3.36) rezulta ca linia medie a arcului destins
va avea un punct de inflexiune ( p, =o0) pentru i, spire ale arcului strans

pe arbore. Numarul i, de spire va rezulta combinand relatia:
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2o-imaxr ] h : i
1—7 =0 curelatia R, ot Lh= — s1este :
. 1 E 2R,
l, =— ————1 . 3.37
> 2o h ( )

imax

Deoarece pentru arcurile motoare din otel:

2Ro/h > 40; E =200 GPa; oimax=2...4 GPa; i2 =9...34 spire.
Arcurile cele mai frecvent folosite au i2 = 20 spire.

Arcul 1infagurat pe

arbore va avea tensiunea
maxima 1n orice sectiune,
daca spirala are un punct
de inflexiune in pozitia
libera.
In mecanismele de
f

ceasornic sunt cunoscute

arcurile motoare in forma

de S, denumite si

inversate, cu un punct de

inflexiune (fig.3.10). La

infagurare pe arbore, in

spirele exterioare apar a. b. _
tensiuni, deci si momente Fig. 3.10. Arcuri motoare destinse

mai mari decdt in cele in forma de S.

interioare, dar desfasurarea arcului este mai uniforma (decat la arcurile
spirale obisnuite), deoarece spirele exterioare se desfasoara inaintea celor
interioare. In acest fel se reduce frecarea dintre spire.

Forma constructiva a arcurilor motoare depinde, in mare masura, de
destinatie. Aceste arcuri se folosesc pe scara largd la mecanismele de
ceasornic, mecanismele de autoinregistrare, dispozitivele automate,
sistemele telefonice si telegrafice s.a., atat in stare libera, cat si in carcasa.
Prima solutie (fig.3.11) se Intrebuinteaza cand nu existd limitd de gabarit
si se cere o turatie mai mare (restituirea energiei maxime). Solutia cu
carcasa, mai des folositd, micsoreaza gabaritul arcului, permite ungerea,
ceea ce are ca urmare o reducere a frecarilor dintre spire, deci o marire a
randamentului. Arcurile motoare, avand o lungime mare intr-un gabarit
mic, adeseori se infasoara fara distanta intre spire.

Materialele, din care se confectioneaza, sunt: otelurile de tip OSC 8,
OSC 8 M, OSC 9, OSC 10 sub forma de benzi, de latime /4 = (1,6...8) mm
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s cu grosimi
h = (0,08...1,0) mm,
pentru  mecanismele
de  ceasornic, i
h = (0,18...0,22) mm,
pentru aparatele de
autoinregistrare. Cand
se cer proprietati

R antimagnetice s
a. b. anticorozive, se
Fig. 3.11. Arc spiral plan motor in stare intrebuinteaza  aliaje

libera. speciale, cu 40% Co,

20% Cr, 15% Ni si, eventual, alte elemente de aliere. Aceste aliaje poseda
o rezistenta mare si sunt insensibile la umeazeala, acizi si saruri.

Arcurile spirale plane de rezistenta se pot folosi pentru realizarea unui
moment, necesar in vederea readucerii elementului indicator in pozitia
initiala si la transmiterea curentului electric de la elementul mobil la
elementul fix al aparatului. Intrucit aceste arcuri reprezinti cele mai
importante elemente, care determind calitatea si precizia aparatului, ele
trebuie sa Indeplineascad urmatoarele conditii: o stricta proportionalitate intre
momentul de actionare 7" si unghiul de rasucire @; proprietati mecanice
constante (in timp) si deformatii remanente minime; coeficient termic mic
al modulului de elasticitate; lipsa proprietatilor magnetice (in aparatele de
masurat electrice); rezistenta la coroziune; rezistenta electrica mica.

Pentru calcul, conditia esentiald este stricta proportionalitate dintre
momentul de actionare 7 si unghiul de rasucire @. Pe aceasta baza trebuie
determinate dimensiunile b, 4, / pentru arcul cu sectiune dreptunghiulara
(fig.3.12,a) si d, [ pentru cel cu sectiunea circulara (fig.3.12,b).

Daca ambele capete ale arcului cu sectiune dreptunghiulard sunt
imbinate rigid, in
orice sectiune a lui
actioneaza un mo-
ment Incovoietor
constant, egal cu
momentul rezistent,
deci, si cu mo-

0 —

mentul de
‘ actionare:
b 3
=== Ebh
M. = 0,(3.38
a b =12 (3.38)

Fig. 3.12. Arc spiral plan de rezistenta.
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unde @ este unghiul de rasucire al arcului, egal cu cel de rotire al
elementului mobil.

Imbinarea capetelor arcului influenteazi si aici functionarea
aparatului, deoarece o imbinare nerationala sau executatd necorespunzator
creeaza apasdri laterale pe arbore, centrul de greutate al arcului se
deplaseazi si se produce balansarea partii mobile. In manualul [2] sunt
aratate cateva solutii constructive, privind imbinarea capetelor arcului. De
obicei, capatul interior se fixeaza de elementul mobil al mecanismului, iar
cel exterior — de partea fixa sau de saiba corectorului. Corectorul este un
dispozitiv, care serveste la readucerea indicatorului 1n pozitia initiala, cand
acest lucru nu se realizeaza de catre arc, datoritd deformatiilor remanente
ale acestuia sau din cauza deformatiilor acului indicator, provocate de
loviturile si socurile din timpul transportului.

Imbinarea cea mai frecventa este cea prin lipire, dar in acest caz este
necesar ca temperatura de lipire sa fie mult mai mica decat temperatura de
revenire a materialului.

3.4. Arcuri bara de torsiune. Clasificare. Elemente de calcul

Arcurile bara de torsiune, de constructie foarte simpld, denumite si
arcuri intinse, au forma unor benzi incastrate la unul din capete si sunt
solicitate la torsiune printr-un moment, dat de o fortd aplicata la celalalt
capit. In mecanica fina, aceste arcuri se utilizeazi ca benzi de suspendare
pentru aparatele electrice de masurare mai sensibile (galvanometrele cu
oglindd) sau in aparatele de masurare pentru transformarea unor mici
deplasari intr-o rotatie unghiulara.

Cazul cel mai simplu 1l constituie arcul bara de sectiune circulara (fig.3.13),
avand diametrul d. Relatiile de calcul pleaca de la momentul de torsiune:

T=Fr=1(md?>)/16, (3.39)
de unde se poate deduce diametrul barei.

Sageata este data de deplasarea unghiulara, masurata pe directia
fortei, adica sageata descrie un arc de cerc si are valoarea:

5=0r=r(THI(G L) =32 FIrI(G nd*. (3.40)
Lucrul mecanic de deformatie pentru o caracteristica liniara este:
L=(T0)2 =16 (T*DAG n-d*) = "4 V t*/G, (3.41)

deci coeficientul de utilizare volumetrica este k= V4 .

Pentru arcul bara de sectiune dreptunghiulara (fig.3.13,b), calculul se face
la fel. Difera doar momentul de inertie polar si, corespunzator lui, modulul de
rezistentd polar, care se determind cu ajutorul teoriei elasticititii sau prin
incercare, multiplicandu-se valorile lor ecuatoriale prin coeficientul o = A/b.
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)
|

4

3

N
[ [
a. b.

Fig. 3.13. Arcul bara de torsiune de secftiune: a. circulara, b. dreptunghiulara.

Efortul unitar de torsiune maxim este;:

timax = T/ (2 b B9, (3.42)
iar unghiul de deformatie &,
0~08 I [a] (b + K/ (b h G), (3.43)
iar dacd i < b cand A’ =0, umghiul & va fi:
0~1[a] /(h G), (3.44)

unde prin [z/] s-a notat efortul admisibil la torsiune.
3.5. Arcuri bimetalice. Generalitati. Calcul la rezistenta

Arcurile bimetalice sunt compuse din doud bare executate din
materiale cu coeficienti de dilatare diferiti (fig.3.14) si imbinate Intre ele, de
obicei, prin sudura sau lipire. Materialul cu coeficientul de dilatare mai mic
se numeste element pasiv sau inert, iar cel cu coeficientul de dilatare mai
mare — element activ. Prin incalzire, datorita tendintei de dilatare diferita,
rezultd o curbare a intregului sistem spre stratul inert. La racire se produce
acelasi fenomen, dar invers, curbura efectuandu-se spre stratul activ.

Datorita acestei proprietafi, arcurile bimetalice au o Intrebuintare
larga Tn mecanica fina, atat la mecanismele de masurare si reglare automata
a temperaturii, cat si ca dispozitive de compensare a influentei temperaturii
asupra unui anumit dispozitiv.

Forma lor depinde de utilizarea data, functionare si gabarit si pot fi
lamelare simple, lamelare curbate-preformate, spirale plane, elicoidale.

Materialele, din care se executa arcurile bimetalice, trebuie sa aiba
valori diferite pentru coeficientii de dilatare, modulul de elasticitate scazut
si rezistentd mare la Tncovoiere, capacitate de a se suda usor si rapid, cost
scazut.

In tabelul 3.2 sunt date cuplurile de materiale utilizate pentru arcurile
bimetalice cu principalele lor caracteristici, de care se tine seama in utilizare [2].

Pentru calculul sagetii arcurilor bimetalice se are in vedere ca acestea
se pot deforma sau sunt solicitate, fie prin incalzire, fie sub actiunea unor
forte exterioare, sau sub actiunea simultana a ambilor factori, cand valorile



3. Elemente pentru acumularea energiei 161

deformarilor se insumeaza.
Se va face calculul pentru
fiecare din cele douad efecte in
parte.

Pentru stabilirea
relatiilor de calcul se ia in
considerare un element de arc
lamelar drept, intre doua
sectiuni transversale
(fig.3.15), supus efectului
temperaturii, care variazd cu
valoarea A.

Elementul se va
incovoia, 1nsd se poate
considera ca  sectiunile
transversale raman plane, dar
se rotesc una fata de alta cu
unghiul 4@ (fibrele din
stratul activ se alungesc mai
mult decat cele din stratul

—
-£=
|

7

'y
<|

*ﬂ

£

Y

Fig. 3.14. Arcul bimetalic lamelar.

pasiv). In fibrele din cele doua straturi apar si deformari elastice, astfel ca
deformatia totald ¢ a unei fibre 4B, situatd la distanfa y de stratul de

lipire, este 0 sumd a deformarii termice ¢, si a celei elastice ¢, adica:

- %
T

[ | =dx
>
< Strat de lipire
T Eodx

dx

ht

hz

Fig. 3.15. Calculul sagetii arcului bimetalic lamelar

dg 1

Strat del|lipire

E=¢€+y—
0
dx’

e=ertey. (3.45)
Cu deformarea
procentuald &, din

stratul de lipire,
alungirea relativa
totala a fibrei 4B,
aflatda la distanta

de stratul de lipire, va
fi:

(3.46)

1 e . . <
unde — = — ~ — reprezinta variatia curburii arcului dupa deformare.

dx Ap p
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Intrucat deformatia termica este &, = aAt , unde « este coeficientul

de dilatatie termicd, combinand relatiile (3.41) cu (3.42) se obtine
deformatia fibrei la distanta y:

do
E, =&, +y——adt. 3.47
y 0 y dx ( )
Aplicand relatia lui Hooke pentru cele doua straturi se poate scrie:

o, =E, [go+y?—a14ltj,pentru 0<y<h (3.48)

X

. do
si o,=E, £0+yd——a2At ,pentru- 4, <y<0. (3.49)

X

Pentru a determina necunoscutele &, si dQ/dx se vor folosi conditiile

de echilibru ale elementului elastic supus numai actiunii termice. Facand
echilibrul pentru fortele axiale N, conditia va fi:

N=["o, da+] o, da=0 (3.50)
0o ! b, 2 ’ ’
iar pentru momentul fortelor axiale, luat in raport cu stratul de lipire:

Iy 0
M=o ydA+j_h2 o, ydA=0. (3.51)

Integrand 1n planul figurii, inlocuind pe o, si o, si simplificand cu
b dupa efectuarea operatiilor rezulta:

Eh (50 +£-ﬁ—a1AtJ—E2h2 (—80 +h—2-ﬁ+ azﬁtj =0,
2 dx 2 dx

Eh} (50 +3h1 ﬁ—alAt]—Ezhj (‘90 —Eh2 ﬁ—azmj =0.(3.52)
3 dx 3 " dx
Din rezolvarea sistemului (3.47) se obtine variatia curburii arcului
lamelar:

a9 _ . 6(a, :“2)At . (3.53)

dv_Eh ZEh +4(hy+h,)
E.E,hh, (h1 +h, )
Pentru o sensibilitate (cantitatea cu care se deformeaza un arc la
aceeasl variatie de temperatura si aceeasi lungime) maxima este necesar ca
dQ/dx sa fie maxim. Deoarece grosimile %, si A, sunt foarte mici, aceasta

are loc daca:
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E
Ehl —E,h; =0, de unde Ao |E : (3.54)
h2 El
Din acelasi sistem de ecuatii (3.52), pentru &, se obtine:

At

& =(ah, +a2h1)7 : (3.55)
Variatia curburii arcului la sensibilitatea lui maxima va fi:
doé 3 At
—=(a,—a,)—, 3.56
dx 2 (o =) h (3:36)

unde & = h1 + h.
Valoarea unghiului la centru al arcului curbat (fig.3.13) este:
g=>4"% (3.57)
2 h
unde prin / s-a notat lungimea arcului.

Determinarea deplasarii (sdgetii) capatului arcului pentru diferite
forme de arcuri se face, utilizand integrala lui Mohr, care poate fi scrisa
sub forma:

1dé 3 A ¢
5=~ Mds =E(a1 —az)IJ'OMlds, (3.58)
unde M, este momentul incovoietor intr-o sectiune, corespunzator unei

sarcini egale cu unitatea; 4s - elementul de arc deformat (ds = dx).
Pentru arcul bimetalic lamelar se obtine:

At ¢l 3 At I

52—(611—az)ILxdxzz(cxl—az)IE, (3.59)

pot folosi si alte forme de arcuri bimetalice (curbat - preformat, spiral plan,
elicoidal). La toate aceste arcuri prezinta interes deplasarea capatului liber.
Pentru aceasta se utilizeaza relatia de la arcurile lamelare. Daca se noteaza:

3 At
k:E(al—az)I, (3.60)
rezultd 6 =(k- ). (3.61)
In figura 3.16 este aritat arcul bimetalic lamelar drept, in utilizarea
lui la un termoreleu.

Daca bimetalul este curbat-preformat circular ca in figura 3.17,
sdgeata dupa directia x este:
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T r
&y’ﬁ I ) ’——’| OX

4
\@_‘
x

oy

Fig. 3.16. Arcul bimetalic lamelar de Fig. 3.17. Arcul bimetalic preformat
la un termoreleu. circular.

2 2
5, =kL =)
27" 2

=2kr?, (3.62)

iar dupd directia y este:

J, =rA@ =r-kxr=knr*, (3.63) /
deci sdgeata totala o va fi:
_ o
5=40.+6. . 7 S
Daca este vorba de arcul spiral %
plan, aratat in figura 3.18, 1n utilizarea w

lui practicd la un termometru, unghiul

de deformatie este: , , &
Fig. 3.18. Arcul bimetalic spiral

AO=kl=knD,i, (3.64) la un termometru.

unde prin D, s-a notat diametrul mediu al arcului Dn = (Do + D)/2,
[ —lungimea si i — numarul de spire.

Pentru arcul elicoidal, aratat in figura 3.19 in utilizarea lui practica
la un regulator de temperatura, unghiul de deformatie este:

A=kl =krDn, (3.65)

unde: n este numarul de spire; D - diametrul exterior al spirei;
[ - lungimea arcului.

Toate relatiile stabilite pand aici sunt valabile pentru arcurile de
latime mica. Daca latimea ar fi mare, vor aparea deformari elastice si pe
aceastda directie, deci, pe ambele directii, ceea ce desigur ca ar aduce
modificari ale relatiilor precedente.

In calculul de rezistenta al arcurilor bimetalice se urmireste si
determinarea fortei de apasare necesard. Daca se considera un arc lamelar
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de contact (fig.3.20), forta de apasare nu trebuie s fie prea mica (nu s-ar
realiza un contact bun), dar nici prea mare (ar apdarea o uzurd rapida a
suprafetelor in contact).

Intrucat incircarea se datoreaza, atat
temperaturii, cat si solicitarii exterioare,
sdgetii de lucru oJ; 1 se adauga sageata
termicd o: dacd arcul ar fi complet liber

<L k (fig.3.20).

kh De fapt, limitatorul de cursd 4 actioneaza

é ca o forta F care se opune unei deformatii

>\_ ) mai mari decat J,, deci:

\ 3 3
< ) s _Fl

=—, 3.66
Y (3.66)

¢ |
unde: I = (bh3)/12 este momentul de inertie;

grosimea totala h=h,+h,; modulul de

D elasticitate echivalent se calculeazd din

Fig. 3.19. Arcul bimetalic - 2 — 1 + 1 ;
elicoidal pe un releu termic. relagia: JE E  \|E, (Bv i B> sunt
modulele de elasticitate

-b--_ ‘ 2 I ale materialelor celor doud
= P s F '3‘7 = straturi).
x o0 7 G Fiind stabilita
g S 27 A 031 sageata, se poate
= y  determina forta de apasare
o T ' - (de contact) necesara.
! —

Fig. 3.20. Arc bimetalic lamelar de contact.

3.6. Tuburi ondulate (silfoane). Generalitati. Calcul la

rezistenta

Silfonul este un tub cilindric, prevazut cu gofraje transversale pe
suprafata laterald. Forma generala a unui silfon este aratata in figura 3.21.
Principalele dimensiuni sunt: distanta « dintre ondulatii, unghiul de
ridicare (etansare) «, diametrele, exterior 2R, si interior 2R,.

Materialul cel mai adecvat pentru constructia silfoanelor este

bronzul cu beriliu, care prezintd o caracteristica stabild, functionand bine
pana la o presiune de 15 MPa, temperatura de +150°C si prezentand
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pierderi mici prin histerezis. La presiuni mari si la o solicitare ciclica se
intrebuinteaza bronzul cu beriliu si adaosuri de titan, iar la presiuni mai
mari (pand la 2,2 GPa) si functionare Tn medii agresive, otelul inoxidabil,
care poate lucra la temperaturi de pana la + 400°C.

Presiunile interioare, pentru care se folosesc tuburile ondulate,
variaza intre limite foarte largi. In constructia de aparate se folosesc tuburi
ondulate cu diametre de 7... 150 mm si cu grosimea peretelui de 0,08... 0,3
mm. Se poate realiza o sensibilitate foarte mare, de ordinul zecimilor de
mm H20. Silfoanele de diametru mic §i cu pereti grosi lucreaza la presiuni
de sute de atmosfere.

Datorita proprietatii de a se deforma mult sub actiunea sarcinilor
exterioare se folosesc frecvent. Se utilizeaza ca elemente elastice
manometrice, elemente si dispozitive de actionare (dezvolta eforturi de
tractiune mari), ca mijloace de etansare (de ex. in transmisiile precesionale
ermetice [25]), in transmisiile hidraulice la distanta datorita variatiei mari
a volumului.

Profilul tuburilor ondulate este extrem de diferit (fig.3.22). Astfel,
daca lucreaza la intindere, profilul se executd cu punct de inflexiune (fig.
3.22,a), pentru compresiune se folosesc flancurile drepte (fig.3.22,b), la
sarcini variabile flancurile sunt paralele, adicd « = 0 (fig. 3.22, ¢). Daca
este necesar, tubul poate fi armat cu inele exterioare pentru a-1 proteja

impotriva suprapresiunilor
(fig.3.22,d). In vederea - 2Re .
imbunatatirii caracteristicii, - 2Ri

tuburile ondulate se combind cu
arcuri elicoidale (fig.3.22,e). Se
micsoreaza, astfel, efectul de
histerezis elastic. [

Pentru confectionarea
silfoanelor se poate intrebuinta un
semifabricat cilindric cu pereti
subtiri, gofrajele fiind executate,
fie mecano-hidraulic prin rulare cu
dornul sau, pentru pereti foarte
subtiri, prin laminarea de precizie
cu bile.

Rezistenta si durabilitatea |
se pot mari, dacd se folosesc
silfoane din mai multe straturi,
executate din tuburi cilindrice
subtiri, bine imbinate intre ele, la  Fig. 3.21. Forma generald a unui silfon.
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care gofrajul se realizeaza
concomitent.  Asemenea
silfoane au o rezistenta
superioara, dar pierderile
prin histerezis sunt mai
mari.
In vederea simpli-
& ficarii calculului, la
inceput, se va considera
tubul ondulat ca un sistem
de plici inelare legate
alternativ.  pe  conturul
exterior si interior. In acest
\ caz silfonul ar aparea ca in
D figura  3.23.  Aceasta
d ¢ schema pentru calcul este
posibild numai daca razele
ro ale ondulatiilor sunt mici
in comparatie cu adancimea lor R. — R; s1 dacd unghiul de etansare o = 0 .
Calculul se reduce la cel al unei placi inelare incarcate axial cu o
fortd concentrata P. Sageata fiecarei placi este mica, de ordinul grosimii /4,
dar sdgeata silfonului rezultatd prin insumarea sagetilor placilor devine
mare. In limitele sagetilor de lucru, caracteristicile silfoanelor, din motivul
aratat, pot fi considerate liniare. Ca urmare, cu toate ca silfonul este practic
un element flexibil, el ramane totusi,
F din cauza deformatiilor partiale mici,

56
&s
rk

!

()
i
!

i

Fig. 3.22. Diferitele profile ale ondulatiilor
silfoanelor.

! un element elastic cu o caracteristica
N = = N liniara.
& - - B Pentru calculul sagetii, similar
e . 1 1] cu membranele plane foarte rigide,
= TSI - = se va integra de doud ori ecuatia
' rotirilor si din conditiile ca pentru
_ 2Ri r=Ri, 1r=Re, B = 0 (unghiul de
2Re rotire), se vor determina constantele.
- = Cu ajutorul lui £ se va stabili sageata
pentru o placa si apoi, pentru un
FT numadr de 2n placi, se va obfine
I S— sageata totala J, care are forma:
Fig. 3.23. Considerarea tubului S =2nA F_R(f (3.67)
ondulat ca un sistem de placi S ER

inelare.
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unde coeficientul 4, depinde de materialul tubului si geometria lui si are

= 3(1—ﬂ2)(cz—l_4ln20),

k 2 2
4 c c -1

valoarea:

(3.68)

in care prin ¢ s-a notat raportul ¢ = Re/R..
Valorile lui Ak, care depind de material (prin coeficientul lui Poisson,
1 ), sunt date 1n tabelul 3.3 1n raport cu parametrul ¢ = Re/R..

Tabelul 3.3. Valorile coeficientului Ar.

R
e
c= _R 1,112 (13|14 (15|16 17| 1,8 |19 2,0
i
I\ poy — < o — o — ~
Al |lolaa| Tl =]l
S| S| Qa|la|l8S|la|laQa|v| | n
A S S o o S S — — — N
k S ol el el el 2
S| S| S| | ||| ||

In relatia sagetii s-a notat prin 4 grosimea tubului, dar este usor de
remarcat ca aceasta difera, micsorandu-se in procesul de executie al tubului,
de la interior spre exterior. Admitand ca /o este grosimea tubului pentru raza
Ri la o distanta oarecare r de axa tubului, (fig. 3.24), se poate considera ca
grosimea / va fi proportionald cu distanta la axa, deci va avea valoarea:

h=h, & ,
r
astfel ca, pentru punctele 1, 2 si 3, grosimile vor fi date de urmatoarele
relatii:
2R. R

=hys by =hy——"—3 hy = hy = 3.69
h’l 0 2 0R+R< 3 OR ( )

e 1 e

Valoarea lui /' se determina din relatia sagetii, care va fi:

eyl 2) (1)
h_3(@+h2+h3) 3{1{”0) +(C”. (3.70)

Potrivit relatiei, care da sageata, pentru un acelasi material, la aceeasi
incarcare si pentru aceleasi dimensiuni geometrice exterioare, se poate
scrie:

01/62 = mi/n2 81 61/52 = h2*/ hi’. (3.71)

In ce priveste forta F, care intrd in relatia sagetii, s-a considerat ca
presiunea interioard p din tub a fost inlocuitd cu F. Admitand ca exista
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doud semnale diferite, ca J1 este sdgeata pentru p §i J2 sdgeata pentru F,
se mai poate scrie: o1 = c1p si 01 = c2 F' s1 dacd 01 = o1 rezulta:
I cip=c2F,

deci  F/p =ci/ce. (3.72)

Deoarece forta F' lucreaza la
silfon numai pe o0 anumita arie Aef,
numitd aria suprafetei efective, se
poate scrie:

F=pA, = 7pR>, (3.73)

de unde rezulta ca
F/p=Aer=nRn?, (3.74)
unde Rn = (Re + Ri)/ 2.
Corespondenta dintre
incarcarea cu o forta si incarcarea
cu o presiune este posibila numai
la aprecierea globala a rigiditatii

— ¢ sau sensibilitatii. Practic nu apar
Fig. 3.24. Determinarea grosimii de erori la o caracteristica liniara,
calcul a peretelui silfonului. desi se ocoleste influenta presiunii

asupra fiecarui gofraj in parte, inlocuirea presiunii p cu forta F raportata la
suprafata efectiva nu este acceptabild pentru calculul eforturilor unitare.

Determinarea sagetii si a caracteristicii, folosindu-se relatiile de mai
inainte, cand silfonul a fost asimilat cu un sistem de placi plane, este
posibila numai 1intr-o prima aproximatie. Rezultatele nu satisfac
intotdeauna cerintele practicii. Aceasta se datoreste indeosebi faptului ca
la reducerea relatiilor nu s-a finut seama de unghiul de etansare a, care
modifica radical rigiditatea si, deci, caracteristica silfonului. Relatia (3.67)
va trebui limitatd si in ce priveste rigiditatea, la silfoanele confectionate
prin rulare, dar fara unghi de etansare, si cand razele de rotunjire ale
gofrajului nu sunt prea mari, deoarece sagetile ar provoca unghiuri « .

Tinand seama de aceste particularitafi, caracteristica silfonului,
poate fi determinata prin metoda lui Ritz, care se bazeaza pe conditia de
minim a energiei potentiale totale a tubului ondulat in pozitia de echilibru
static (metoda energeticd). Calculul este laborios, de aceea nu va fi
dezvoltat aici, mai ales ca de interes practic este relatia finala a sagetii 0.

Deci, calculul mai exact pentru deplasarea silfonului Incarcat cu o
forta concentrata F indiferent de forma ondulatiilor, dar cu conditia ca
grosimea peretelui sd fie invers proportionala cu distanta la axd, se poate
face cu relatia:
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1_ 2
S=pLH " —, (3.75)

Ehy A, —ad +a’4, +B, R—Oz

1

in care: 4 este coeficientul lui Poisson;

n —numarul gofreurilor;

h — grosimea silfonului la partea interioara (aproximativ egald cu
grosimea semifabricatului);

F — forta axial;

o. —unghiul de etansare (de inclinare a ondulatiilor);

Ay, 4, A,, B, - coeficientii, care se pot determina din nomograme
[2] in functie de ¢ = Re/Ri s1m = Ro/R..

Calculul la rezistenta a tuburilor ondulate este complicat si conduce
la rezultate mai putin exacte decat calculul deformatiilor. Daca s-ar
examina o portiune din tub si pe acesta se ia un element infinit mic,
tensiunile principale sunt: o dupa directia radiald si o dupa directia
tangentiala (fig.3.25). Conform Ritz relatiile de calcul sunt:

E . E
Gr:ﬁ(81+ﬂ82) S1 O'[:W(82+ﬂ€1), (376)

unde &1 si & sunt alungirile specifice, care se stabilesc tinand seama de
deformatiile materialului sub forma de arc de cerc (v. tuburile Bourdon).

Se determind prin integrare fortele de intindere, radiald F1 si
tangentiald />, si momentele, radial M, si tangentiala M, :

h h
F=[}o dsiF=[}o, d:; (3.77)
2 2

h h
M, =J‘ fo.zdz si M, =I fo,zdz, (3.78)
2 2

Fig. 3.25. Tensiunile in ondulatiile si elementul infinit mic al silfonului.
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si se adund eforturile cu semnul lor, verificarea facandu-se cu relatiile

F 12M FE 12M
Ly— Lz i o, =—2+—21z. (3.79)

t tot 7+ h3

O-r tot 7 h3

Verificarile se fac in zonele cu deformatiile initiale cele mai mari,
adica la diametrul exterior si cel interior al ondulatiilor, pe punctele de pe
cele doud contururi marginale (exterior si interior).

Uneori, pentru silfoanele subtiri solicitate la presiuni interioare se
poate stabili o presiune de rupere p, acolo unde gofrajul este mai subtire:

o.h,
=——=x
R

e

p 12 (3.80)

unde: /3 este grosimea la raza exterioard R.; or — limita de rupere a
materialului; p — presiunea din interiorul silfonului.

3.7. Arcuri din cauciuc

Cauciucul se intrebuinteaza, in prezent, atat pentru elemente elastice
cat si pentru elemente de amortizare. Din punct de vedere mecanic,
intereseaza urmatoarele proprietati: elasticitatea, capacitatea de a amortiza
energia, posibilitatea de imbinare cu alte materiale, rezistenta.

Elasticitatea este proprietatea de baza, care il deosebeste de celelalte
materiale. Daca la oteluri alungirea specifica la sarcinile de lucru reprezinta
cateva sutimi de procente, la cauciuc, aceasta ajunge pana la 30%, iar
alungirile specifice de rupere la 600...700% si chiar la 1000% [33].

Datorita complexitatii procesului tehnologic de fabricare a
cauciucului, proprietatile sale fizico-chimice prezintd abateri mari (care
ajung pana la £20%) de la valorile nominale, chiar pentru piesele din
acelasi lot. Aceasta face ca si valorile modulelor de elasticitate, transversal
G si longitudinal E, sa depinda de calitatea cauciucului si, in special, de
duritatea lui. In figura 3.26, a si b este datia dependenta modulelor de
elasticitate G si E in functie de duritatea Shore a cauciucului. Intre cele
doud module exista relatia £ = 3G stabilita experimental.

La aceeasi duritate, modulul £ depinde de un coeficient de forma £,
dat de relatia
_ suprafata incdrcatd

k

suprafata libera
De exemplu, pentru o piesa din cauciuc de forma cilindrica, de raza
r i indltime A, rezultd pentru o incarcare verticala:
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2

k= w__r (3.81)
2zrh  2h
s 10 T 20
% a
<8 216
h G
6 1,2
4 08
2 0,4
[
0 20 40 60 80 100H 0 20 40 60 80 100H
[Shore] [Shore]
a b

Fig. 3.26. Variatia modulelor de elasticitate E si G in functie de duritatea
Shore a cauciucului.

Amortizarea energiei mecanice prin arcurile din cauciuc se produce
datorita frecarii interne, care reprezinta un procent insemnat in comparatie
cu cel de la piesele metalice. Caracteristica arcurilor din cauciuc, {inand
seama de frecarile interne, este prezentatd in figura 3.27. Se observa ca
aceste arcuri ITnmagazineaza o cantitate importantd de energie, data de
suprafata hagurata orizontal, care reprezinta si caracteristica reala a arcului.

Montajul arcului, indiferent de forma lui, se face cu rame ca in figura
3.28. Intre cauciuc si metale se pot realiza asamblari rezistente, cu o mai
mare durabilitate. Cauciucul se fixeaza bine pe otelul cu continut redus de
carbon, pe alama, fonta si aliaje de aluminiu. Se fixeaza mai greu pe otelul
inoxidabil, bronzuri si aliaje de magneziu din cauza aderarii mai slabe de
aceste materiale.

La proiectarea arcurilor din cauciuc, ca un principiu de baza, trebuie
asigurata posibilitatea de deformare a elementului din cauciuc ca in figura
3.28, deoarece altfel arcul se
va comporta ca un rigid. Daca ¢
deformatiile sunt reduse, '
calculul arcurilor din cauciuc
se face cu ajutorul relatiilor

Incdrcare

simple din rezistenta 8
materialelor, bazate pe legea
lui Hooke. D
Daca se noteaza tot cu -
¢ alungirea specifica,e=All, A E Alungire ¢

Fig. 3.27. Caracteristica arcului din cauciuc.



174 Mecanica fina

' | i — | l

| £

| B o Bl |

[ |

= 7 I _'_Whﬁ_ ]

[ — d -— ] 1t —4‘—‘__42

IR D 1]
LHL AT KA TS LI AT AP T T THTL A7 g ..

a. b.

Fig. 3.28. Arcuri din cauciuc montate cu rame metalice.

aceasta sd nu depdseasca 10...20%, pentru a se asigura o dependenta

liniard intre o si €, care sd faca posibild aplicarea legii lui Hooke. Astfel,

dintre cazurile cele mai frecvente de calcul se poate mentiona arcul

cilindric, solicitat la compresiune (fig.3.28,a), care se calculeaza cu relatia:
2

zd %E, (3.82)

valabila pentru 20% din deformatia raportata la & (3.81).

In aceasta relatie d, 4 si 0 sunt dimensiunile aratate in figura 3.28,a,
iar E este modulul de elasticitate longitudinal. Daca arcul este de forma
dreptunghiulard si este solicitat la torsiune (fig.3.28,5), momentul de
torsiune 7 va fi dat de relatia (care este valabila pentru ¢ < 20°):

r Gab(a2+b2) (3.83)
- on '

in care G este modulul de elasticitate transversal.

F=do,=A-¢E =
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4. ELEMENTE PENTRU GHIDAREA MISCARILOR
IN MECANICA FINA

Elementele pentru ghidarea miscérilor au rolul de a asigura
deplasarea sistemelor mobile ale aparatelor dupa o anumita directie, calea
de ghidare. In raport cu natura miscarii pe care o asiguri si tinand seama
de forma suprafetelor in contact, ghidajele pot fi: de rotatie (cu suprafete
cilindrice, sferice, conice si altele) si de translatie (cu suprafete plane,
cilindrice). Se vor considera ca elemente pentru ghidarea miscarii cele
doua parti componente ale cuplelor, adica cele care sunt sustinute (osiile
si arborii, fusurile si pivotii, glisierele, deci, in general, elementele care
executd miscarea de rotatie sau de translatie) si cele care sustin (lagarele si
crapodinele, ghidajele de translatie, deci, in general, cele care sunt fixe si
asigurd miscarea) [2,3,4].

4.1. Arbori si osii
4.1.1. Definitie, clasificare

Osiile si arborii drepti sunt elemente constructive, care contribuie la
transmiterea miscarii de rotatie simple, avand rolul de a sustine elementele
aflate Tn miscare de rotatie. La mecanismele mecanicii fine, osiile si arborii
fac legatura cu alte elemente, de la care primesc si la care transmit migcarea
de rotatie. Au axa geometricd longitudinald dreapta, motiv pentru care au
aceasta denumire [2,3,4].

Osia se deosebeste de arbore, deoarece, avand functia principald de
sustinator al altor elemente, nu transmite momente de torsiune, deci este
solicitata mai ales la incovoiere. Arborele, avand functiunea principald de
a transmite miscarea de rotatie, transmite puteri si, deci, momente de
torsiune, fiind solicitat la incovoiere, dar mai ales la torsiune.

Clasificarea osiilor se poate face in: osii fixe, care servesc ca
reazeme pentru elementele care se rotesc, asezate liber pe ele, si osii
mobile, care se rotesc in reazeme impreund cu elementele fixate pe ele. La
osiile fixe apar tensiuni care nu-si modifica sensul (constante si pulsatorii),
iar la cele mobile tensiunile isi schimba sensul (alternante).

Clasificarea arborilor:

a. Dupa forma axei geometrice:
- arbori drepti (fig.4.1,a,b,c);

- arbori cotiti (fig.4.1,e);

- arbori cu came (fig.4.1,/);

- arbori inclinati (fig.4.1,d);

- arbori flexibili (fig.4.1,c).
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b. Dupa destinatie:
- arbori de transmisie
(fig.4.1,a,b,c.d,e);
- arbori speciali
(fig.4.1,e,0);
c. Dupa forma
suprafetei exterioare:

- arbori netezi; WAZANN
- arbori in trepte :‘,;f//)&\\\lil’l /il\\%\\\!
(fig.4.1,b).

d. Dupa forma sectiunii:

- cu sectiune plind;

- cu sectiune tubulara.

e. Dupa numarul
reazemelor:

- cu doud reazeme;

- cu mai mult de doua

reazeme.
f. Dupa pozitia in

spa',tijl aoii(;(i) rlgtzcl)ir;netrice: }H} ‘H}ﬂ ULB%;))B)}J‘_
f

- verticali;
- inclinati.

Clasificarea arborilor se mai poate face in functie de natura
solicitarii, In arbori considerati solicitati numai la torsiune si arbori
solicitati compus (la torsiune si Incovoiere).

Dupa numarul reazemelor, atat osiile, cat si arborii se pot grupa in
osii si arbori pe doud reazeme (static determinati) si pe mai mult de doua
reazeme (static nedeterminati).

Elemente componente ale arborilor:

Arborele drept poate fi alcatuit din urmatoarele componente: fus sau
portiunea de reazem, portiunile de calare suprafata de lucru, colier (umar),
canal de pana, tesitura, corpul arborelui (a); (b) (fig.4.2).

Portiunile de calare sunt reprezentate de tronsoanele pe care se
monteazd piesele sustinute de arbore, care pot fi: roti dintate, roti de curea,
roti de lant, semicuplaje etc. Aceste portiuni se pot executa cilindrice si mai
rar conice; forma conicd este preferatd in cazul montarilor si demontarilor
repetate sau atunci cand se impune o centrare mai precisa a rotii pe arbore.

Fusurile sunt materializate de partile arborelui cu care acesta se
reazemi in carcasi. In cazul lagirelor cu alunecare, se executi fusuri

Fig. 4.1. Clasificarea arborilor.
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Tesitura Canal de pana Suprafata de lucru Colier (Umar) Canelura Racordare Canal de pana Tesiturd

Fig. 4.2. Partile componente ale arborelui drept.

cilindrice, conice sau sferice; la lagarele cu rulmenti fusul se executd sub
forma cilindrica, diametrul fusului alegandu-se in functie de diametrul
interior al rulmentului.

Arborele cotit (fig.4.3) este alcatuit dintr-un numar de coturi egal cu
numarul cilindrilor — la motoarele in linie sau cu jumatatea numarului de
cilindri — la motoarele in V. La randul sau, fiecare cot este format din doua
brate si un fus maneton, care se articuleazi cu capul bielei. In unele cazuri
(in special la motoarele rapide si semirapide), pentru echilibrare, pe brate,
in partea opusa manetoanelor, se monteaza contragreutati . Legatura dintre
coturi este realizata prin intermediul unor fusuri de reazem, numite fusuri
palier. Considerand si fusurile palier de la extremitatile arborelui cotit,
rezultd ca, in mod obisnuit, un arbore are (i+7) fusuri palier la motoarele
in linie si (i/2+1) fusuri palier la cele in V. La motoarele de puteri foarte
mici, fusurile palier intermediare pot lipsi, legatura dintre coturi
realizandu-se prin intermediul unui brat comun, oblic.

Materialul osiilor si arborilor este, in general, otelul. Se folosesc
bare trase din otel cu continut mediu de carbon (OL 42, OL 50) si, mai rar,
din oteluri carbon de imbunatatire (OLC 25, OLC 35). Uneori, in mecanica
fina se folosesc, pentru proprietdtile lor fizice (comportare magnetica,
capacitate de lipire, posibilitate de izolare), alte materiale metalice si
nemetalice (alamd, duraluminiu, materiale plastice). In general, la
dimensiuni mici este recomandabil ca pentru osii si arbori sa se utilizeze
semifabricatele standardizate.

Brat Fus maneton Bra

PARTEA POSTERIOARA

PARTEA FRONTALA

Fus palier \Fus maneton Fus maneton

Fig. 4.3. Arborele cotit.
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4.1.2. Calculul osiilor

Cu toate ca, in constructiile mecanicii fine, sarcinile si momentele
sunt relativ mici si uneori nu pot fi determinate valoric cu suficientd
precizie, tensiunile pot atinge valori mari, astfel cd este necesarda
cunoasterea calculului de rezistenta, atat pentru osii cat si pentru arbori.

Calculul osiilor, din care se stabilesc dimensiunile transversale ale
lor, se face la incovoiere, neglijandu-se solicitarile foarte mici de torsiune
care apar ca urmare a frecarii in lagare. Se neglijeaza si solicitarile foarte
mici de forfecare, care insotesc inevitabil Incovoierile.

Calculul curent de Incovoiere se aplica osiilor cu solicitari mici, care
este economic sa fie de sectiune constantd. Daca se considera cazul unei
osii rotitoare cu Incdrcarea aratata in fig.4.3, la inceput se vor determina
reactiunile R; si R2 din cele doua lagare:

" F b, " F.a,
R1=Zf, R=) Ly (4.1)

[

Se traseazd diagrama de variatie a momentelor incovoietoare si se
determind momentul incovoietor maxim M:.

Daca se considerd o sectiune circulara si avand in vedere ca este o
osie rotitoare: o, = o_,, (0-1a, rezistenta admisibild a osiei supuse unui

ciclu alternat simetric), inlocuind si pe W - modulul de rezistenta, se obtine:

d’ 1
M= 6 ~—dc . (42)
32 10
de unde
b
|
Daca osia este de sectiune -
inelard (osia tubulard), se va Fig. 4.3. Osie dreapta de sectiune
obtine: constanta.
d4_ 4
M; = O s (4.3)
de unde

in care f=d,/d, (de este diametrul exterior, iar d; - diametrul interior al
sectiunii inelare a osiei).
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Daca solicitarile sunt mai mari, pentru a se evita osiile grele si risipa
de material, osia se calculeaza astfel ca rezistenta reald in toate sectiunile
sa fie aceeasi si egala cu tensiunea admisibila. La o asemenea osie (fig.4.4),
asupra careia actioneaza forta F, se noteaza prin Ri si R2 reactiunile din
cele doud lagdre, daca diametrele la distantele x; x2,...,xi se noteaza prin di
ds,...,di, se vor scrie momentele incovoietoare in sectiunile de aceste
diametre, astfel:

M, =Rx =0,1d}o_,
M, =Rx,=0]1d)o_,, (4.4)
M,=Rx, =0,1do .

Féacand rapoartele intre Mi; si
Mi>, ..., M, se obtine:

My _x _d My _x_d (45)
M, x, d "M, x d’

il i

de unde:

Diametrele sectiunilor osiei,
care asigurd o egala rezistentd, fac
parte dintr-un paraboloid cubic de
revolutie. Forma reald a osiei se va
trasa prin tronsoane cilindrice si conice tangente la paraboloidul de egala
rezistentd. Diametrul di al primei sectiuni se ia diametrul fusului. in
sectiunile de trecere de la un tronson la altul este necesara o verificare,
tinand cont de concentrarea eforturilor unitare la schimbarea de sectiune.
Calculul la deformatii si vibratii al osiilor se face asa cum se va ardta la
arbori.

Fig. 4.4. Osie de sectiune variabila.

4.1.3. Calculul arborilor drepti

Arborii sunt supusi solicitdrilor compuse, rezultat al incovoierii,
torsiunii i uneori compresiunii. Metoda geometrica de calcul a grinzilor
solicitate compus este metoda de baza in calculul arborilor. in prealabil,
dimensiunile arborelui se stabilesc printr-un calcul simplificator, fie numai
la torsiune, fie pe baza tensiunilor admisibile, apoi - unde este cazul - se
verificd la turatie critica de Incovoiere sau torsiune, la oboseald si
rigiditate.
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Calculul de predimensionare la torsiune. Solicitarile la torsiune
trebuie luate n considerare la arborii care au lungimi relativ mari in raport
cu diametrul si care trebuie sa indeplineasca anumite conditii de rigiditate.

In calcul se pleaci de la relatia momentului de torsiune:

T=Wr, (4.6)
unde W) este modulul de rezistentd polar al sectiunii arborelui care poate
fi:

3
W = T , pentru sectiuni pline,

Sau

3
W= nd,;
P16

unde f=d,/d, (di sidesunt diametrele exterior si interior ale sectiunii

(1- %), pentru sectiuni inelare,

arborelui).

In practicd, in locul momentului de torsiune se da puterea P, in kW,
si viteza unghiulard w a arborelui, in s, sau turatia n, in min"!. Momentul
de torsiune 7 1n acest caz va fi dat de relatia:

Tz103£ [N'm], (4.7)
@
iar pentru arborii de sectiune circulard se obtine
3
10° P = zd T,
w 16
sau
d=17; [mm]. (4.8)

7],

Pentru tensiunea admisibila la torsiune [z]: se adopta valori reduse,
care sa tind seama si de solicitarea la incovoiere, care nu s-a considerat in
calcul, de ordinul

[7], =(12..36) [N/mm?].
Valorile mici vor fi adoptate pentru arborii incarcati cu forte mari,

iar valorile mari pentru arborii solicitati teoretic numai la torsiune.
In locul relatiei (4.7) se poate folosi una din ecuatiile:
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7 =9740L [Nom], (4.9)
n

dacd puterea P este nlocuitd in kW, iar turatia # in min™.

Calculul de predimensionare pe baza tensiunilor admisibile.
Metoda necesita, in prealabil, stabilirea regimului de variatie a solicitarilor
in arbore. De cele mai multe ori, cum la arbori solicitarea la incovoiere
variaza ca semn, tensiunea admisibila se ia potrivit celui de-al treilea regim
(alternant simetric); solicitarea la torsiune, de reguld, nu se modificad ca
semn, ci numai ca marime, deci tensiunea admisibila se adopta potrivit
regimului al doilea (pulsatoriu). Uneori insd, diferenta intre caracterul de
variatie a solicitarilor la incovoiere si torsiune nu se ia in considerare, iar
tensiunea admisibila se stabileste conform regimului al treilea.

Calculul arborelui, cu aceastd metoda, se face la solicitare compusa,
iar diametrul sdu se stabileste pe baza teoriei a treia de rupere a efortului
unitar tangential maxim deci, rezultd din egalitatea:

(4.10)

—la?®

M,=\M}+T*=Wo |, z%d%

unde M. este momentul echivalent, iar M si T sunt momentele incovoietor
si de torsiune.
Diametrul arborelui se stabileste cu relatia:

10\/(M?+ T2

g M) K ), (4.11)
(l_ﬂ )O-—la

daca diferenta dintre regimul de variatie a solicitarilor la incovoiere si

torsiune nu se ia in considerare, si cu relatia:

2 2
& = IOVM"I(O’T ) (4.12)
(1-5")o .,
dacd se tine seama cd solicitarea la torsiune variaza intr-un regim
pulsatoriu.

In relatiile de mai sus: M; este momentul incovoietor din sectiunea
periculoasd; 7 momentul de torsiune; 0.1, tensiunea admisibila stabilita
pentru cel de-al treilea regim de incarcare (alternant simetric); a=0-14/0va,
unde ov. este tensiunea admisibild pentru cel de-al doilea regim de
incarcare; £ = 0 - pentru arborii cu sectiune circulara plina si S = dv/d.
pentru arborii cu sectiune inelara (d: si de sunt diametrele exterior si interior
ale sectiunii arborelui).
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Verificarea la oboseala. In zonele de incarcare maxima sau acolo
unde existd concentrari de tensiune se face uneori o verificare la oboseala.
Se determind eforturile unitare maxime si minime in sectiune:

M

imax .

Tmax = W z-min Wp

a. b.
Fig. 4.5. Concentratori de
tensiune.

Astfel pentru doi arbori, unul
avand o gaura circulara (fig.4.5,a) si
altul un canal de pana (fig.4.5,b),
modulele aproximative de rezistentd se pot calcula cu relatiile:

3 3
W= ”3‘; (1—1,543j si W, = zd (1—2) (4.14)

d 16 d

pentru arborele cu gaura circulard, si

xd® bt(d—-t) | - xd® bt(t-d)
- siW = -

32 2d P16 2d
pentru arborele cu canal de pana.

Dimensiunile d, a, b si ¢ sunt aratate in fig.4.5.

Relatii similare sunt stabilite si pentru alte tipuri de concentratori.

Valorile coeficientilor de concentrare a tensiunilor la incovoiere S
si torsiune S sunt dati tabelar in functie de forma concentratorului. Pentru
cele doud cazuri de mai sus aceste valori sunt prezentate in tabelul 4.1.
Tabelul 4.1. Coeficientii o si [ de concentrare a tensiunilor la arbori.

W =

, (4.15)

N
(o}
" {mmz j| 700 800 900 1000

Coeficientul de concentrare

Arbore cu gaura circulara

B pentru (0,05 < % <0,15 200 | 2,02 | 212 | 232
Popentru ()15 s% <0,25 1,80 1,82 1,90 | 2,10
B pentru (.05 < % <0,25 1,75 1,83 1,90 | 2,00

Arbore cu canal de pana
Bs 1,75 1,83 1,91 2,00
Ji 1,60 1,77 1,95 2,10




4. Elemente pentru ghidarea miscarilor in mecanica fina 183

Se calculeaza amplitudinea ciclului oy si efortul unitar mediu om cu
relatiile:

O_V — _max 2 min sl O_m — O-max ;O-min , (416)

dupa care se determind coeficientii de sigurantd la incovoiere c. si la
torsiune c: cu relatiile:

1 ) 1

S — S S— 4.1
"B o o, B 5 “.17)
E, o0, O & T

o c T -1 c

C

unde &5 este un factor dimensional, care se poate determina orientativ din
tabelul 4.2, iar & se stabileste in functie de &, cu ajutorul relatiei:

&:1+O,6(&—1J. (4.18)

& &

T o

Prin o1 si 71 s-au notat limitele la oboseald pentru ciclurile alternant
simetrice de Incovoiere i torsiune, iar prin oc si 7 limitele de curgere la
incovoiere si torsiune.

Tabelul 4.2. Valorile raportului B/ &, pentru arbori cu d <14 mm.

N
O'r{ 2:| 400 | 500 | 600 | 700 | 800 | 900 | 1000 | 1100 | 1200
mm

b

&

o

75 | 1,85 | 2,0 2,3 2,6 3,0 3,3 3,7 4,1

Coeficientul de siguranta total va fi:
c.c
c=—FF=2>c,=1,7..2,5, (4.19)
2 2
c +c;
iar cand se cere o rigiditate mai mare se poate lua c. = 3.
Daca efortul unitar de torsiune este constant, iar cel de Incovoiere

alternant simetric, ¢ = 1, iar coeficientul de siguranta va fi:

1
c=c_=——2c¢
o a’
By o5

g, 0,

(4.20)

valorile pentru ¢, ramanand cele date.
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Verificarea la rigiditate. Rigiditatea arborilor are la baza
deformatiile de incovoiere si torsiune ale acestora. Practic, sagetile de

incovoiere f se limiteazi la valori de f = (2-10*4...2-10*4)1 , unde / este

distanta dintre reazeme, iar sagetile de torsiune # se recomanda sa fie

0=(10..20) /m.

Limitarea sagetii, deci marirea rigiditatii la incovoiere, este
necesara, in primul rand, deoarece sagetile mari pot produce presiuni
ridicate si neuniforme intre dintii rotilor dintate, deformatii in corpurile de
rulare si inelele rulmentilor si alte asemenea fenomene nedorite la
elementele sustinute de arbore. Legdtura dintre incdrcarea F, sageatd si
rigiditatea c este data de relatia:

4
c=£=m’£EiI , 4.21)
f 64 |
unde: d este diametrul arborelui; m” - coeficient numeric ce depinde de
felul incarcarii si rezemarii (m =1/48 - pentru arborele incéarcat cu o sarcina
concentrata la mijlocul lungimii sale).

In al doilea rand, din cauza sigetilor mari creste unghiul o de
inclinare a fusurilor in lagare, astfel cd acestea realizeaza un contact pe
muchie (fig.4.6,b).

i = 0
\ m - m Ax i1

12 /2

Yy

a.
Fig. 4.6. Unghiul de inclinare a arborelui la deformatii mari.
Valorile lui a se pot calcula. Astfel pentru incarcarea si rezemarea
din fig.4.6,a se poate scrie:

=_—i 4.22
dx? EI (4.22)
de aici
M. F F x*
fgazOl:d—y:—j—’d = [xar=——" 1,
dx EI 2EI 2EI 2

deoarece M, = Fx/2, iar pentru x=1/2, a=0,s1 c= Flz/l6EI; unghiul
a din lagar se obtine pentru x =0, si va fi
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_FI* _4F I

- _ar 423
“TY6El rEd"° (4.23)

Se cere ca a < [0!], unde inclinarile admisibile [a] au diferite valori,

in functie de elementele montate pe arbori (roti dintate, roti de frictiune
s.a.) sau de lagdrele utilizate (prin alunecare sau rostogolire). Astfel, pentru
arborii montati in lagdre prin alunecare, deviatia fusului in cuzinet trebuie
sd se mentind In cadrul jocului dat de ajustaj, deoarece 1n caz contrar se
produce griparea fusului in cuzinet. Deci conditia pentru evitarea griparii
va fi:

a<[a]="2n, (4.24)

unde Jmin este jocul minim al ajustajului, iar /1 - lungimea fusului.

La unii arbori din aparatele si masinile mecanicii fine, de importanta
secundard, forma constructiva se poate determina, nu prin calcule si verifi-
cari la rezistentd, ci pe baza unor criterii, cum sunt: posibilitatea de
executie a lor, comoditatea asamblarii elementelor ce se monteaza pe ei.

4.1.4. Calculul arborilor flexibili

Caracterizare. Constructie. Arborii flexibili servesc la
transmiterea miscarii de rotatie, pe distante si la unghiuri mari, la
transmiterea miscarii intre doud mecanisme care in timpul functionarii 1si
modifica pozitia. Constructiv, transmisia cu arbori flexibili (fig.4.6,a) se
compune din: arborele flexibil 7, tubul de protectie sau blindajul 2, piesele
terminale sau armaturile arborelui 3 si blindajului 4.

Transmisia cu arbori flexibili este dezavantajoasd din mai multe
puncte de vedere: frecarea dintre elemente duce la micsorarea
randamentului, la uzura si incalzire; turatia capatului condus al arborelui nu
este constantd, mai ales la viteze mici si puteri mari de transmis; apar vibratii
puternice, care produc zgomot si contribuie la micsorarea durabilititii
arborelui; greutatea este mare in comparatie cu puterea de transmis.

In mecanica fini se intrebuinteaza arbori cu diametrul de (3...12)mm.
lungimea pana la 7,5m (de obicei 1,5...2,5m), unghiul de incovoiere pana
la 180° raza de curburd mai mica decat (15...20)D (D - diametrul
arborelui) si unghiul de rasucire pana la 20°/m. Transmit puteri de
(0,03...0,5)kW si turatii pand la 3000min’' (in cazuri speciale pani la
20000....30000min™"), cu un randament #=0,84...0,93.

Se folosesc la aparatele de comanda si control, pentru dispozitivele
de Inre-gistrat turatii, la diferite aparate si instrumente medicale in calitate
de cuplaje s.a.
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Din punctul de vedere al constructiei, arborele flexibil propriu-zis
(fig.4.6,b) se compune din cateva straturi de sarma, rasucite alternativ spre
stinga sau dreapta. Denumirea ,spre stanga” sau ,spre dreapta”
corespunde sensului ultimului strat. Diametrele sarmelor de infasurare
cresc de la interior la exterior, mdrimea lor fiind cuprinsa intre 0,3mm si
3mm. Numarul maxim admis al straturilor este de 8 (de obicei 3 sau 4). Se
recomanda ca rotatia arborelui in timpul lucrului sd fie de sens contrar
infasurdrii ultimului strat. Rotirea in acelasi sens duce la reducerea
capacitdtii de transmitere. De aceea, la arborii care se rotesc in ambele
sensuri, momentul de calcul, dupa care se aleagd diametrul arborelui, se
madreste cu 30%.
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Fig. 4.6. Arborele flexibil cu principalele sale parti componente.

Ca material pentru sarma se poate folosi otelul cu continut mediu de
carbon si otelul de arc. In general, se cere ca rezistenta la rupere a
materialului intrebuintat sa fie de ordinul o+ = (1400...1800)N/mm?’. Daca
arborele functioneazad la temperaturi ridicate sau cand se cer proprietati
antimagnetice, anticorosive si de antifrictiune se poate utiliza sarma din
bronz.

Tubul de protectie sau blindajul (fig.4.5,c) serveste la etansarea
arborilor contra actiunii agentilor din exterior (praful, umezeala, acizii
etc.), la asigurarea unei ungeri bune si contribuie la marirea rezistentei si a
durabilitatii arborelui. Tuburile de protectie se executa din cauciuc cu
insertii textile sau metalice.

Calculul arborilor flexibili. La proiectarea acestor elemente trebuie
avute in vedere urmatoarele conditii: asigurarea rezistentei necesare;
posibilitatea de transmitere a miscarii la unghiuri de Incovoiere mici;
impiedicarea aparitiei batdilor sau vibratiilor (in acest scop, uneori, la
arborii lungi se asaza, intre arbori si tubul de protectie, reazeme
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intermediare); asigurarea unei imbinari bune intre diferitele elemente
componente ale arborelui. Arborii flexibili sunt supusi solicitarilor
compuse de torsiune, incovoiere si tractiune. De aceea, problema
calculului acestor elemente nu este rezolvatd integral. Proiectarea se
reduce la doud operatii de baza: alegerea tipului de arbore flexibil; alegerea
si stabilirea detaliilor constructive ale pieselor componente si modalitatilor
de fixare si imbinare a acestora.

Alegerea tipului de arbore se face plecandu-se de la un moment de
torsiune de calcul 7t dat de relatia:

k, -k, -k,
—77 )
unde: 7 este momentul de torsiune la elementul motor, cu care se cupleaza
arborele; k1 - coeficient ce tine seama de regimul de functionare continuu
sau cu intreruperi si de variatia marimii incarcarii (cuprins intre 0,8 si 1,6,
valorile devenind mai mari cu cresterea variatiei sarcinii); k2 - coeficient
ce tine seama de sensul de rotatie, fiind egal cu 1 la rotatia in sens invers
infasurdrii ultimului strat si cuprins intre 1,4...1,8 la rotatia in ambele
sensuri (creste cu diametrul arborelui); k3 - coeficient ce depinde de tipul
tubului si de modul de fixare a acestuia (cuprins intre 0,8 si 1,4, valorile
mici fiind valabile pentru tubul rigid, iar cele mari pentru intervale de
fixare mai mari); # - randamentul transmisiei, care s-a determinat pentru
turatia de 3000 min!, temperatura mediului de (20...30)°C, raza de curbura
minimd indicatd pentru arbore in timpul exploatarii, iar ungerea fiind
efectuata cu lubrifiantul indicat pentru transmisia respectiva.

Pe baza momentului de calcul 7, tindnd seama de raza de curbura p,
sub care lucreaza arborele, deci de pozitia punctelor unde sunt amplasate
elementul motor si cel condus, si pe baza turatiei de regim » a motorului,
se alege tipul transmisiei, astfel ca:

T,>T, sin<n

T =T (4.25)

max ?

unde: T\» este momentul, pe care-1 poate transmite arborele; zmax - turatia
maxima pentru transmisia data.

Raza de curburd minima admisibild se poate determina cu ajutorul
relatiei p=(15 ... 30)D.

Alegerea componentelor arborelui incepe cu tubul de protectie.
Forma acestuia se stabileste concomitent cu arborele, deoarece parametrii
cinematici si functionali ai sai sunt conditionati de acesta. Trebuie avut in
vedere ca raportul dintre diametrul interior al tubului de protectie di si
diametrul arborelui D sa fie d/D =1,2..1,3, pentru o asamblare
corespunzatoare a celor doud parti componente.
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La definitivarea diametrelor sdrmelor din care se confectioneaza
arborii se tine seama de indicele de infasurare a spirelor ci, dat de raportul:

cl' = dsi /Dsi’ (426)

unde, dsi este diametrul sarmei pe stratul i; Dsi - diametrul mediu al
stratului i.
Trebuie, de asemenea, sa se tind seama de alungirea relativa &. Daca se
neglijeaza unghiul de infasurare a spirelor, & se poate determina cu relatia:
lex T (Dsi + dsi ) - ﬂ-Ds[ _ d

) ,
=l _ __d, 427
“=7 7(D,+d,)  D,+d,’ (4.27)

ext

unde: /exr este lungimea cercului exterior al stratului; /» - lungimea cercului
mediu al stratului.

4.2. Lagare

4.2.1. Lagare cu alunecare

4.2.1.1. Generalitati. Clasificare. Notiuni privind fenomenele de
frecare

Una dintre problemele constructive importante ale mecanicii fine o
reprezintd sprijinirea partilor mobile ale aparatelor. Elementele
constructive, care au rolul sd asigure miscarea relativa intre doud piese,
sustinand sistemele mobile, se numesc, dupa caz, lagare sau ghidaje de
translatie [2,3.4].

In miscarea de rotatie, elementele de sprijin sau rezemare sunt
lagérele, in care osiile si arborii se sprijind prin intermediul fusurilor si
pivotilor. Rezulta, deci, ca fusurile si pivotii sunt parti componente ale
osiilor si arborilor, fiind construite dintr-o singurad bucatd cu acestia si
reprezentand portiunile pe care osiile si arborii se reazema in lagare. Ca o
consecinta a rolului functional, fusurile si lagdrele se studiaza de regula,
impreuna.

In raport cu natura frecirii din lagire, acestea se subdivizeaza in
lagdre prin alunecare (frecare de alunecare) si lagare prin rulare sau cu
rulmenti (frecare de rostogolire). Tindndu-se seama de directia sarcinii
principale fata de axa de rotatie, lagérele se clasifica in: radiale, cu sarcina
principala perpendiculara pe axa de rotatie a fusului; axiale sau crapodine,
cu sarcina principald dupa directia axei fusului, care, in acest caz, se
numeste fus axial sau pivot. Ghidajele de translatie sprijind glisierele,
elemente ce sustin partile mobile aflate in miscare de translatie. in raport
cu natura frecarii si ghidajele de translatie pot fi prin alunecare sau prin
rostogolire (cu bile sau cu role).
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Principalele conditii, pe care trebuie sa le indeplineasca elementele
de rezemare, utilizate in mecanica fina, sunt: frecare cit mai mica;
asigurarea unei precizii maxime pentru deplasarea elementului mobil;
functionare sigura pentru un joc cat mai mic si pentru un domeniu cat mai
mare de variatie a temperaturii; capacitate bund de preluare a sarcinilor si
de functionare in regimurile vibratorii sau cu soc; uzurd minima si
posibilitatea compensdrii ei; executie usoard, montaj si demontaj rapid;
constructie simpla si ieftina.

Notiuni privind fenomenele de frecare. Definitie. Desi, in general,
fenomenele de frecare nu se diferentiazd pentru diferitele domenii ale
tehnicii, totusi pot prezenta, de la caz la caz, anumite particularitati
izvorate din conditii geometrice, dimensionale si de precizie functionala.

In mecanica fina, fenomenele frecirii si ale uzurii sunt mai greu de
apreciat, deoarece legile, care determind aceste fenomene, sunt in general
insuficient cunoscute, iar extrapolarea observatiilor generale privind
aceste fenomene pentru dimensiunile mici, specifice mecanicii fine, nu
conduce Intotdeauna la rezultate valabile.

Ca 1in oricare alt domeniu al tehnicii, si Tn constructia de aparate,
stapanirea legilor frecarii este una din caile fundamentale pentru
imbunatatirea performantelor, ridicarea preciziei si madrirea fiabilitatii.
Dupa cum se stie, fenomenele frecarii apar ca o consecintd a contactului
superficial dintre doud corpuri, cand se produc schimbatri ale proprietatilor
fizico-mecanice si de structurd ale stratului superficial si iau nastere
fenomene auxiliare, cum ar fi difuzia particulelor sau aparitia unui gradient
de temperatura al caror rol, in ce priveste frecarea, nu a putut fi inca lamurit
pe deplin.

Definita potrivit unor norme internationale actuale, ,.frecarea este
rezistenta care franeaza (frecarea cinetica) sau impiedica (frecare statica,
de repaus) miscarea relativa (de alunecare sau de rostogolire) a doud
corpuri”’. Dupa natura miscarii relative a celor doud corpuri frecarea poate
fi de alunecare sau de rostogolire.

Frecarea uscatia de alunecare. Au fost elaborate teorii care au
incercat sa explice complexitatea fenomenelor care intervin si divergenta
rezultatelor cantitative obtinute. Dintre acestea sunt de retinut urmatoarele:

Conform teoriei mecanice, cea mai veche, se considera ca frecarea
este rezistenta la inaintare datorita asperitatilor suprafetelor in contact, care
se rup la deplasarea relativa (fig.4.7). Ulterior, teoria mecanica nu a mai
considerat asperitatile ca elemente rigide care se rup, ci ca parti care se
deformeaza elastic sau elasto-plastic, iar frecarea este legata de energia
necesard depasirii micro-asperitdtilor suprafetelor.
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lN Conform  teoriei

moleculare, se considera

% frecarea ca un rezultat al

_ = invingerii  interactiunii

AR 7 ) atomo-moleculare,

LLLLL LS LLLLLLLLLL LSS adsorbtiei moleculare, la

Fig. 4.7. Schema teoriei mecanice a frecarii nivelul suprafetelor in

uscate de alunecare. contact (fig.4.8). Frecarea

este o consecinta a ruperii adsorbtiei sau, mergand mai departe, chiar a
unor punti de sudura.

Teoriile de astazi iau in considerare atat efectele mecanice si
moleculare, cat si alte influente, cum ar fi cele electrostatice, cauzate de
diferente de potential electric la nivelul celor doud suprafete. De interes
practic sunt legile calitative si cantitative ale frecarii uscate de alunecare.

Ca legi cantitative se pot enunta:

a) Legea lui Amontons-Coulomb, care arata ca forta de frecare Freste
proportionald cu forta normala N (fig.4.9),

F, F.
F,=uN; u=—L: tep=-L, 4.28
g THNG = e = (4.28)

relatii care definesc coeficientul de frecare u si unghiul de frecare ¢.

b) Forta de frecare este independentd de aria suprafetei de contact
aparente A.

c) Forta de frecare este independentd de viteza de alunecare v, (fapt
care ar implica egalitatea dintre forta necesard pentru a pune corpul in
migcare si forta necesara pentru a-1 mentine In miscare la viteza v).

Primele doua legi au o valabilitate destul de larga, prezentand abateri
foarte mici. Astfel, exceptie de la prima lege fac materialele foarte dure,
cum sunt pietrele pretioase (diamantul, safirul, rubinul s.a.), si cele foarte
moi, cum sunt unele materiale plastic.

Intr-o forma mai generala, prima lege se poate scrie si sub forma:

F, =cN* (4.29)

unde: ¢ este o constanta; p=0,75...1, depinde de materialul suprafetei.

Abateri de la a doua lege apar in cazul suprafetelor de contact foarte
netede si curate, cand fortele de frecare pot deveni chiar independente de
sarcind, deci de N, si proportionale cu suprafata de contact.

Daca abaterile de la primele doua legi sunt foarte rare, in ce priveste
pe cea de-a treia este necesar sd fie considerati doi coeficienti de frecare:
unul static us, pentru suprafete in repaus, si altul cinetic ¢, pentru suprafete
in miscare. Acesti coeficienti nu sunt constanti nici ei: primul depinzand
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Fig. 4.8. Schema teoriei moleculare a Fig. 4.9. Schema legii lui
frecarii uscate. Amontos-Coulomb.
de timpul cat suprafetele au stat in contact, iar al doilea - de viteza relativa
a celor doud suprafete.

Variatiile coeficientilor de frecare, functii logaritmice de viteza, sunt
foarte reduse, modificarile fortei de frecare fiind numai de cateva procente
la cresteri ale timpului de contact respectiv la cresterea de ordinul 10...10°
ale vitezei, astfel Incat, pentru vitezele intalnite practic in mod frecvent,
pot fi neglijate.

Valoarea coeficientului de frecare depinde de: materialul
suprafetelor, prelucrarea acestora, starea de ungere si, uneori, de presiunea
si viteza relativa. In valorile tabelare ale coeficientilor de frecare sunt luate
in considerare numai materialele si ungerea suprafetelor.

Frecarea fluida. Intre cele doua straturi solide, la frecarea fluida, in
afard de stratul adsorbit de cele doua suprafete, mai existd un strat de
lubrifiant, cu grosime mult mai mare decat cele adsorbite, in care are loc
scurgerea lubrifiantului (fig.4.10). Conditiile de existenta a frecarii fluide
impun ca asperitatile suprafetelor sa fie complet separate prin lubrifiant.
Fortele de frecare din stratul de lubrifiant sunt datorate viscozitatii acestuia
si se determina pe baza legii lui Newton referitoare la curgerea fluidelor.

Legat de frecarea fluida exista si o frecare denumitd mixta, in care
desi stratul de lubrifiant se rupe in unele zone datoritd rugozitatii
suprafetelor, astfel incat concomitent cu frecarea fluida apare si cea uscata
(cauzata de contactul direct
intre suprafete) si denumitd
frecare mixta fluida. O
asemenea  frecare  apare
intotdeauna in regimul
tranzitoriu, de pornire-oprire,
al lagarelor hidrodinamice.

Delimitarea zonelor
diferitelor forme de frecari
mentionate anterior poate fi Fig. 4.10. Schema frecarii fluide.
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observatd pe diagrama de variatie a coeficientului de frecare (curba lui
Stribeck), pentru un lagar radial de alunecare (fig.4.11). Plecand din
punctul 4 (frecare uscata), zona AB corespunde frecarii mixte la limita,
zona CD frecarii mixte fluide, iar zona DF frecarii fluide. Fiind date pentru
diferite materiale, diagramele de mai sus se reprezinta sub forma de familii
de curbe. Punctul C, caruia ii corespunde valoarea minima a coeficientului
de frecare, este un punct critic care preceda frecarea fluida.

| Frecarea fluida se poate realiza

" pe doua cai: printr-un efect dinamic,
A""‘*B-u denumita, dupa natura lubrifiantului,
hidrodinamicd sau gazo-dinamica, si

E / printr-un efect static, denumita, dupa

natura lubrifiantului, hidrostatica sau
| gazo-staticd. Formarea peliculei de
lubrifiant intre cele doua suprafete,
in cazul ungerii hidrodinamice, se
bazeazd pe  onctuozitatea  si
Fig. 4.11. Variatia coeficientului de Viscozitatga lubr'iﬁantului. Conditiile
frecare si de alunecare in raportcu ~ 1ECESATe sl suﬁmente pentm nagterea

' turatia. unui gradient de presiune in

’ interiorul stratului de lubrifiant sunt:

- lubrifiantul trebuie sa posede atat proprietatea de viscozitate, cat si
capacitatea de aderare la suprafetele solide (onctuozitate);

- sd existe o viteza relativa intre particulele de lubrifiant, ceea ce se
realizeaza prin deplasarea suprafetelor limitrofe, datoritd onctuozitatii si
viscozitatii;

- gradientul de viteza sa fie variabil de-a lungul stratului de
lubrifiant, ceea ce, in conditiile unei curgeri plane, se realizeaza, fie prin
modificarea sectiunii transversale a spatiului de curgere, fie prin variatia
densitatii lubrifiantului;

- sistemul de ungere adoptat trebuie sa asigure o cantitate suficienta
de lubrifiant.

Fenomenul este calitativ similar si in cazul ungerii gazo-dinamice, cu
deosebirea cd aici trebuie tinut seama de compresibilitatea gazelor si ca
acestea admit , presiuni negative”, astfel incat pelicula de lubrifiant se intinde
pe toata zona interstitiului, existand ,presiuni negative” in zona difuzoare.

Aprecierea cantitativa a frecarii fluide trebuie facuta in cazul cel mai
general, atit pe baza ecuatiei de miscare a fluidelor vascoase (ecuatiile lui
Navier-Stokes), cat si a ecuatiei generale de transmisia caldurii; la acestea se
adaugad ecuatia continuitatii si ecuatia destinderii politrope (in cazul gazelor).

nfrot/min]
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Frecarea de
rostogolire.
Fenomenul fizico-
mecanic al frecarii
de rostogolire este
explicat tot printr-o
frecare de alunecare,
de proportii mai
mici, datorita
proprietatilor elasto-
plastice ale cuplului
de materiale. > Deformatie z Deformatie : Deformatie
Contactele dintre ) a. b. . c. )
doui corouri perfect Fig. 4.12. Cazul general al frecarii de rostogolire.

rpurt p

rigide, un corp rigid cu unul perfect elastic si un corp rigid cu altul perfect
plastic, sunt ardtate in fig.4.12, Impreund cu diagramele tensiuni-deformatii.
Intrucat cazul real presupune deformatii elastice la ambele elemente in
contact, schema de incarcare apare ca in fig.4.13, unde s-a presupus ca
elementul 1 se rostogoleste in sensul dat de w. Din cauza anizotropiei
materialelor, deformatia materialelor va fi mai accentuatd in directia de
deplasare, astfel cd forma curbei de variatie a tensiunilor nu este simetrica
in raport cu directia lui V. Rezultanta R a tensiunilor se va gasi deplasata cu
distanta f; fata de linia de actiune a lui N, in sensul deplasarii.

Aprecierea cantitativa a fenomenului frecarii de rostogolire, pentru
N = R, se face determinand momentul de frecare My care este:

M,=fN, (4.30)

Tensiuna
it A
——
Tensiune

Tensiune

unde f este coeficientul frecarii de
rostogolire (se madsoard in unitati de
lungime).

Forta F ce trebuie aplicatd
elementului mobil pentru a produce, la
limita, frecarea de rostogolire va fi:

F= iN, (4.31) Fig. 4}3 Cazul gene'ral al
frecarii de rostogolire.

unde r este raza elementului care se rostogoleste.
Pentru a exista frecare de rostogolire pura trebuie ca, in momentul
rezistent la rostogolire s fie egal cu momentul de actionare, adica:

fN=0-r, (4.32)
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iar pentru a nu exista frecare de alunecare, trebuie ca forta rezistenta la
alunecare F’sa fie mai mare decat forta de actionare:

F=uN>F. (4.33)

Din relatiile (4.32) si (4.33) rezultd conditia rostogolirii pure:
u> f/r. Daca, invers, u < f /rse produce alunecarea purd, iar daca
1= f/rva exista rostogolire cu alunecare.

4.2.1.2. Lagare cilindrice. Caracterizare. Materiale. Elemente de
calcul

Lagarele alcatuiesc cu fusul sau
pivotul pe care il sprijind, din punct de
vedere functional, un tot unitar, motiv
pentru care se calculeaza si proiecteaza
concomitent. Forma cilindrica a
lagarului si fusului (fig.4.14) este simpla,

Fig. 4.14. Lagar cu suprafata  asjgurand o capacitate portanti mare,
cilindrica i o>1mm. rezistenta la uzurd, ungere prin mijloace
si metode simple, ex ecuatie usoard, comportare bund In regimurile
vibratorii, posibilitatea micsorarii relative a dimensiunilor (lungime si
diametru), mers linistit si fard zgomot. Ca dezavantaje se pot mentiona:
precizia micd in ceea ce priveste centrarea si ghidarea (datorita jocului
relativ mare dintre fus si cuzinet), existenta unui moment de frecare ridicat
(la pornire si in functionare in cazul frecarii uscate), micsorarea
sensibilitatii sistemului mobil al aparatului.

Lagarele cilindrice se aleg in functie de natura si cerintele impuse
aparatului si In concordantd cu conditiile mentionate anterior. Fusul se
poate executa din oteluri tratate termic. Pentru cuzinet (bucsa care se afla
in contact cu fusul sau cu pivotul), corespunzator conditiilor de exploatare,
se intrebuinteaza: bronzul pentru sarcini mari si viteze medii; fonta de
antifrictiune pentru presiuni si viteze mici si materialele metaloceramice
sinterizate, pentru presiuni foarte mici; masele plastice (poliamidele),
combinatiile de mase plastice cu fibre textile (textolit), cu lemn (lignofol);
lemn presat si cauciuc. Ultimele materiale se comporta bine la ungerea cu
apd si realizeazd o racire bund. Este Insd necesard protejarea arborelui
contra coroziunii i, de aceea, in mecanica fina, ungerea acestor materiale
se face cu ulei. Se folosesc pietrele pretioase (rubinul, safirul, corindonul,
agatul s.a.) pentru lagarele cu un diametru d<1mm.

Functionarea generald a sistemului fus-cuzinet presupune montajul
cu joc. Se recomanda la viteze mici si medii ajustaj liber (H7/f7, H8/18), la

| -—
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viteze mari ajustaj larg (H7/e8, H7/dS8), iar la viteze mici, dar pentru o
precizie ridicatd, ajustaj semiliber (H7/h6, H8/hS).

Calculul lagarelor cilindrice radiale. La calculul lagarului cilindric
se are in vedere pozitia lagarului in ansamblu si diametrul fusului.
Dimensiunile principale ale lagarului, daca diametrul d al acestuia ar urma
sa fie d>1mm, se stabilesc din calculul fusului, pe care il sustine si care
este solicitat la incovoiere, presiune de contact, incalzire. Calculul la
incovoiere considera fusul (fig.4.14) ca o grinda incastrata in arbore, cu o
sarcina concentrata la mijloc, astfel ca tensiunea de incovoiere este:

I
F—  F—
M2 2 g,
W oxd®  0,1d° l

32

(4.34)

de unde rezulta:

F
d> (L) (4.35)
0,2[0']i d
Raportul //d se alege constructiv. Se recomandd, in general,
1/d=0,5...1,5, valorile optime fiind cuprinse intre 0,8 si 1,2. Odata calculat
diametrul, se poate determina si lungimea fusului. Pentru fusul executat

din otel se recomanda:

[]. = (40...60) mii .

Calculul la presiune de contact constituie un criteriu simplificat de
apreciere a uzurii. In regimul de frecare uscat, valoarea presiunii medii
depinde de repartizarea presiunii specifice intre fus si cuzinet. Pentru
calculul practic se ia in considerare prima alternativa (fig.4.14), unde, din
ecuatia de echilibru pe verticald si admitand p=pm»=const., rezulta:

F= I‘stin(p =J.07r prismeodp=pr2l=p, di, (4.36)
de unde:
P, = <[p].
"odl

Dimensionarea fusului se poate efectua si pe baza presiunii de
contact, In acest scop, din relatia (4.54) rezulta:

[ F
d= /—pa D) (4.37)
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Pe de alta parte, pe baza relatiilor (4.35) si (4.37) si punindu-se
conditia ca fusul sa lucreze la limita la ambele solicitdri, se poate determina
valoarea raportului:

/ 0,20
c=—= A. (4.38)
d a
. & b _ Pentru proiectare este dat
Fig. 4.15. Fusuri cilindrice lungi si de multe ori coeficientul c. care
scurte. ’

se numeste si  parametrul
geometric al fusului. Acest coeficient, care da forma constructiva a
suprafetei de alunecare, este dependent de materialele lagarelor si fusului.
La //d>1 (fig.4.15,a), din cauza sagetii de incovoiere a arborelui va
apdrea o presiune specifica mare pe muchia suprafetei cilindrice de sprijin,
iar la //d <1 (fig.4.15,b), viteza periferica fiind mare, se va produce o
solicitare la incdlzire mare a suprafetelor in contact.
Pentru fusurile din otel, valorile experimentale ale raportului ¢ in
functie de materialul lagarului sunt:

- aliaj de Sn si Pb (compozitie) 2..2,5;
- bronz de lagar (aliaj de Cu) 1...2;
- fonta =2,5;
- rasind sinteticd presata 0,6...1.

Regimul de frecare mixt se ia in considerare la alegerea valorilor
presiunilor de contact admisibile. Astfel, la o frecare cu o ungere saraca se
adopta p.=0,3...0,6N/mm?’, iar la o frecare cu o ungere mai bogata se ia
pa=0,8...1N/mm?. Momentul de frecare influenteaza desigur precizia
mecanismului, randamentul si incalzirea fusului si lagarului. La calculul
momentului de frecare trebuie avute In vedere doud situatii: fusul nou,
nerodat, deci teoretic fusul fara joc, si fusul uzat, rodat, deci fusul cu joc.
La fusurile noi, nerodate, se poate considera ca contactul are loc dupa o
suprafatd si cd presiunile sunt repartizate uniform pe suprafata
semicilindricd inferioara (fig.4.16,a) sau pe proiectia ortogonala
longitudinald dreapta a acestei suprafete.

, z z pe
M = 2‘[02 rdF. = 2rJ.02 uprldp = E'LWF’ (4.39)
. . F
unde s-a inlocuit p =—.
2rl
Rezulta prin urmare ca:
M =1,57urF = u'rF, (4.40)

unde: u¢'=1,57p.
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Fig. 4.16. Repartizarea presiunii specifice la fusul nerodat, cu joc si rodat.

La fusurile cu joc, sub actiunea momentului de torsiune, din cauza
frecarii, la inceput fusul se va rostogoli in lagdr, pana in punctul B
(fig.4.16,b), dupa care incepe alunecarea. Reactiunea normala N trece prin
centrele fusului si lagarului. Ecuatia de echilibru a fusului sub actiunea lui
T si a reactiunii si frecarii din cuzinet se poate scrie, ludnd momentele in
raport cu centrul cuzinetului, deci:

T=M,, (4.41)
unde M,=F r=uy-N-r=u-F-rcosg.
Deoarece H=1gp,
rezultd ca
M, =F rsing. (4.42)

Intrucat unghiul de frecare este mic, se poate considera ci

@ = 1g@ =y, sl prin urmare:
M,=u-F-r. (4.43)
La fusurile rodate, ritmul mai accentuat de uzura il au zonele in care
presiunile specifice sunt mai mari. Notdnd prin Ux uzura dupd o anumitd

directie (directia ab, fig.4.16,c) si prin Umar uzura maxima (pe directia
incarcarii) se poate scrie:

U, =U,y COS 9, (4.44)
iar pentru presiunile specifice
D, = Dyux COS Q.

Momentul de frecare in acest caz va fi:

M =2r jof dF = 2ryj05 dN = 2ryj05 p.rlde. (4.45)
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Daca se inlocuieste px si se defecteaza calculul, rezulta:
My =2r1up,,.. (4.46)

Valoarea lui pmax se obtine din ecuatia de proiectie dupd directia
fortei F:

F = 2]05 dN cosp = .[05 plrcosepde =2rip .. IOE cos” pdo =2rlp, %, (4.47)

. 2F
deci Pk = —— (4.48)
nlr
care Inlocuita in relatia momentului de frecare da:
14 4 "
M, = ;,urF =1,27urF = u"rF, (4.49)
unde s-a notat u=—pu=127u.
T

Comparand relatiile (4.41), (4.43) si (4.49) se constata ca, pentru cele
trei cazuri considerate, momentele de frecare se gisesc in rapoartele:

M, :M}' :Mff" =1:1,57:1,27,

adicd, ceea ce era de asteptat, cd frecarea intr-un fus nerodat este mai mare
decat in unul rodat. De aceea, pentru trecerea la o uzura normala de lucru,
trebuie depasitad etapa rodajului.

Diferenta dintre regimul de frecare uscat si mixt se face pe baza
aprecierii coeficientului de frecare (tab. 4.3).

Tabelul 4.3. Valorile coeficientului de frecare la alunecare (pentru
viteze periferice mici, v<Im/s, si presiuni specifice reduse).

Materialele LBe
suprafetelo Alami | Bronz |Cupru A || e E'.’?‘
de lucru . . miniu tolit nita
T necalit calit
OLC 30 ... 0,15 0,19 0,18 0,17 0,15
OLC 50 0,03 ] 0,03 0,15 ] 0,02 0,1 0,22 022 )
< 0,19 0,14 0,17 0,2 0,3
Alama 003 | 002 | 002 : 02 | - - - - | W
Bronz 016 1 ] 0602 0B 02T 03 | 024 | 036
Cupru 0,15 0,15 0,20
. 003 | 0,03 ) ) - ) ) ) )
.. 0,18 0,17 0,27 0,22 0,3
Aluminiu 0,03 | 0,02 0,02 - 0,02 i i 0,26 i

Observatie. Pentru cuplurile materialelor metalice, valorile de la numarator
corespund unui regim de ungere sarac, iar cele de la numitor ungerii mixte. Pentru
cuplurile metal/nemetal, valorile corespund regimului de frecare uscata.
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Calculul de incalzire se face plecand de la determinarea puterii
specifice pierdute prin frecare Nsp, adica de la puterea ce revine unitatii de
suprafatd, din proiectia longitudinalad dreapta:

N, Mo r F Vid
/ /
==t - y—ro=== v, (4.50)
2 T a2 T
unde prin Nrs-a notat puterea totald consumata prin frecare.

Pentru a putea introduce direct valoarea coeficientului de frecare, se
considera, pentru un anumit cuplu de material si 0 anumita stare de ungere,
(u = const. si rezulta astfel dependenta functionala a lui Njp de produsul
pmv. In mod practic, verificarea la incalzire se face pe baza acestui produs:

PV pav]- (4.51)
In relatia (4.51), pm se inlocuieste in N/em? si v in m/s, rezultand:

( pmv){ N~2m } Pentru fusul din otel si cuzinetul din bronz, se

recomanda: [pmv]z(4...8){ N-m }

mmz )

Relatia (4.51) poate servi si pentru dimensionare. Inlocuind
p,=P/dl si v=wd/2=rdn/60,tindnd seama de unitatile de masura,
rezultd lungimea minima:

(4.52)

Verificarea la Incélzire a fusului se poate face si pe altd cale, care
conduce tot la /min. Puterea consumata pentru invingerea frecarii este:

P, =Fv=F u[N-m/s], (4.53)

unde: F este forta radiala totala; v - viteza periferica; u - coeficientul de
frecare.

Inlocuind viteza periferica in raport cu turatia si raza fusului, se va
obtine:

P =Fu 27rrn3 _Fu 27rrn3
60-10 30-10
unde raza r s-a introdus in mm.

Deoarece puterea se transforma in caldura ridicand temperatura,
pentru a nu se produce griparea fusului in lagar, este necesara asigurarea
echilibrului termic (intre caldura produsa si cea degajatd). Puterea
specifica Py este:

[N-m/s], (4.54)
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zrn n
Py = = ——

dl 30-10 60-10
rezultd lungimea minimd necesarda a fusului pentru ca solicitarea la
incdlzire sa nu fie prea mare:

=F.u [N~m/mm2 -s:l, (4.55)

= b _En (4.56)
6000P /4
unde s-a notat prin W raportul:
6OOP
[N m/ mm’ S] (4.57)
T

numit coeficient de incalzire a fusului si ale carui valori admisibile sunt
determinate in raport cu conditiile de racire ale fusului considerat.

Lagarele radiale cu d < 1 mm se intrebuinteaza pentru gabarite mici,
dar si pentru a micsora cat mai mult momentul de frecare. Din cauza
materiale foarte dure (otel de scule OSC 10 si OSC 12), iar cuzinetul din
pietre pretioase (rubin, safir, agat, corindon).

Inca de la prelucrare, forma cilindrici a lagdrului este distorsionata,
diametrul orificiului fiind marit atdt la inceputul, cat si la sfarsitul
orificiului (fig.4.17). De aceasta trebuie sd se tind seama la calculul
lagdrului. Presupunand ca sectiunea longitudinald a orificiului lagarului
este limitatd de arcele de cerc avand raza R, cu notatiile din fig.4.17 se

{ poate scrie:

Sectiunea A-A ) 5 [ 2
! ” R =(R-A) + | @459)
- I

= T
ul ( ! | S de unde
q‘ ! 5 12
& 2A 2 8A 8A
(4.59)

in care prin 4 s-a notat jocul
orificiului lagarului.
Dimensiunile principale ale lagarului (/ si d) se stabilesc constructiv,
dupd care se face o verificare cu relatia lui Hertz, determindndu-se
tensiunea maxima ommax pentru un contact teoretic punctiform:
FE’

O = Mo ;)2 <[oy] (4.60)

Fig. 4.17. Lagar cilindric radial cu d>1mm.
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unde: E =2EE,/E, +E, este modulul de elasticitate echivalent (E1, Ex -

modulele de elasticitate ale materialelor celor doud elemente);
[ om]- tensiunea de contact admisibila.
Raza de curbura echivalentd p se determind cu relatia:

[N N B @
p R d o d R d, d
2 2
si deoarece R > d, sid, se poate scrie
1.2 2 (4.62)
p d d,

unde s-a tinut seama de razele de curbura ale cuzinetului si fusului in plan
longitudinal si plan transversal. Coeficientul numeric no se poate
determina din fig.4.18, fiind o functie de raportul 4/B, adica:

|
>l
no= | A=A (4.63)
0 B ZL

Py

unde prin pc s-a notat raza de curburd a cuzinetului, iar prin py, raza de
curburd a fusului. Astfel, pentru

A/B AB
1,22 SRR
R d d 08 0,06
. ’ 0.7 0,04 \
se obtine o5 Il 565
l %2 \\ 27 ) H;
L LgA_ R a6y
p R B 2 2 o
02 A
d do 0, 7 [ _\\ e
™~
iar pentru l > g_i’ 040608101214 1618 2022 n
R d d, Fig. 4.18. Diagrama pentru
determinarea coeficientului no.
2 2
rezulta 1.2 2444 4 (4.65)
p d d, B 1/R

In unele cazuri, cand fusul functioneaza in regim vibrator, diametrul
se poate determina cu relatia:
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d=3827m (BB 466
gl

o],
unde vmax este viteza relativa maxima
de balansare a fusului in lagar si care se
obtine cu relatia empirica:

1.2 2
—>=—— (4.67)
_ R d d,
Fig. 4.19. Schema pentru L
determinarea aproximativa a unde: f este frecventa vibratiei, in Hz;
momentului de frecare lalagdre  x - amplitudinea vibratiei, in mm;
cu d<tmm. A - jocul radial in lagir, in mm;

g - acceleratia gravitatiei, in mm/s?; a - coeficient de revenire (numeric)
dependent de cuplul de materiale (astfel, pentru ofel-agat si otel-corindon,
a = 0,6); E; - modulul de elasticitate al materialului fusului, in N/mm?.

Momentul de frecare se poate stabili dupa o schema aproximativa
(fig.4.19), cu relatia tot aproximativa:

d
M, =pF, . (4.68)

”

Valorile coeficientului de frecare u pentru diverse cupluri de
materiale ofel-pietre sunt date in tabelul 4.3.

Tabelul 4.3. Valorile coeficientului de frecare la alunecare u, otel
pe pietre.

Cuplul de materiale Presiunea de contact
Rubin/otel Safir/otel Agat/otel [N/mm?
gﬁg 8?3 0.08 1700
01> o o0 2000
015 015 021 2600
o2 017 o1 300
oo ors Xt 330
o2 ors Xt 3500
o> o Xt 3700

Observatie. Valorile de la numarator corespund frecdrii uscate, iar cele de la
numitor - ungerii sarace.
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Experimental s-a constatat ca o micsorare a diametrului sub 0,5 mm
nu duce la o reducere sensibild a momentului de frecare.

Calculul lagarelor cilindrice axiale. Dimensiunile principale ale
lagarelor axiale se pot determina din calculul fusurilor axiale (pivotilor),
care au sarcina principald dupa directia axei, iar suprafata planad de lucru
sau de asezare din lagar poate fi circulara sau inelara.

Solicitarile, care apar in pivot, sunt compresiunea, incovoierea,
presiunea de contact si incalzirea. Dimensionarea lagarelor se face pentru
pivotii cilindrici utilizati practic in cele mai multe cazuri, cei cu suprafata
de lucru inelara. La pivotul cu suprafata inelara (fig.4.20), solicitarea la
presiunea de contact se poate exprima prin relatia:

F =%(012 ~d?) p, (4.69)

daca presiunea specifica p se considera, intr-o prima aproximatie, uniform
distribuita pe suprafata de lucru.

Studiul variatiei presiunii specifice se poate efectua facand echilibrul
fortei exterioare F' cu forta rezultatd din presiunea de contact. Daca se
noteazad, cu dA4 aria suprafetei elementare de lucru, forta elementara dF, cu
notatiile din fig.4.20, este:

dF = pdA = p2rpd p, (4.70)

Pe cale experimentald s-a stabilit cd la pivoti produsul dintre
presiunea intr-un punct pe suprafata pivotului si distanta acestui punct la
axa de rotatie a lui este constant, adici pp =const. Pe baza relatiei
stabilite se obtine:

F=27zppJ-rdp=27rpp(r—r]), (4.71)

de unde:

F

P (4.72)

p:

adica presiunea nu este constantd, ci variaza
hiperbolic pe suprafata de lucru.
Se vede cd aceasta variatie are loc intre
doua limite:
F . F
= > §1 pmax =
27r(lf—lfl)r1 27z(r—r1)r2

Poin ,(4.73)

. ) L Fig. 4.20. Pivot cilindric
obtinute pentru p = r si pentru p = r1 si avand o cu suprafata de lucru

diagrama de variatie ca cea aratatd in fig.4.20. inelara.



204 Mecanica fina

Daca pivotul are o suprafatd de lucru circulara, se observd ca
presiunea minima se obtine pentru p = r si este:

F 1
= =— , 4.74
pmm 2727"2 2 pmed ( )
deoarece 71 = 0, iar presiunea maxima va avea loc pentru p = 0 si va fi

Pmax=0.

In acest caz, presiunea specifica fiind teoretic infinitd, in centrul
pivotului se produce o uzura rapida a suprafetei mai putin dure si automat
suprafata de lucru devine inelara. Acesta este motivul utilizarii cu
precadere a suprafetei inelare de lucru (uniformizarea presiunii de contact),
iar 1a verificare trebuie ca pmax<p. pentru materialele utilizate.

Verificarea la incalzire se face plecand de la momentul de torsiune
al fortei de frecare elementare:

dT = pdF = pudF = pupdA=2mupp’dp, (4.75)
in ipoteza unei presiuni specifice (constante si egale cu presiunea specifica
medie).

Momentul de torsiune al fortei de frecare se obtine din integrala:
3 3
T =2mup| pzdp=27r,up(%—%j. (4.76)
Inmultindu-1 si impartindu-1 prin (r2 —7? ) se gaseste:
2 - 2 r=r

T=Zpupr(r’-r L=2F L, 4.77

3,Up ( 1)}"2—7’12 3 Iul/'z—l’iz ( )

2 2 e . L
deoarece factorul p;z(r -7 )=F reprezintd sarcina exterioara a

pivotului.
Cunoscandu-se puterea pierduta prin frecare,
P =Two, (4.78)
din puterea specifica pierduta prin frecare:
P Tw
P, = S " 4.79
S A 7 (rz _ ”12 ) ( )

Dupa efectuarea calculelor se obtine o relatie similard cu cea pentru
fusurile radiale, care are forma:

F
d—d, =W”, (4.80)
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si cu care se face verificarea la incalzire. Coeficientul de incdlzire W are
aceeasi semnificatie si dimensiuni ca la fusurile radiale, Insa valori ceva
mai mici, deoarece capacitatea de racire a pivotilor este, in general, mai
mica.

Verificarea la Incélzire se mai poate face si cu relatia:

pv, S[pvm], (4.81)
unde v, =7d,n/60[m/s] este viteza corespunzitoare diametrului mediu,
d = %. (4.82)

Calculul lagérelor mici din aparate se poate face, ludndu-se drept
bazd momentul de frecare. Dacd se cunoaste momentul 7 transmis de
sistemul mobil al aparatului si se da eroarea admisibila cauzata de frecare,
s, din relatia:

Yy
M. =L T]o 4.83

se poate determina diametrul fusului. Astfel, pentru lagarele radiale cu
d<lmm, cu valoarea lui Mrdin relatia (4.68) rezulta:

2y, T
7 (4.84)
100F
iar pentru lagare axiale cu suprafatd de lucru inelara, cu relatia (4.68) se
obtine:
3y, T (1-p?
d=—0 L) (4.85)
100uF \1-4

unde p =% =0,3...0,6.

Formele constructive ale fusurilor si lagarelor cilindrice.
Formele constructive ale fusurilor depind de marimea diametrului lor.

Formele constructive ale lagarelor sunt foarte variate, depinzand de
dimensiuni, solicitare si cerintele locului de utilizare.

Pentru fusurile radiale cu i > 1 mm, forma constructiva poate fi ca in
fig.4.21,a sau in unele cazuri, pentru asigurarea lubrifiantului si pe
suprafata laterala, ca in fig.4.21,b.

In vederea micsoririi concentririi tensiunilor la schimbarea de sectiune,
fusurile de diametre mici (sub 1mm) au o forma de ,,frompeta”, fapt care le
mireste durabilitatea. In multe cazuri, dupa marirea diametrului, acesta este
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redus din nou, pentru a evita ca lubrifiantul sa se
intindd de-a lungul arborelui (fig.4.22,a).
Asemenea constructii se folosesc la mecanismele
de ceasornic.

Formele constructive ale lagarelor sunt
foarte variate depinzdnd de dimensiuni,
solicitare si cerintele locului de utilizare.

Pentru fusurile radiale cu i > 1 mm, forma
constructivd poate fi ca in fig.4.21,a sau in

: unele cazuri, pentru asigurarea lubrifiantului si
Fig. 4.21. Fusuri cilindrice  pe suprafata laterala, ca in fig.4.21,b.

radiale d>1mm. In vederea micsorarii concentririi
tensiunilor la schimbarea de sectiune, fusurile de diametre mici (sub 1mm) au
o forma de ,,trompeta”, fapt care le mareste durabilitatea. In multe cazuri,
dupd marirea diametrului, acesta este redus din nou, pentru a evita ca
lubrifiantul sd se intindd de-a lungul arborelui (fig.4.22,a). Asemenea
constructii se folosesc la mecanismele de ceasornic.

Pentru aparatele, care lucreaza in regim vibrator, se foloseste fusul
parabolic (fig.4.22,b), care are o rezistentd aproape de 10 ori mai mare decat
a fusului cilindric obisnuit (desenat cu linie intrerupta). In constructia unor
aparate electrice, pentru fusurile de diametre foarte mici (¢=0,15...0,5mm),
executia se face din otel tras precis (deci nu din aceeasi bucata cu arborele)
si presat Intr-un arbore, care se executd din alama sau aluminiu si este gaurit
corespunzator (fig.4.22,c). Principalele forme constructive ale lagarelor prin

ALl alunecare cilindrice sunt aratate in cele ce

° urmeaza.
'_"4_ Pentru fusurile radiale, cel mai

b simplu lagdr este un alezaj realizat in
a. carcasa aparatului (fig.4.23,a), si eventual
avand un orificiu pentru ungere. Acest
lagdr se poate utiliza si la solicitari mai
mari, dar in el se introduce o bucsa
metalica, cuzinetul, confectionatd din una
sau mai multe bucati (fig.4.23,b). Daca
suportul este executat din material turnat
sau material plastic, cuzinetul se introduce
sub forma de flansa (fig.4.23,c,d) fixata
nedemontabil sau demontabil de suport.
Prinderea cu mijloace
nedemontabile se realizeazd si daca

A a4

Fig. 4.22. Fusuri cilindrice
radiale d<1mm.
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cuzinetul este confectionat din piatrd (fig.4.23,e). Lagarele de tip suport,
cu sau fard cuzinet, au dezavantajul ca dupd o perioada de functionare se
ovalizeaza si aparatul nu mai poate functiona normal, deoarece jocul dintre
fus si cuzinet devine prea mare si lagarul sau cuzinetul trebuie inlocuiti.
De aceea, si in plus, .pentru a se putea realiza demontarea arborelui fara
deplasarea intregului lagar, si in mecanica fina se utilizeaza uneori lagarele
sectionate, schematic reprezentate in fig.4.24, formate din corpul lagarului,
capacul acestuia prins cu suruburi de corp si cuzinetul confectionat cel
putin din doud bucéti care strang fusul.

a. b c. d. e.

Fig. 4.23. Forme constructive de lagare Fig. 4.24. Schema de lagar
cilindrice radiale. cu suprafata de separatie.

Ungerea lagarelor radiale se poate asigura in diferite moduri, ca in
fig.4.25, cu ajutorul orificiilor practicate la partea lagarului mai putin
solicitatd, printr-o degajare in corpul lagarului, cand ungerea se asigura
prin efect de capilaritate, sau, cand nu este necesara o intretinere continua,
prin inele de pasla sau bucse din material sinterizat.

Lagarele expuse impuritdtilor se inchid. Pentru sustinerea pivotilor
se utilizeaza lagérele axiale sau crapodinele, solicitate de forte axiale dar
putind prelua si sarcini radiale. Un lagdr axial simplu pentru pivoti cu
suprafata de lucru circulard sau inelara este schitat in fig.4.26, fiind
prevazut cu un cuzinet pentru preluarea sarcinilor radiale, care are un guler
pentru
depozitarea
uleiului, si o placa
cuzinet  pentru
sarcinile axiale,
golul placii fiind
plin cu lubrifiant.
Daca crapodina
trebuiec sa fie Fig. 4.25. Forme constructive de lagare cilindrice
reglabila, se radiale.
utilizeaza un lagar-surub (fig.4.27,a), la care cuzinetul se poate inlocui
printr-o bild de otel presata, introdusd pentru preluarea sarcinilor axiale
(fig.4.27.b).
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a.

Fig. 4.26. Lagar axial cu Fig. 4.27. Lagére axiale reglabile.
suprafata de lucru inelara.

Lagarele din mase plastice. Exista aparate, care tind sa utilizeze
aproape in mod exclusiv lagare din mase plastice, capabile sa functioneze,
practic, fara intretinere, printre care: masinile de birou si de calcul,
mecanismele pentru transportul filmului, aparatele electrice de reglaj,
unele aparate acustice, aparate electrocasnice, ceasurile de diferite tipuri si
altele. Pentru aceste aplicatii prezinta avantaje legate de rezistenta chimica,
capacitatea de amortizare, izolarea electricd si mai ales avantajele
economice, dacd se folosesc tehnologii de mare productivitate, cum ar fi
presarea prin injectie.

Unele probleme, pe care le ridica utilizarea maselor plastice pentru
lagdrele de alunecare, privesc: rezistenta limitata la uzare, instabilitatea
dimensionald 1n timp (,,curgerea” materialului la presiuni ridicate,
sensibilitatea la conditiile atmosferice); dilatarea termica mare;
conductivitatea termica redusa.

Lagarele masive sunt executate in intregime din masa plastica,
simpla sau cu insertie. Cuplul de materiale in acest caz este alcatuit din
otelul pentru fus si rasinile formaldehide cu insertie de tesaturi sau fibre
textile, cunoscute sub denumirea comerciald de textolit pentru lagar.
Parametrul geometric poate fi luat //d = 0,5...1,2, iar grosimea peretelui,
s=(0,1 ... 0,2) d. In ultima perioads, dintre celelalte materiale plastice au
capatat utilizari tot mai largi, In constructia lagarelor, poliamidele (PA),
politetrafluoretilena (PTPE) si poliacetatul (POM).

Poliamidele, desi au un coeficient de frecare relativ mare (pentru
cuplul PA - otel nelubrifiat, (u = 0,2), prezinta o rezistentd buna la uzare.
Se pot prelucra prin aschiere, insd avantaje economice prezintd presarea
prin injectie. Pentru imbunatatirea stabilitatii mecanice (impiedicarea
»curgerii’’) se utilizeaza insertii de fibre de sticla, iar pentru micsorarea
frecdrii In material se inglobeaza bisulfat de molibden sau grafit.

Politetrafluoretilena, cunoscutd comercial sub denumirea de teflon,
prezintd un coeficient de frecare redus, o bund rezistentd termica, insa
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datorita structurii ei lamelare se uzeaza puternic (de circa 200 ori mai mult
decat poliamida). De aceea, ca material pentru lagare nu se foloseste
teflonul simplu, ci cu adaosuri de fibre de sticla, praf de bronz, grafit, sau
MoS. Masele plastice din familia poliacetatului (POM) si-au gasit aplicatii
foarte importante in general in constructia elementelor de mecanica fina si
in special a lagdrelor. Aceste materiale au proprietdti mecanice bune,
exceland prin posibilitatea de prelucrare la presarea prin injectie.

Mai trebuie remarcat ca modulul de elasticitate redus ai maselor
plastice, deci deformatiile mai mari in locul de contact, favorizeaza
stabilirea regimului de frecare fluida hidrodinamica ia valori ale vitezei
periferice mult mai reduse decat la lagdrele din metal cu aceleasi
dimensiuni, fapt care explica micsorarea atat de spectaculoasa a uzurilor.

4.2.1.3. Lagare conice. Caracterizare. Materiale. Elemente de calcul

Generalitati. De cate ori
eliminarea jocului dintre fus si
cuzinet prezintd o deosebitd
importantd se folosesc lagare cu
suprafete conice. Aceste lagare pot
prelua sarcini axiale si radiale. in
executia practica se poate vorbi de
doua variante constructive: lagarele
conice simple (fig.4.28,a), la care
atat suprafata fusului, cat si
suprafata cuzinetului sunt conice, si
centrajele (fig.4.28,b), la care numai
suprafata fusului este conica, cuzinetul fiind un alezaj cilindric, tesit in
zona de, contact. Prima variantd se utilizeaza de reguld pentru rezemarea
arborelui la un capat, iar a doua pentru rezemare la ambele capete.

Lagarele conice simple. Se folosesc la aparatele optice-mecanice,
astronomice si geodezice, contactele electrice si alte dispozitive de precizie.

Constructiv, fusul se poate rezema, la sarcini si rotatii mici, direct pe
corpul lagarului (fig.4.29,a si b), iar la sarcini mari, pe o bucsd-cuzinet
(fig.4.29,c si d). Pentru micsorarea frecdrii se recomandd, mai ales la
fusurile lungi, rezemarea partiala a acestora (fig.4.29,a,c si d). Din aceleasi
motive, precum si pentru evitarea griparii si posibilitatea regldrii jocului la
variatia temperaturii sau pe masura uzurii suprafetelor, lagarele se prevad
cu dispozitive de descarcare, reglabile, care constau din sprijinirea fusului
pe bile (fig.4.29,d) sau arcuri (fig.4.29,b) si care preiau, 1n totalitate sau
numai partial, forta axiala.

Fig. 4.28. Principalele doua
variante ale lagarelor conice.
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Lagarele conice simple prezinta, fata de cele cu suprafete cilindrice,
urmdtoarele avantaje: centrare precisa a fusului in cuzinet, rezistentd la
uzurd, posibilitatea pastrarii jocului initial. Ca dezavantaje se pot sublinia:
momentul de frecare mai mare, deci, la forte axiale mari si in lipsa unor
dispozitive de descdrcare, apare posibilitatea griparii; executie mai
scumpad; sensibilitate mai mare la variatia temperaturii, datorita jocurilor
mici dintre fus si cuzinet.

a. b. c. d.
Fig. 4.29. Lagare conice simple.

Calculul acestor lagare trebuie facut, tindnd seama de conditiile de
ungere, In majoritatea cazurilor, datorita turatiilor reduse la care se
folosesc, acestea functioneazad in regim uscat sau mixt, deci calculul va
consta dintr-o verificare la presiunea de contact si determinarea
momentului de frecare. La o distributie uniforma a presiunii de contact si
pentru o sarcind axiald F., (v.fig.4.28,a), in cazul cuzinetului intreg,
verificarea la presiune de contact se face cu relatia:

F
p:ﬂ—“ﬁ[p], (4.86)
Sl -d)
4
iar daca sarcina este radiala F, cu relatia:
F
p:drlg[p]’ (487)

unde prin d,, =(d, —d,)/2 s-a notat diametrul mediu.

Daca se foloseste un cuzinet partial sau daca exista un contact numai
pe o parte din suprafata lagarului (fig.4.29,a), verificarea la presiune de
contact se face cu relatia:
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p= = <[p] (4.88)
7[(1’12—1”22)+7[(7’32—r42)_ > :

pentru lungimea de contact [ =/, +1,.

Momentul de frecare, pentru incarcarea obisnuitd, cea axiald, are

valoarea:
Mf:R,ud?’”:,u‘L-ﬂ, (4.89)
sina 2

unde u este coeficientul de frecare, iar o - jumatatea unghiului la varf.

Se observa cd prin micsorarea unghiului o, reactiunea R creste si
odata cu aceasta creste posibilitatea de intepenire a fusului in lagar.

Daca asupra lagarului lucreaza o sarcind radiala F, (fig.4.29.,b),
momentul de frecare va fi:

F d
Mf =u—— " (4.90)
sina 2

Cand se foloseste dispozitivul de descarcare cu bila, se utilizeaza
relatia momentului de frecare pentru suprafete sferice mici, care are forma:

2r
M,=""uFR, (4.91)
16
unde Rs este raza suprafetei de contact, care se determind cu relatia lui
Hertz:

R =0,881F | 1|
‘ E, E

in care: Ersi Ec sunt modulele de elasticitate ale materialelor fusului si
cuzinetului; 7 - raza de curburd echivalentd a suprafetelor sferice de
contact. Dacd rezemarea se face pe un umar (fig.4.29,c) momentul de
frecare va fi:
3 3
M, = : HE, Dz—dlz
3 D* —d,
Din relatiile de mai sus se observa ca forta F, deci si momentul de
frecare My, creste cu marirea unghiului a. Pe de altd parte, la valori mici
ale unghiului o (a<2°) se poate produce gripare. De aceea, literatura de
specialitate recomanda: o =2°30"..2°30" - la rezemarile mobile si
a =8°...15° - la rezemarile practic fixe (contactele electrice).

(4.92)
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4.2.2. Lagare cu rostogolire (rulmenti)
4.2.2.1. Generalitati. Clasificare

Lagarele prin rostogolire au in constructia lor un cuzinet de o forma
speciala, denumit rulment, prin care se deosebesc esential de lagarele prin
alunecare. De aceea, studiul lagarelor prin rostogolire se reduce la studiul
rulmentilor. Miscarea relativa dintre fus si lagar se realizeazd prin
rostogolirea unor corpuri interpuse Intre aceste doud elemente si intrate in
compunerea rulmentului. De aici rezulta avantajele lagarelor prin
rostogolire, care sunt: frecare mica si portantd mai mare decat la lagarele
pentru varfuri; Intrucat la rostogolire nu apare inertie sesizabila la
inceputul miscarii, exista o diferentd neinsemnata intre frecarea la pornire
si cea de regim; uzura si incalzire reduse; consum mic de lubrifiant; jocuri
radiale reduse; rigiditate mai mare; inlocuire usoara si cu posibilitatea unui
grad mai mare de standardizare. Ca dezavantaje se pot mentiona: gabarit
pe diametru mai mare si greutate mai mare; functionare mai putin linistita;
durabilitate redusd, mai ales la turatii ridicate; precizie mai mare la
montaje, deci tehnologie mai pretentioasd si pret de cost mai ridicat.
Rulmentii cu diametrul foarte mic se numesc miniaturali. De obicei, din
aceastd categorie fac parte rulmentii nestandardizati [2,3,4].

In constructia de aparate frecventa utilizarii rulmentilor este mai mica
decét in constructia de masini din cauza dimensiunilor de gabarit mai mari decét
la alte tipuri de lagére. Pe de alta parte, partile componente ale rulmentilor mici
sunt mai greu de executat la precizia cerutd, ceea ce ridica pretul lor de cost.
Totusi, la turatii mari, de ordinul zecilor de mii de rotatii pe minut, utilizarea
rulmentilor este absolut necesara si in constructia de aparate. La utilizarea
rulmentilor 1n aparate trebuie avute in vedere durata de functionare limitata de
uzura rulmentului, stabilitatea la coroziune, caracterul antimagnetic al partilor
componente ale rulmentului (pentru aparatele electrice).

O clasificare generald a rulmentilor se poate face dupa directia de
actionare a sarcinii in urmatoarele grupe:

- rulmenti radiali, care preiau sarcini radiale, dar si axiale foarte mici;
- rulmenti radial-axiali, care pot prelua simultan sarcini radiale si axiale;
- rulmenti axiali, care preiau numai sarcini axiale.

Rulmentul standardizat se compune din mai multe parti elementare,
(fig.4.30) si anume: inelul interior 1 la fusurile radiale sau inelul superior
1 la fusurile axiale; inelul exterior 2 la fusurile radiale sau inelul inferior 2
la fusurile axiale; corpurile de rostogolire 3 care sunt piese identice ca
forma si echidistante si executd rularea unui inel pe celdlalt de-a lungul
unor santuri prelucrate in inele (cdile de rulare); colivia rulmentului 4, o
piesa stantatd (Sectiunea A-A) avand rolul de distantare si centrare a
corpurilor de rostogolire. Clasificarea rulmentilor standardizati se face
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tinand seama si de forma elementului de rulare, care poate fi: bild sau rola
(cilindrica, conica sau butoias). Dupa dimensiunile radiale, rulmentii se
impart in serii: supra usoard, foarte usoara, usoara, mijlocie, grea si foarte
grea, iar dupa latime tot in serii: ingusta, normala, lata si foarte lata.

Sectiunea A-A 2

Fig. 4.30. Partile componente ale Fig. 4.31. Rulmenti radiali si
rulmentilor standardizati. radiali-axiali cu bile.

Dintre rulmentii cu bile standardizati, cel mai larg utilizati in
mecanica find sunt rulmentii radiali cu un singur rand de bile (fig.4.31,a),
care, pe langa sarcina radiald, pot prelua si o sarcina axiald de pana la 70%
din sarcina radiald de calcul neutilizata. Se pot folosi la viteze ridicate,
limiteaza deplasarea axiala a arborelui fata de carcasd la jocul axial si
permit o inclinare a arborelui de maximum 15'.

Se mai folosesc rulmentii radial-axiali (fig.4.31,b), ce preiau sarcina
dupa o linie de contact intre bile si caile de rostogolire, care face un unghi
a cu planul centrelor bilelor. Datorita unghiului de contact a, chiar la
sarcini pur radiale, intervine o componentd axiald F,~F,tga. Practic se ia
Fa=1,3Ftga. Existenta componentei axiale necesitd, totdeauna, montarea
unor perechi de rulmenti radial-axiali.

Rulmentii radial-oscilanti cu bile (fig.4.31,c), care se folosesc de
asemenea, permit o inclinare a arborelui de pana la 3° si pot prelua, pe
langa sarcina radiala, si o sarcind axiald pana la 20% din sarcina radiala
neutilizata. R

Rulmentii ax1gh cu bile cu mmplq Tz 2
efect (fig.4.32,a) primesc sarcina numai ) ( )
dupd o anumitd directie. Se folosesc la

turatii joase s1 nu admit Inclinarea ANAN I
arborelui. Pentru a permite aceasta se a. b.
utilizeazd rulmenti axiali auto-oscilanti Fig. 4.32. Rulmenti axiali cu
(fig.4.32,b). bile.

Celelalte tipuri de rulmenti standardizati, mai rar Intrebuintati In mecanica
fina, sunt rulmentii cu role cilindrice, tronconice, cu ace si cu role butoi.

La rulmentii cu role cilindrice (fig.4.33,a), in majoritatea cazurilor,
corpurile de rulare cilindrice au lungimea egala cu diametrul, iar santurile
de ghidare prelucrate in inele au profilul transversal dreptunghiular.
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Intrucat si la acesti rulmenti, de cele mai multe ori, rola este condusa de
inelul interior, pentru inelul exterior se adoptd forma curba la contactul cu
rola, care exclude intepenirile si dd o mobilitate mai mare rulmentului.
Rulmentii cu role cilindrice au avantajul unui contact mai bun intre inele
si corpurile de rulare, contactul punctiform fiind inlocuit cu unul liniar,
ceea ce duce la o presiune specifica mai mica si la o rezistentd mai mare.
Dezavantajul lor consta n aceea ca nu pot suporta Impingeri axiale.
Rulmentii cu role tronconice (fig.4.33,h) s-au construit din
necesitatea corijarii jocurilor dintre corpurile de rulare si inele, dupa uzura
acestora. Cum la
rulmentii cu bile sau cu
role cilindrice, rulmentul
trebuie complet inlocuit in
urma uzurii, s-a cautat

remedierea acestui
b. c. d. neajuns, construindu-se
Fig. 4.33. Rulmenti cu role. role de formi tronconica,

corijarea jocurilor ficAndu-se cu ajutorul unei piulite, care actioneaza dupa
directia fortei F, regland astfel jocul dintre role si inele. Avantajul acestor
rulmenti consta si in aceea cd pot prelua atat sarcini radiale, cat si axiale.
Dezavantajele sunt: necesitatea unei montari foarte precise; uzurd inegala
din cauza repartitiei sarcinii si frecare in plus la bordura inelului interior,
ceea ce poate provoca blocarea rolelor; lagarul este mai mare si mai greu,
deoarece lungimea rolei este mult mai mare decat diametrul ei.

Rulmentii cu role butoi (fig.4.33,c) sunt mai rezistenti la uzura din
cauza cd rolele fac contactul pe o suprafata, functioneaza bine la deviatii
pronuntate ale arborelui si se folosesc pentru sarcini si turatii mari.

Rulmentii cu ace (fig.4.33,d), utilizati pentru fusuri de diametre mici
si care nu preiau sarcini axiale, au avantajul unor presiuni specifice mai
mici, deoarece sarcina se repartizeaza pe un numar mai mare de corpuri de
rulare. Dezavantajul lor constd in aceea ca se incalzesc la turatii mari,
deoarece in timpul functiondrii apare atit o frecare de rostogolire, cat si
una de alunecare a acelor pe cele doua inele.

Materialele, din care se executd piesele rulmentilor standardizati
(inelul, bilele), sunt otelul Rull si Rul2, conform STAS 1456/1-80. Colivia
se executd din oteluri rezistente la coroziune, alama si, in ultimul timp, din
textolit, nailon, capron. Pentru turatii mari se recomanda colivii metalice.
Pentru ungere se folosesc lubrifianti cu onctuozitate micd si viscozitate
constanta la viteza de lucru a rulmentilor, de origine animala, siliconici sau
parafinici.

Simbolizarea rulmentilor se face, conform STAS 1679-85,
tolerantele si conditiile tehnice sunt reglementate in STAS 6671 — 82.
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Dimensiunile mici din mecanica find nu pot fi intotdeauna
satisfaicute de rulmentii standardizati. La sprijinirile prin rostogolire
nestandardizate s-a renuntat la una sau mai multe piese de la rulmentii
standardizati, astfel ca montajul se realizeaza direct pe arbore sau in
carcasa aparatulm din parti prefabricate. In general, acesti rulmenti sunt
denumiti miniaturali pentru cd in unele tari s-au fabricat diametre
exterioare, foarte mici, de 1,5...8mm, si, in unele cazuri, s-au executat astfel
de rulmenti la diametrul exterior de 0,25mm, cand bila are diametrul de
0,075mm (in ultimul caz au capatat chiar denumirea de rulmenti
microscopici).

Rulmentii
miniaturali  pot, de
asemenea, sa fie radiali
(fig4.34) sau  axiali
(fig.4.35), cu suprafetele _ '
fusurilor, cilindrice sau Fig. 4.34. Rulmentl aX|aI| cu bile.
conice. La suprafetele conice este posibild o reglare mai ugoara a jocurilor.
Pentru incarcari mai mari suprafata cuzinetului se prelucreaza sferic. Bilele se
confectioneaza din otel cu contmut mare de carbon pe principiul picaturii
parafina.

Momentul de
0,01...0,005N-mm. Ei pot prelua sarcini de 0,5..20N la o turatie
n=100min”!, asigurdnd o centrare precisa de 3...5um si 0 buna stabilitate

suflate. Ungerea ! !
frecare in rulmentii
in regimurile vibratorii. Executia lor este, Insd, foarte scumpa.

10,-
|- )

rulmentului se face
cu uleiuri de

mAin}'aturali este de F|g 4.35. Rulmenti miniaturali axiali.
pana la

4.2.2.2. Calculul de alegere si dimensionare a rulmentilor

Calculul de alegere a rulmentilor standardizati. Pentru calculul
rulmentilor standardizati, in prezent, sunt folosite doua cai adoptate de ISO
si preluate de STAS, si anume:

- calculul la durabilitate, bazat pe capacitatea de Incarcare dinamica;
- calculul la deformatii plastice, bazat pe capacitatea de Incarcare statica.

Se foloseste, de asemenea, pentru unele aparate, si calculul bazat pe
momentul de frecare.

Calculul la durabilitate pleaca de la definitia durabilitatii unui
rulment, care este datd de numarul de rotatii sau numarul de ore, la o turatie
constanta, pand la aparitia primelor semne de oboseala la inele, sau la
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corpurile de rulare. Durabilitatea L a 90% din rulmentii de acelasi tip si
aceleasi dimensiuni se numeste durabilitate de baza.

Capacitatea de incarcare dinamica de bazd Cr a rulmentilor
reprezintd sarcina radiald sau axiald, de valoare si directie constante, la
care o grupd de rulmenti identici, cu inelul interior rotativ si cel exterior
fix, atinge durabilitatea de un milion de rotatii.

Metoda ISO, adoptata integral de STAS 7160-82 si 7161-82 permite
sa se calculeze durabilitatea, exprimatd in milioane de rotatii, folosindu-se
urmatoarele relatii:

3
- pentru rulmentii radiali, L= {gr ] ; (4.93)
Ep
1
C 3
- pentru rulmentii cu role, L= 2 1. (4.94)
Ep

Cunoscand ca L =60nL,, unde n reprezintd turatia rulmentului in

min, si Ls, - numarul orelor de functionare, se poate exprima durabilitatea
in ore, astfel:

_10°L
" 60n
In unele cazuri se utilizeaza coeficientul de durabilitate £, ca un
raport intre Lx si o durabilitate de baza L» =5000r¢, astfel:

1 3
L, 3 L, o
=|—=| sau f, =| —=| .
S (500) S (500)

Capacitatea de incarcare dinamica de baza C, se calculeaza cu
relatiile indicate 1n tabelul 4.4, unde notatiile au urmatoarele semnificatii:

Tabelul 4.4. Relatii pentru capacitatea de incarcare dinamica de baza Cre.

Tipul rulmentilor Domeniul de aplicatie Relatiile de calcul
e e |4 <254 |G, = freosa)” )
R e s
G =t s
ey _ 2/3 418
Rulmenti axiali cu bile d, <25,4um Z ; Zgo gr _ ?(Zcosd;)m toa-7%d"
r c b

pe un rand cu simplu si

dublu efect d, >25,4um a=90° |C, = fz""3,647d,"

a#90° |C. = f(cosa) tga-z" d;*
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unde 7 este numarul randurilor de bile; a - unghiul de contact; z - numarul

bilelor dintr-un rand; d» - diametrul bilelor; /s - lungimea efectiva a rolei;

fe - coeficient ce depinde de felul contactului, adica de raportul razelor de

curburd in punctul de contact si proprietatile materialului rulmentului

(pentru materiale curente valoarea lui fc se poate lua din STAS 1456/1-80,

in functie de, unde d» cosa /Do este diametrul cercului centrelor bilelor).
Sarcina dinamicd echivalenta se calculeaza cu relatia:

R, =XVR +YR,, (4.95)

in care: Rr si Rq sunt sarcinile, radiala si axiald; X'si Y - coeficientii sarcinii
radiale si axiale, dati In cataloagele de rulmenti in functie de raportul R/Rq;
V' - coeficientul de sigurantd cinematic (V' = 1, pentru inelul interior fix pe
arbore, si V= 1,35, pentru inelul exterior fix pe arbore).

Metoda de calcul pentru alegerea rulmentilor, folosind durabilitatea,
se poate face in doud variante. Astfel, intr-un prim caz, in functie de
caracterul sarcinii, cerintele constructive ale reazemului, conditiile de
exploatare si de montaj, se alege tipul de rulment, iar din cataloage si
standarde dimensiunile lui. Se calculeaza capacitatea de incarcare dinamica
de baza (tab.4.4) si se determina durabilitatea rulmentului, care trebuie sa
fie cuprinsa 1n limitele admisibile recomandate pentru aparatul respectiv.

Intr-un al doilea caz, cand existi cataloage, in care sunt trecute
capacitatile de incarcare dinamice de baza, dupa fixarea tipului de rulment,
alegerea propriu-zisa se poate face, astfel: se stabileste durata de functionare
in ore Ln, sau milioane de turatii L, se calculeazd sarcina dinamica
echivalenta, se determind capacitatea de incarcare dinamica a rulmentului
si, apoi, din cataloage se aleg dimensiunile rulmentului, astfel incat:
Criab=Creale. Durabilitatea prescrisa de obicei este L,=2500...10000 ore.

Calculul la deformatii plastice, bazat pe capacitatea de incarcare
statica, pleacd de la consideratia cd pe suprafata de contact, dintre corpurile
de rulare si inele, apar deformatii elastice si plastice, ultimele fiind
determinante pentru buna functionare a rulmentului. S-a constatat
experimental ca valorile deformatiilor plastice nu depasesc 0,0001d5.

La rulmentii radial-axiali, capacitatea de incarcare statica este data
de componenta radiala a sarcinii, care provoacd o deplasare pur radiald a
inelului interior.

Capacitatea de incarcare staticd de baza Cp se poate calcula cu
relatiile din tabelul 4.5, unde i, z, db, lr $1 a au semnificatiile aratate la
capacitatea de Incarcare dinamica, iar fy este sarcina specifica admisibila.

Relatiile sunt valabile pentru rulmentii standardizati sau tipizati. De
obicei, uzinele producatoare editeazd cataloage care, pe langa
dimensiunile principale ale rulmentilor, cuprind si valorile capacitatilor de
incdrcare dinamica si statica.
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Tabelul 4.5. Relatii pentru capacitatea de incarcare statica de baza Co.

Tipul rulmentilor Capacitatea de inciircare statica, Cyp
Rulmenti radiali-axiali cu bile C, = fyizd, cosa
Rulmenti radiali-axiali cu role C, = foiz lefd » COS
Axiali cu bile C, = f,zd; sina
Axiali cu role C, = fozlsd, cosa

Sarcina staticd echivalentd Res este forta radiala sau axiala care
provoacd aceeasi deformatie permanentd in locul de contact cel mai
incarcat dintre corpul de rulare si calea de rulare, ca si aceea care apare in
conditiile reale de Incarcare.

Relatia de calcul pentru Res are urmatoarea forma:

REs = XOR + YOREsa s (496)

Esr

unde REs s1 Resa sunt sarcinile statice, radiala si axiald; Xo si Yo - coeficienti
dependenti de tipul rulmentului (Xo = 0,6, Yo = 0,5 - pentru rulmentii radiali
cu bile pe un singur rand; Xo = 0,5, Yo = 0,25...0,42 - pentru rulmentii radial-
axiali, unde valorile mici ale lui Yo corespund unor unghiuri o mai mici).

Calculul rulmentilor la capacitatea de incarcare staticd de bazd se
face pentru rulmentii fixi sau cu turatia n <Imin”. In acest caz, dupa
alegerea tipului si a dimensiunilor rulmentului, se calculeaza capacitatea
de Incarcare staticd de baza (tab.4.5) si sarcina statica echivalenta si apoi
se determina coeficientul de sigurantd So=Co/Fo (se recomanda: So=1,
pentru lagarele normale; So > 2, pentru lagarele la care se cere o mare
precizie in functionare; So=0,5, pentru rulmentii la care nu exista cerinte
cu privire la precizia de rotatie). Daca existd cataloage cu valorile lui Co,
alegand pe So si cu Res calculat, se determina Co, dimensiunile rulmentului
alegidndu-se astfel, incat Coas > Cocaic.

Calculul bazat pe momentul de frecare se utilizeaza la sprijinurile
aparatelor precise de masurare. In acest caz trebuie cunoscuti eroarea
relativd admisibila [y], datoratd frecarilor din reazem. Cunoscand
momentul de torsiune al arborelui, se calculeaza momentul de frecare de
calcul M., care va avea valoarea:

M, =[7]T, (4.97)

unde 7T, este momentul de torsiune care se transmite.

Dupa alegerea tipului de lagar se stabilesc dimensiunile rulmentului,
astfel incat momentul sau de frecare sa fie My <M.

Se calculeaza, apoi, capacitatea de incarcare dinamica de baza,
sarcina dinamicd echivalenta si se determind durabilitatea rulmentului.
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Alegerea dimensiunilor trebuie astfel facuta, incat sa fie indeplinite, pe cat
posibil, si prescriptiile cu privire la durabilitate.

Calculul de dimensionare a rulmentilor nestandardizati. In
calculul rulmentilor miniaturali sau nestandardizati se urmareste, In
principal, determinarea diametrului bilelor. Aceasta se poate face plecand,
fie de la incarcarea maxima ce revine unei bile, fie luand in considerare
oboseala materialului corpului de rostogolire.

Daca se foloseste sarcina maxima Ry, ce revine unei bile, pe baza ei
se stabileste forta de calcul F., astfel:

F. =kk,R,, (4.98)

unde: ks este un coeficient ce ia in considerare caracterul sarcinii (k=1
pentru sarcini linistite; k/=1,5, la socuri slabe; k=2, la vibratii si socuri
medii; k/=3, la socuri tari); k2 - coeficient ce ia In considerare durabilitatea
rulmentului (k2=1, pentru 1000 ore de functionare; k=1 la 4000 ore; k2=2,
la 10000 ore; k2=4, la 100000 ore).

Diametrul bilei se determina, considerand bila de diametru dp
solicitata la compresiune in sectiunea sa ecuatoriala, astfel:

rd;
F, =kk,R, = Tb[o']mmp = pd,, (4.99)

unde /o] comp este rezistenta admisibila la compresiune. Daca se adoptd un
coeficient de rezistentd f, dat de relatia B=(7/4)[c] =(2..4)N/mm’,

comp

Rk k
d, =,/ﬁ =[mm]. (4.100)

Daca se ia in considerare oboseala materialului, calculul se face in
ipoteza cd durabilitatea rulmentului exprimatd in cicluri de functionare,
W =60n,h, trebuie sd fie egald cu numarul de cicluri limitd W la

se stabileste diametrul

oboseala, cdrora le corespunde o durabilitate nelimitata, si anume:
60n,h=W,, (4.101)
unde 71 este numarul de rotatii ale bilei in jurul axei arborelui.
Inlocuind pe ns cu valoarea din relatia v/2 = zn,D, /60 $i cunoscand
cad W, =2-10"...1-10° pentru oteluri calite, va rezulta:
n, D,—d,cosa

2-107...1-10° =60 2e . 20— 22 % 5y (4.102)
2 D,
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Alegand pe s sau dp, din relatia (4.92) se obtine dp, respectiv, A.
Pentru rulmentii ficsi sau care se rotesc cu o turatie foarte mica, pentru
oteluri aliate célite, va rezulta:

v, = 5\/§ [mm], (4.103)

in care Ry se inlocuieste in N.
4.2.2.3. Probleme de proiectare si constructive ale rulmentilor

Ca etape de proiectare, in afard de stabilirea tipului si dimensiunilor
rulmentului, de o deosebita importantd sunt alegerea ajustajului,
tolerantelor, ungerii si etansarii rulmentului. Ajustajul rulmentului pe arbore
se alege in sistemul alezaj unitar, iar in carcasa in sistemul arbore unitar.

Pentru asigurarea unei rotiri libere a celor doud inele, rulmentii se
executi initial cu un joc radial 4, si axial .. In timpul montajului, datorita
strangerii, jocurile initiale se pot micsora sau elimina. De obicei, la
rulmentii miniaturali jocurile radiale sunt cuprinse intre 5 si 20 um. Se
considera satisfacator, din ambele puncte de vedere, ca dupa montaj sa
existe un joc de 5 um. In standarde si cataloage sunt date recomandari
privind alegerea tolerantelor pentru arbori si carcase la care se monteaza
rulmenti. Alegerea tolerantelor reprezintd, de asemenea, una din
problemele importante, mai ales daca elementul in care se monteaza
rulmentul este executat dintr-un material cu un coeficient de dilatare diferit
de cel al materialului, rulmentului si cand acesta lucreaza la variatii mari
de temperaturd. Problema se solutioneazd constructiv, in sensul ca se
utilizeaza o bucsa subtire intermediara, executatd din otel, sau arborele se
executd tubular pentru a prelua deformatiile cauzate de stringere. Pentru
montajul rulmentilor, in general, se folosesc doua sisteme. Primul consta
in fixarea la ambele capete (fig.4.36,a), cu posibilitatea de preluare a
dilatarilor arborelui, printr-un joc A~(0,02...0,1)mm dintre capac si rulment
sau prin garnitura dintre capac si corp.

Fig. 4.36. Sisteme de montaj pentru lagare cu rulmenti.
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Functionarea va fi asiguratd de conditia
L> L +21+2l,iar jocul 4 se poate verifica,

aproximativ, cu ajutorul relatiei:
A>A =L [a(t-1)]. (4.96)

in care: L. este lungimea arborelui; ¢ si ¢ -
temperaturile de functionare si de montaj.
Al doilea sistem constd din fixarea
unui singur rulment (fig.4.36,b), celalalt
ramanand liber. Solutia se utilizeaza la
arborii lungi, la care dilatarile sunt mari.
Fixarea rulmentilor standardizati se
face prin strangere la cald sau la rece si
asigurare impotriva deplasarii axiale, in
raport cu marimea fortelor pe aceastd
directie, prin inele si stifturi, inele elastice,
piulite (fig.4.37,a,b,c). Imobilizarea inelului
exterior se foloseste, mai ales cand lagarul
insusi trebuie sa se poata roti (fig.4.37,d,e).

e.
Fig. 4.37. Fixarea
rulmentilor standardizati pe
arbore si in carcasa.

Nu se admite rezemarea suprafetei frontale a inelului direct pe
piulitd, ci pe o bucsd foarte bine centratd, montatd presat in alezajul
corpului sau pe arbore (fig.4.38,a). Rulmentii cu inel stantat lucreaza bine
numai dacd existd o mica stringere initiald, ceea ce se poate realiza ca in
montajele din fig.4.38,b,c. Datorita rigiditatii mici, acesti rulmenti trebuie
montati 1n alezaje rigide si precis prelucrate, iar inelul sa vind in contact
cu corpul, aproximativ, sub punctele de contact ale bilelor cu calea de

rulare. Din aceasta
cauza se recomanda
forma  conicd  cu f]
unghiul de 70° L
(fig.4.38,d). |
Prin ungerea
rulmentilor, 1n afard de
micsorarea frecarii, se
urmadreste, ca si la alte
lagdre, evacuarea si o
bund repartizare a
caldurii, amortizarea
vibratiilor,  atenuarea

Fig. 4.38. Fixarea rulmentilor miniaturali.
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zgomotului si protectia contra coroziunii. Ungerea se poate face cu uleiuri
sau unsori consistente.

Acestea se aleg in functie de tipul si dimensiunile rulmentului,
turatie, sarcina care lucreaza asupra lagarului, temperatura de functionare,
natura mediului exterior (praf, umezeala etc.). La viteze de pana la 4...5
m/s se poate utiliza atat uleiul, ct si unsoarea consistenta. La viteze mai
mari se foloseste uleiul cu viscozitate micd. Pentru lagare lucrand sub 0°C,
ungerea se face cu ulei, punctul de congelare al acestuia trebuind sa fie cu
15...20°C mai mic decat temperatura de lucru.

La temperaturi de peste 70...80°C se recomanda uleiuri cu
viscozitate ridicata. In mediu cu praf, gaz, vapori si alte impurititi este
indicata, de asemenea, unsoarea consistenta.

Ungerea rulmentilor miniaturali se face, la fel, cu ulei sau unsoare,
consistenta. Se folosesc unsorile consistente pe baza de litiu, sau, pentru
incarcari si viteze mai mari, adaosurile cu bisulfat de molibden.

Etansarea rulmentilor are un rol dublu: de a impiedica pétrunderea
in carcasa a prafului, umezelii, particulelor de metal etc. si de a opri iesirea
lubrifiantului in exterior. Sistemele de etansare mai utilizate pot fi cu
contact direct intre elementul de etansare si arbore care se pot realiza prin
inele de fetru pentru viteze mai mici (fig.4.39,a) si cu mansete din piele,
cauciuc sau mase plastice pentru viteze mai mari (fig.4.39,b). Intrucat la
etansarile cu contact apare si o frecare intre elementul de etansare si arbore,
utilizarea lor nu este recomandabila la aparatele de mare precizie.

Se mai pot utiliza
etansarile fara contact,
cu inele fixe
(fig.4.39,¢) sau
rotitoare, cu renuri
circulare (fig.4.39.,d) si
cu canale labirint
(fig.4.39,e,/). Foarte
bune sunt etansarile
executate direct 1in

Fig. 4.39. Sisteme de etansare a rulmentilor. rulment (fig.4.39,g); in

acest fel se micsoreaza

gabaritul constructiei dar se scumpeste costul rulmentului. Sunt folosite,
indeosebi, la rulmentii miniaturali.




5. Cuplaje 223

5. CUPLAJE
5.1. Definitie. Clasificare

Elementele de legiturd si de antrenare sau cuplajele servesc la
transmiterea miscarii de rotatic si a momentelor de torsiune intre doi
arbori, asezati in prelungire. Se mai pot utiliza la legarea unui arbore cu
piesele montate liber pe el (rofi de frictiune, roti dintate) si ca siguranta in
vederea apardrii elementelor cuplate de supraincarcari.

Un criteriu rational si intuitiv de clasificare a cuplajelor se bazeaza
pe conditiile de functionare ale celor doi arbori. Daca arborii sunt legati
astfel, incat nu pot fi desfacuti in timpul functiondrii lor, cuplajele se
numesc permanente $i se pot imparti in doud grupe:

- cuplaje fixe, cand cei doi arbori sunt rigid legati intre ei, astfel ca
functioneaza ca unul singur;

- cuplaje mobile, cand arborii legati au posibilitatea sa realizeze prin
cuplaj mici deplasari relative (axiale, radiale, unghiulare sau combinate).

Daca arborii sunt astfel legati, incat este posibila cuplarea si
decuplarea lor in timpul functionarii, cuplajele se numesc intermitente. Ele
sunt cunoscute si sub numele de ambreiaje. Din grupa cuplajelor
intermitente se poate considera cd fac parte si cuplajele de siguranta, care
permit desfacerea automatd a legaturii dintre cei doi arbori, cand
incdrcarea sau turatia acestora a depdsit o anumitd limitd admisa. In
mecanica find, In automaticd se utilizeaza si ambreiaje denumite cu
actionare rapidda, care trebuie sa efectueze un numar mare de cuplari in
unitatea de timp. Daca legatura dintre cei doi arbori este electromagnetica
sau hidraulica, cuplajele se numesc electromagnetice sau hidraulice.
Caracteristicile functionale ale acestor cuplaje fac ca ele sa fie studiate la
disciplinele care adancesc fenomenul electromagnetic sau cel hidraulic.

5.2. Cuplaje permanente
5.2.1. Cuplaje fixe

Deoarece cuplajele de toate tipurile transmit momente de torsiune,
la calculul lor trebuie avut in vedere ca, la pornire, la accelerarea maselor,
apar suprasolicitari. De aceea, calculul se face, nu pentru momentul
transmis 7', ci pentru un moment denumit de calcul, 7, care ia in

considerare aceste suprasolicitari.
Momentul de torsiune 7,, dat de mecanismul motor, se consuma

pentru invingerea momentului rezistent 7. care cuprinde si frecarile,
precum si momentul pentru accelerarea maselor 7.
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Din cauza maselor de pe arborele motor si cel condus, la care, in
cazul cuplajelor elastice, se adaugd si rigiditatea elementului elastic,
momentul exterior (momentul maxim dat de mecanismul motor sau cel
determinat de incarcarea utild), nu se transmite integral asupra elementelor
cuplajului. Deoarece suprasolicitarile se produc indeosebi la pornire, cand
pe de o parte, este necesard accelerarea maselor, iar, pe de altd parte,
motorul dezvoltd momentul maxim, se va examina acest caz care apare la
mecanismele cu opriri si porniri dese, utilizate in domeniul mecanicii fine
si al automatizarii.

La cuplajele rigide, cand pornirea se face in gol, acceleratia
unghiulara datd de momentul maxim este:

T
&=—"1e (5.1)
I +1,

unde: 7, si /7, sunt momentele de inertie ale maselor rotitoare de pe arborii

motor §i condus, inclusiv masa semicuplajului, reduse la axa arborelui
respectiv.

Momentul transmis cuplajului, care este chiar momentul necesar
accelerarii, va fi:

T.=le, (5.2)
sau, inlocuind valoarea lui 7, din relatia (5.1) si notand cu m=1,/1, , se
obtine:

T, =;Tmax. (5.3)
m+1

Inmultind si impartind cu momentul nominal 7" si notand cu
T 1

K, =—me 5.4
T m+l SR

rezulta:
T =K[T. (5.5)

Pentru conditii medii de functionare, se poate considera m =0,5,
/T =3, K,=2. In conditii grele de

functionare, cand trebuie antrenate mase mari, se poate considera m ~ 0,1,

ceea ce, pentru un raport T

max

ceeace ducela 7, =T, . sau pentru raportul Tm% =3,la K, =3.

ax
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Daca pornirea la cuplajele rigide se face sub sarcina, considerandu-
se momentul rezistent egal cu momentul nominal, acceleratia unghiulara
este:

T -T
&= (5.6)
I +1,
1ar momentul necesar accelerarii,
1
T =ILe=——-o(T —-T). 5.7
a 2 m+ 1 ( max ) ( )

Momentul total va fi:

T =T+T, = 1+L M—l T, (5.8)
m+1\ T
si notand
1 (T
K,=1+——| 21|, 5.9
’ m+l( T j (59
rezulta
T =K,T. (5.10)
Dacd apare un moment de soc T, , acceleratia unghiulara va fi:
T oc
&=—""— (5.11)
I +1,
1ar momentul de calcul,
T=le=——T,, (5.12)
m+1

unde: 7' =1¢,1ar & = a% (w, fiind viteza unghiulara in regim stabil
soc 1

si ;- timpul de actionare a sarcinii de la soc pana la oprire).

Cuplajele mobile permit, datoritd deformatiei elementului elastic, o
deplasare relativa. Prin aceasta sarcina este preluatd treptat, ceea ce
reprezintd un avantaj, in cazul aplicdrii cu soc a acesteia. Momentul, Tnsa,
se modifica valoric la transmiterea lui si datorita faptului ca procesul de
acumulare a energiei este urmat de redarea ei. Se nasc astfel fenomene
vibratorii dependente de masa si rigiditatea cuplajului. Daca si sarcina
exterioard este variabila dupd o lege periodica, atunci, evident,
suprapunerea celor doui fenomene poate duce la rezonanti. In cazul cel
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mai simplu al unei sarcini variind dupa o lege sinusoidala, cu o pulsatie
w,neglijdnd in prima aproximatie amortizarile si considerand rigiditatea
unghiulard ¢, = const., pe baza ecuatiei de migcare a sistemului se poate

scrie:

M =—_ (5.13)
w

unde: M, este amplitudinea incarcarii exterioare; M, - amplitudinea

incarcarii care lucreaza asupra elementelor sistemului; » - pulsatia sarcinii

c, (m +1
1 1

Daca se tine seama si de amortizare, prin coeficientul de amortizare
v, relatia (5.13) devine:

exterioare; p = - pulsatia proprie a sistemului.

M(l
M, = : , (5.14)

“ 2\2 2
0] 0]
[1 — zj + 41//2 —
p p
astfel Incét influenta cuplajului asupra momentului de transmis se poate

aprecia prin coeficientul:

M, 1
V= L= . (5.15)

M, > 2 g
(1—2j +4l//2 —

p p

Pentru determinarea lui » sunt date nomograme, care iau in
considerare turatia de regim si cea criticd. Cu acestea, momentul de calcul

1 se va stabili la pornirea in gol cu relatia:

T . =KvT, (5.16)

c gol
iar la pornire sub sarcina
T ..=KVvI. (5.17)

c sarc
La actionarea cu soc, influenta rigiditatii cuplajului elastic se ia in
considerare printr-un coeficient v, =1—cos p (¢ - timpul pana la oprirea
completd), astfel ca:
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m
———T

(5.18)
m+1

c soc soc *

In practica, 7, se calculeaza pentru valoarea maxima a lui v,, care

corespunde la @f =0, pentru care v, =2.

Unghiul de rasucire relativa a cuplajelor elastice la franare este de
aproximativ 10...12°, pe cand la cuplajele rigide nu depaseste 15'. Timpul
pana la oprirea completa este proportional cu unghiul de rotire relativa si
este de 48 ori mai mare decat la cuplajele rigide, ceea ce pentru v, =2 va

duce la o Incarcare a ultimelor, aproximativ de 24 ori fata de cele elastice.

Deoarece, 1n practica, determinarea valorilor numerice ale lui K|, K,

sau v, conform relatiilor anterioare, prezintd o serie de dificultati, in
calculele aproximative valoarea momentului se stabileste cu relatia:

T =KT, (5.19)

unde coeficientul K este dependent, pe de o parte, de tipul motorului, iar,
pe de altd parte, de tipul mecanismului antrenat. Pentru actionarea cu
motor electric si mecanisme de antrenare specifice mecanicii fine, se
recomanda K =1,5...3.

Deoarece partile unui cuplaj fix sunt rigid legate intre ele, conditia
principald a unei astfel de legaturi permanente rigide este concordanta
riguroasd a celor doi arbori in stare de functionare, atat axiala, cat si
radiald. Se disting doua tipuri constructive de cuplaje fixe: cu manson si
cu discuri.

dO

-

o o o, 0 pzazzzzaizzn,

%gﬁ 'UT\ n ":::
Z ’[%‘T‘V Y

a. b. C.
Fig. 5.1. Cuplaje fixe cu mangon dintr-o bucata.

Cuplajele cu manson sunt folosite la transmiterea momentelor de
torsiune mici. Se compun dintr-un mangon imbinat cu cei doi arbori prin
stifturi sau pene (fig.5.1,a,b). Dezavantajul principal il constituie
necesitatea asigurdrii deplinei coaxialitdti a arborilor, ceea ce este greu de
realizat. De aceea, mansonul se monteaza cu un oarecare joc, iar stifturile
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se decaleaza la 90° unul fata de celalalt. Lipsa compensarii deplasarilor,
datorita dilatarilor sau erorilor de montaj, produce deformatii suplimentare
in arbore, care Tncarca suplimentar lagarele. Mangonul se executa din otel,
fonta, textolit.

Dimensionarea cuplajului se face constructiv, determinandu-se:

Dz(l,S...l,S)d; lz(3...4)d; d, z(O,ZS...O,3)d si efectudndu-se o
verificare a mangonului la torsiune:
T

T, =— ¢ < AR (520)
T D*-d* 7]
16 D
1ar a stifturilor la forfecare:
P 2T 1
= ="c <[r.1, 5.21
=T 2 S (-21)

4
unde: A este aria sectiunii medii, iar 4, - diametrul mediu al stiftului.

Celelalte notatii au semnificatia din figura 5.1.

O variantda a acestor cuplaje are mansonul crestat longitudinal
(fig.5.1,¢), legat cu arborii prin inele de strangere. Calculul acestui cuplaj
se face din conditia unei rezistente la torsiune egale in arbore i mangon.

Cuplajele cu discuri se folosesc la transmiterea momentelor de
torsiune mai mari, schema lor constructiva fiind prezentatd in variantele
din figura 5.2. La varianta din figura 5.2,b centrarea discurilor este
asiguratd de un prag astfel, ca la montaj, unul din arbori trebuie deplasat
axial pe lungimea pragului; la varianta din figura 5.2,a centrarea este
asigurata de un inel, care inlatura dezavantajul legat de deplasarea unuia
din arbori, la montaj.

Fig. 5.2. Cuplaje fixe cu discuri.
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Ambele variante ale acestor cuplaje sunt standardizate.

Dimensiunea principald a cuplajului cu discuri este radiala, iar
functionarea se bazeaza pe frecarea care ia nastere intre suprafetele celor
doua discuri, ca urmare a strangerii lor prin suruburi normale sau pasuite.
Mai frecvent este folositd constructia cu suruburi normale, fiind mai
ieftina.

Calculul cuplajului in acest caz se face, tindnd seama de conditia
mentinerii legaturii:

T, 2 kT,

unde: T, = F % - este momentul de frecare produs de forta de frecare

2
. wd . TR
F=puzQ_,in care O, = %[O‘t] reprezintd forta axiald dintr-un surub,
iar z - numarul suruburilor; 7, - momentul de torsiune, care se transmite;

[q] - rezistenta admisibila la intindere.

Pe aceasta baza se face calculul la rezistenta al suruburilor. Prin
calcul trebuie prevazutd o eventuala slabire a strangerii, cind momentul de
torsiune se transmite prin suruburi, care vor fi, in acest caz, solicitate la
forfecare.

Calculul la forfecare al suruburilor se face si pentru constructia cu
suruburi bine pasuite, relatia fiind:

_ 2T . 7Zd12 |:

=z

D
in care: D este diametrul cercului de asezare al suruburilor;

7], (5.22)

I:T/»:I - rezistenta admisibila la forfecare a materialului suruburilor;

d, - diametrul interior al suruburilor.

Cuplajele cu discuri sunt avantajoase, Intrucat realizeaza o centrare
buna si permit utilizarea discurilor ca roata pentru curea sau pentru frana.

5.2.2. Cuplaje mobile cu elemente rigide si elastice

Cuplajele mobile cu elemente rigide compenseaza mici deplasari
relative ale celor doi arbori (fig.5.3) intr-o singura directie, care poate fi
axiald (A4l), radiala (4r), unghiularad ( A ) sau in mai multe directii, fie
prin montarea cu joc a elementelor rigide ale cuplajului, fie prin
posibilitatea deplasérii lor. Dintre acestea, cuplajele cu cepuri crestate
(fig.5.4) realizeaza imbinarea prin profilarea corespunzatoare a capetelor
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arborelui. Sunt simple si usor de montat si se folosesc pentru transmiterea

momentelor foarte mici.

Permit compensarea in directie axiald, datoritd jocului dintre

ol 3}_

| A

Fig. 5.3. Posibilitati de
compensare a deplasarilor
celor doi arbori prin cuplaje

mobile.

capetele arborilor. Din cauza deplasarilor,
se produc uzuri mari pe suprafetele de
contact. Dimensionarea  se face
constructiv.

Cuplajele cu discuri si stift (fig.5.5)
se folosesc mult in mecanica fina, in
constructia aparatelor de masurare, a
contoarelor electrice s.a. Cuplarea se
realizeaza printr-un stift fixat de un disc si
introdus cu joc intr-un canal periferic al
celuilalt  disc. Cuplajul  permite
compensari axiale si chiar unghiulare in
cazurile cand este necesard demontarea

periodica a arborelui, pentru reglarea sau punerea la punct a mecanismului,
se utilizeaza solutia din figura 5.5,b, la care stiftul este fixat pe un inel
elastic Imbinat cu unul din discuri. Pentru eliminarea jocurilor moarte la
mecanismele de precizie se folosesc arcuri compensatoare, asa cum se
vede 1n montajul din figura 5.5,c. Bilele contribuie la marirea
randamentului prin micsorarea frecarii. In calcul intereseaza, mai ales la
mecanismele de precizie, eroarea de asezare a arborelui antrenat, adica
d determinarea  erorii

cauzate de jocul

dintre stift si canalul
corespunzator. Se

creeazd un decalaj
intre  unghiul de
rotatie al discului
condus si al celui
motor, ceea ce va da
eroarea Jd=a—@.

Fig. 5.4. Cuplaje mobile cu cepuri crestate.

Din figura 5.5,d rezulta:

sin & = L sin Q. (5.23)

r

Valoarea maxima a erorii corespunde lui sin ¢ =1, deci ¢ =90°si

@ =270° (pozitia orizontald), la care &, = arcsin % .
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Daca se iau masuri suplimentare pentru eliminarea curselor moarte,
eroarea datorata acestora va fi:

180
y=—41,
T T,

s

(5.24)

unde: j este jocul maxim dintre stift §i canalul din disc; r, - raza stiftului.

C. d.
Fig. 5.5. Cuplaje mobile cu discuri si stift.

Eroarea totald este =5, +y .

Pentru determinarea randamentului cuplajului, din figura 5.5,d
rezultd v_ viteza discului antrenat, astfel:

Vv, =V,sin 5=a)lrgsin p=wmasin @, (5.25)
r

unde: @, este vitezd unghiulara a arborelui conducitor, in s

De aici, lucrul mecanic consumat prin frecare L, va fi:
do T

V4 T T T .
by=[[v [ oa T2, 620
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unde: 7 este momentul la arborele conducator, in N mm; i - coeficientul

de frecare; ¢ - timpul, in s.
Valoarea medie a randamentului 77 este:

_ ro_q_2au
n=1 7Z'M_l - (5.27)
Rezulta, deci, cd randamentul cuplajului descreste cu cresterea
excentricitatii a fatd de raza r. Frecarea dintre bolt si canalul din disc
produce uzura si, deci, marirea jocului dintre acestea. Acestea trebuie
avute in vedere la proiectarea cuplajului, ludndu-se in considerare jocul
maxim admis.
Din punctul de vedere al rezistentei, stiftul se verifica la forfecare
determinandu-se tensiunea 7 o astfel:

P T 1
zf=2:767‘ljs[rf]. (5.28)

4
Cuplajele cu discuri si element intermediar sau cuplajele de tip
Oldham se folosesc pentru compensarile in directie radiald. Un astfel de
cuplaj (fig.5.6,a) se compune din doud semicuplaje montate pe arborele
motor §i arborele condus, previzute pe suprafata frontala cu doud canale,
si un element intermediar, avand pe fetele frontale cate un prag situat la
90° unul fata de altul. Miscarea se transmite prin contact direct pe fetele
laterale ale pragurilor, compensarile fiind posibile datorita jocului dintre
canal si prag. Cuplajul permite o deplasare radiala Ar<0,05d si o

inclinare relativa a arborilor A <1°.

Din punct de vedere cinematic, centrul O' al elementului

intermediar (fig.5.6,b) este situat pe doua linii drepte trecand prin O, si

0,, axele celor doi arbori, si astfel se deplaseaza pe cercul de raza egala
cu excentricitatea ¢ .
Daca arborele cu centrul in O, se roteste cu viteza unghiulara ¢ atunci

viteza instantanee v, a lui O', in directia 0'0, , este:
v,=0,0'0,=w,a cos J ,
de unde viteza periferica v a lui O' va fi:

Vi

V= =ma,

cos ¢
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Ar

il
O
(D-_gr) '

] i] .

NF
r{{- =

\<:_/E%'

(D-Ar)

a. b. C.
Fig. 5.6. Cuplajul de tip Oldham.
iar viteza unghiulara
wa
w=—"—=2w,.
a/2
Viteza periferica v, a arborelui condus este:
v, =wa sin @, (5.29)
iar viteza unghiulara
V.
0, =—2—=0, (5.30)
a sin @

adica egald cu viteza arborelui conducator. Cuplajul de tip Oldham asigura
o0 viteza constanta la arborele condus si nu provoaca erori de asezare pentru
deplasarile radiale ale arborilor.

Randamentul mediu, cu notatiile din figura 5.6,b si pentru o raza

medie 7, se poate stabili, scriind lucrul mecanic de frecare, la o rotatie cu
un sfert de cerc, astfel:

b7 T I, . T
L, = IOA (v +v, )r—,u dtZJAOA wa(sin gtcos go)r— u dt=

m

5.31
A . T 2aT ( )
=J- a(sin p+cos o) — u dp=—p,
de unde:
L 4
p=1-—L =1-22£ (5.32)
Tﬂz 7T,

Se vede, deci, ca pentru o excentricitate micd randamentul se
micsoreaza foarte mult.
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Dimensionarea cuplajului se face constructiv, dupd care se
efectueaza o verificare la presiunea de contact. Considerand ca tensiunea

de contact ¢, se repartizeaza pe o anumita lungime / =0, 3(D — Ar) sica
fortele sunt situate la distanta 0,8(D - Ar) , din figura 5.6, ¢ se obtine:

O'H—F 8T, — & T; S[JH], (5.33)

A (D-A)Vh D
unde: / este indltimea de contact prag-canal.

Din cauza uzurii mari intre praguri, care poate merge pana la gripaj,
intrucat lubrificarea acestora este foarte dificila. Cuplajul de tip Oldham
este utilizat, limitat, la transmisii neportante, mai ales in domeniul unor
aparate precise de masurare, cand se cere preluarea unor deviatii radiale
mari ale arborilor. Cuplajele articulate sau cardanice se folosesc pentru
transmiterea miscarii intre doi arbori, care fac intre ei un unghi &, sau

pentru a permite compensarii unghiulare mari. Cuplajul cardanic simplu
(fig.5.7,a) se compune din doud bucse in forma de furca, 1 si 2, fixate de
cei doi arbori si imbinate cu o piesa in forma de cruce prin niste articulatii
situate la 90° una fata de alta.

48 (N\y,.const
77\ T

Ty ELLa
o,

A

\J
©,-const

a. b.
Fig. 5.7. Schemele cuplajului cardanic simplu si dublu.

Daca se noteaza prin o unghiul dintre cei doi arbori, atunci la viteza
unghiulard @, = const.a arborelui conducator corespunde un @, # const.
pentru arborele condus. Raportul dintre cele doua viteze unghiulare este:

w, cos a

= — —, (5.34)
@, 1-sin"a cos”p
unde @ este unghiul de rotire al arborelui conducator.
Intrucat la o rotatie a arborelui conducitor, arborele condus va avea
@
cos o
exista urmatorul grad de neregularitate:

o0 vitezd maxima ®,,,, = s1 0 vitezd minima ®,,,, = ®, cos o, va
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5:M:tgasin a. (5.35)

2
Pentru a evita rotirea neuniforma a arborelui condus, in practica se
foloseste cuplajul articulat dublu (fig.5.7,b), obtinut prin montarea unui
arbore intermediar intre arborii conducator si condus. Pentru a se obtine
o, = const., trebuie ca cele doud bucse-furci ale arborelui intermediar sa fie

in acelasi plan si arborele intermediar sd facd un unghi egal cu arborii
conducdtor §i condus ¢, =a,. Arborele intermediar se construieste

telescopic.

Elementele cuplajelor se executa din otel aliat cu crom sau otel
pentru rulmenti, célit pand la duritatea HRC =58...64, iar in cazurile mai
putin pretentioase, HRC =48...55. Articulatiile trebuie unse periodic si
etansate contra impuritatilor.

Forma constructiva a cuplajului cardanic simplu este aratata in figura
5.8,a, iar a cuplajului cardanic dublu - in figura 5.8,d. Formele constructive
mai simple sunt folosite Indeosebi in mecanica find. Dimensiunile
cuplajului cardanic se adoptd constructiv si se face o verificare a fusurilor
piesei in forma de cruce la incovoiere §i presiune de contact.

a. b.
Fig. 5.8. Forme constructive ale cuplajului cardanic.

Cuplajele mobile cu elemente elastice permit compensarea 1n orice
directie, pe baza unui element elastic, care poate fi metalic sau nemetalic.
Elementul elastic asigura si preluarea unor sarcini mici de scurta durata si
o functionare mai buna in regimurile vibratorii.

Parametrul de bazd al acestor cuplaje il constituie rigiditatea
elementului elastic. Din acest punct de vedere se disting cuplaje cu

rigiditate unghiulard constanta (Cq):M /(pzconst.) si cu rigiditate

variabila.

Dintre cuplajele cu elemente elastice metalice, cel mai raspandit tip
constructiv in mecanica fina este cuplajul cu membrana (fig.5.9,a), care se
compune dintr-o membranda de forma inelara, executatd din otel aliat,
bronz fosforos sau textolit si imbinata rigid cu discurile de pe cei doi
arbori. Este folosit la mecanismele de precizie si la aparatele de calcul,
deoarece, din cauza lipsei jocurilor, intre elemente nu exista curse moarte.
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Cuplajul nu asigura, insd, transmiterea unei viteze unghiulare constante din
cauza deformatiei membranei.

' Pentru eliminarea acestui
neajuns se utilizeaza solutia cu
douda membrane imbinate prin
elementul intermediar (fig.5.9,b).

Dimensiunile cuplajului se

- adoptd constructiv, efectuandu-se,

Fig. 5.9. Cuplaje m obitl)é U céqd este necesar, o \/.er.iﬁcare la

membranai. rezistenta s1 rigiditate a
membraneli.

Unul dintre tipurile de cuplaje cu elemente elastice nemetalice
folosite in mecanica fina il reprezintd cel din figura 5.10,a, care se
compune din doud discuri montate pe arborele conducator si condus,
elementul elastic in forma de mangon (executat din cauciuc, piele sau fibra)
si bolturile fixate rigid de discuri.

La solutia din figura 5.10, b
elementul elastic are forma unor
bolturi, introdus in alezajul unuia
din cele doua discuri. Materialul
semicuplajelor este fontd sau,
pentru turatii mai mari, otelul, iar

a. b. .
Fig. 5.10. Cuplaje mobile cu elemente al boltur'llor oj;eh%l. S
elastice nemetalice. Dimensiunile cuplajului se

adopta constructiv si apoi se face
verificarea boltului la incovoiere, considerandu-1 ca o grinda incastrata in
disc si incarcatd cu o sarcind P,. Tensiunea de incovoiere va fi:

E(Hg 0,5P!
=) (5.36)

unde: B =2T, /D,z este fora ce revine unui bolf; 4, si D, - diametrul unui

bolt, respectiv diametrul de agezare al acestora; z - numarul bolturilor.
Elementul elastic se verifica la presiunea de contact &, cu relafia:

P
o, ZﬁS[UH],

unde: o, reprezintd tensiunea de contact admisibild pentru materialul
acestui element.
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5.3. Cuplaje intermitente

Cuplajele intermitente sau ambreiajele, utilizate des in tehnica
actuala, fac posibila cuplarea si decuplarea arborilor in timpul functiondrii
acestora. O clasificare a acestor cuplaje se poate face, dupa modul in care
ele sunt puse in functiune, in:

- cuplaje comandate, la care cuplarea si decuplarea se face in urma
unor comenzi exterioare, pe cale mecanicd (pedald, manetd),
electrodinamica sau electronicd si care pot fi prin contact rigid si prin
frictiune;

- cuplaje automate, la care cuplarea si decuplarea se face de la sine,
la 0 anumita turatie sau la un anumit moment de torsiune, si care pot fi
automate centrifuge, de siguranta, pentru sens unic $i cu actionare rapida.

Dacad se tine seama de modul, in care se realizeazd forta sau
momentul de cuplare sau de ambreiere, se deosebesc ambreiajele prin
contact rigid, ambreiajele prin frictiune, ambreiajele electromagnetice si
ambreiajele hidraulice. Cele cu utilizare practica generald sunt ambreiajele
prin contact rigid si ambreiajele prin frictiune.

5.3.1. Cuplaje intermitente comandate

Cel mai utilizat ambreiaj prin contact rigid este ambreiajul cu gheare
sau cu dinti frontali (fig.5.11,a), compus din doua discuri, unul montat fix
pe arborele conducdtor, iar altul cu posibilitate de deplasare axiald pe
arborele condus. Aceste discuri sunt prevazute pe suprafetele lor frontale
cu dinti, care in sectiune (fig.5.11,b) pot avea profil triunghiular simetric,
triunghiular asimetric, trapezoidal, dreptunghiular sau de altd forma.
Momentul se transmite prin contactul direct dintre dinti, ceea ce necesita
o fortd axiala pentru menginerea cuplarii (se realizeaza cu un arc montat cu
prestrangere).

Profilul triunghiular asigura o cuplare rapida si usoara, necesita insa
o fortd axiald mare §i transmite momente de torsiune mici. Profilul
trapezoidal transmite momente §i turatii mai mari $i necesita forte axiale
mai mici.

Profilul dreptunghiular se utilizeaza la puteri mai mari, iar profilele
asimetrice numai la cuplajele cu sens de miscare nereversibil. Discurile se
executa din otel aliat 41C10, 41CN12, calit pana la duritatea HRC = 54...60
. Pentru calcul trebuie determinata forta de cuplare O, care este compusa

din forta de impanare a dintilor Q' si forta de frecare Q" dintre discul
mobil si arbore sau pana.
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4=30-45" | _go 400-2-8°

»

u=2-8° U, =50-40° ¢ =2-8°

a. b.
Fig. 5.11. Ambreiajul cu dinti frontali.

Daca se noteaza cu D, - diametrul mediu al danturii discurilor si prin
d - diametrul arborelui, se poate scrie:

2T 27 2T D
=0+0"=—1e(a+p)+ C=—<tg(la+op)+—2t , (5.37
QQQDg(a(/?)Md D[g(aw)dgcol}( )

m m

unde s-a notat cu @si ¢, unghiurile de frecare dintre dinti, respectiv dintre
disc si arbore. Se vede ca, la un acelasi 7, forfa O creste cu cat unghiul

de inclinare a fetelor dintilor (fig.5.12) este mai mare.
Forta de decuplare @, va fi:

0= 271 [tg(a—co)—%tgwl}- (5.38)

Arcul, prin care se realizeaza cuplarea, se dimensioneaza si se verifica
pentru forta Q. Din punctul de vedere al rezistentei, dintii se verifica la

m

tensiune de contact, incovoiere si forfecare.

Dimensiunile geometrice, care intra in calcul, sunt cele referitoare la
diametrul mediu p, si anume:

- pentru profilul triunghiular: ¢ = &tgg; he—t ;
2 °2 2198

- pentru profilul fierestrau: ¢t =D sinz; h=—t_ ;
2 21

- pentru profilul dreptunghiular: ¢ = Dz’" sina;h=t sau h= %t.

2Tk,

C

Forta periferica P, carerevine unuidinte, va fi: B =——, (5.39),
z

m

unde: k,=2.3 este un coeficient, care ia in considerare incarcarea

neuniforma.
Verificarea la presiunea de contact o, se face cu relatia:
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Bz

JH:WS[GH]’ (540) e

h 5 //J
unde: D-D,
2

este lungimea medie

A

a dintilor (v. fig.5.11,a).
Se determind tensiunea de
incovoiere o, cu relatia

h -
77 PIDDI’T[G[]’ - 17
i

]

.

6(2t)2( .

si tensiunea de forfecare

A
Tf =ﬂ§|:2'f}. (542)
2{ "j
a. b. C.
Fig. 5.12. Scheme pentru calculul
Ambreiajele cu dinti sunt dintilor.

folosite pe scara larga la
mecanismele de ceasornic pentru intoarcerea arcului §i potrivirea
indicatoarelor.

5.3.2. Cuplaje intermitente automate prin frictiune

Ambreiajele prin frictiune transmit miscarea, ca urmare a frecarii,
care ia nastere intre doua sau mai multe discuri sau piese, a caror suprafata
de frecare poate fi pland, conica sau cilindricd. Avantajul lor principal
consta in aceea ca, la cuplare, viteza arborelui condus creste treptat pana
atinge viteza arborelui conducator, deci fard sd se produca socuri. Se
realizeaza astfel, o legare prin fortd, cand cuplarea se poate face sub
sarcind. Forta necesard cupldrii se poate obtine prin arcuri, campuri
magnetice sau manual.

Pentru transmiterea miscarii trebuie ca:

T.=T,, (5.43)

unde 7, este momentul de torsiune de calcul, pe care-1 transmite cuplajul.

Momentul furnizat de arborele conducator se consuma pentru
invingerea momentelor rezistente 7., date de sarcinile utile i de frecarile

din mecanismele exterioare, si a momentelor 7 necesare pentru

accelerarea maselor montate pe arborele condus. Spre deosebire de
cuplajele permanente, la care se pune in miscare atat arborele conducator,
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cat si cel condus, la ambreiajele prin frictiune arborele conducator se
roteste liber la inceput cu viteza o,. Cand discurile de pe cei doi arbori vin
in contact, momentul de frecare isi mareste progresiv valoarea pana la cea
maxima, necesara transmiterii miscarii. Variatia momentului de frecare cu
timpul se poate considera ca in figura 5.13, a.

Admitand momentul rezistent util constant, desi cele doua discuri
sunt In contact, iar discul 1 se roteste cu @,, discul 2 nu Incepe sa se

roteasca decat daca 7, > T, , pentru timpul 7'.
Pentru ca viteza o, a arborelui condus sa ajunga la valoarea o, = 0,,

este necesar un anumit timp pentru invingerea fortelor de inertie ale
maselor de pe arborele condus.
Ca urmare trebuie ca:

T, =T +T,. (5.44)
T A
[T]
A A
=
I‘_"__h Y .. - e )
+ A
l'l“]“
= ~
Y Y
(0] r " T t
o, 4 a.
l i /;””;/ A
5| 4
= |3I =3
Y Sy y -
o ¢t i t
b

Fig. 5.13. Diagrame referitoare la teoria ambreiajelor prin frictiune.
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Daca @, =w,, atunci 7, =0 s$i momentul la discul conducdtor se
consumd numai pentru invingerea momentelor utile, deci 7, =7, =T, .
Timpul, care se scurge din momentul in care cele doua semicuplaje vin in
contact i pana cand @, = @,, se numeste perioada de ambreiere, 7T .

In figura 5.13, b este reprezentatd variatia lui o, , pentru aceastad
perioadd. La pornire in gol, 7. =0, astfel Incat este valabild numai partea
superioara a diagramei.

Considerand T =T, relatia (5.44) devine:

T
T, :Tt[lJr?j], (5.45)
si, notand cu
T
K=1+-—+%, (5.46)
se obtine
T, =KT,=T,. (5.47)

Se observda cd, dacd timpul de ambreiere t, =T —¢ creste, T,,

a

(considerand momentele de inertie /, constante) va fi mai mic. De aici
rezultd ca o cuplare prea brusca (¢, foarte mic) duce la o crestere a lui 7,

pana la o astfel de valoare, pentru care motorul, neputand invinge
rezistenta, se opreste.

Dupa perioada de ambreiere K devine un coeficient de siguranra,
deoarece momentul este mai mic decdt cel pe care este capabil si-1
transmita cuplajul. Pentru cazurile curente din mecanica fina se recomanda
K=1,25...1,5.

Procesul de ambreiere este in realitate mai complex decat cel aratat
mai sus, din cauza variatiei momentului de ambreiere, coeficientului de
frecare, s1 a unor fenomene vibratorii. Studiul mai detaliat al acestui proces
nu aduce, in principiu, modificari calculului si dimensionarii ambreiajelor
prin frictiune.

De retinut este faptul cd momentul de torsiune maxim transmisibil
este, deci, cel mult egal cu momentul de frecare.

Momentul datoritd frecarii depinde de dimensiunile cuplajului,
coeficientul de frecare si forta de apasare axiala Q a celor doud jumatati

de cuplaj.
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Pentru realizarea unor momente de frecare cat mai mari se folosesc
urmatoarele cupluri de materiale: otel-bronz; otel-alama; otel-material
fibros; otel-piele; otel-material sinterizat si altele.

Materialele trebuie sa aibd desigur un coeficient de frecare mare si
sa fie rezistente la uzura, temperaturi ridicate si coroziune.

Caracteristicile unor cupluri de materiale mai des folosite cu valorile
admisibile pentru coeficientul de frecare si presiunile admisibile sunt date
in tabelul 5.1.

Cea mai simpla forma constructiva de ambreiaj prin frictiune este
ambreiajul cu o singura suprafatd plana.

Din figura 5.14 se vede ca discurile 1 si 2 sunt apasate unul asupra
celuilalt prin intermediul arcului 3. Discul 1 este montat fix pe arborele
conducator, iar discul 2 poate fi deplasat de-a lungul arborelui condus, cu
ajutorul unei pene cu fete paralele.

Calculul ambreiajului prin frictiune cu suprafatd pland pleaca de la
momentul de frecare 7, care ia nastere pe suprafata de contact dintre cele
doua discuri, considerandu-se forta de apasare Q uniform distribuita.

Daca se ia un element din suprafata de contact de grosime dr, inchis
de un unghi la centru df, si notdnd cu p presiunea specifica se poate
scrie, ca forta de frecare elementara este:

dF = pprdp df,
iar momentul de frecare, cu notatiile din figura 5.14, va fi
3 3
r, 271 I"e — I’;
T, :L L upr’d B dr=up2x T (5.48)
Daca se inlocuieste p cu valoarea sa medie
p :—2Q N (5.49)
(2 -r)
se obtine:
2 =
szgluQrez_ 1'2 :/JQT’E), (550)
in care prin 7, s-a notat
r-n
h="%"23
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Tabelul 5.1 Caracteristicile cuplurilor de materiale pentru
ambreiajele prin frictiune.

Tensiunea Temperatura
Nr. | Cuplul de | Conditiile | Coeficient . o et maxima
) admisibila . oy erx
crt. | material | delucru | de frecare N admisibila
[N/mm?] o
[°C]
Otel calit
1. pe otel Cu ungere 0,08 0,6...0,8 250
calit
Fonta pe
2. fontd sau | Cu ungere 0,6 0,6...80 250...300
otel
Fonta pe Fara
3. fonta sau 0,15 0,24...0,4 250...300
ungere
otel
Metalo-
4. ceramlc? Fara 0.4 0.3 550
pe fonta ungere
sau otel
Metalo-
5. | CSTAMICE oy ungere | 0,1 0,8 550
pe fonta
sau otel

Momentul de frecare se mai poate determina, stiindu-se cd, Tn urma

apasarii discurilor cu forta Q, se produce intre acestea o forta de frecare
10 , iar momentul dat de aceasta forta trebuie sa fie mai mare sau cel mult
egal cu momentul de torsiune, adica:

T, =uor, =T, (5.51)
unde:
Ltrn
vy =
" 2
Din compararea relatiilor (5.50) cu (5.51) rezulta ca:
Tf' = IUQFO ~ ,LlQl’;n = 7-;‘ > (552)

unde pentru calcule se poate lua 7, = . Din relatie se determina Q, cu
care se dimensioneaza arcul, astfel:

D rd ’

ERT:

=],

(5.53)
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unde: D este diametrul mediu al arcului; 4 - diametrul barei acestuia;

[ 7] - tensiunea admisibila la torsiune a materialului arcului.
12

LS
I

Fig. 5.14. Ambreiajul cu o singura suprafata plana de frecare.

Din relatia (5.51) rezultd ca pentru a mari momentul de torsiune
transmis, se poate influenta asupra coeficientului de frecare, fortei de
apasare si razei medii. Intrucat coeficientul de frecare este limitat de
material, forta de apasare - de presiunea de contact, iar raza medie - de
gabaritul ambreiajului, se pot utiliza doua solutii constructive pentru
marirea momentului de frecare: ambreiajul cu mult mai multe lamele si
ambreiajul conic.

Ambreiajul cu mai multe lamele (fig.5.15) este alcatuit dintr-o caseta
cu lamele, fixata pe arborele conducator si un disc cu lamele, deplasabil de-
a lungul arborelui condus, de reguld, cu ajutorul unor pene cu fete paralele.
In urma apasarii celor z lamele intre ele, numirul suprafetelor plane de
frecare va fi egal cu (z— 1), iar momentul de frecare va avea valoarea:

T, = ,uQ(z—l)rm =kT, . (5.54)
Din relatie se vede ca momentul de frecare este de (Z —1) ori mai

mare, iar forta de apasare Q, de (z —1) ori mai mica. Pe baza fortei Q se
face dimensionarea cuplajului al carui gabarit va fi desigur mai mic decat
al celui cu o singurd suprafata de frecare. Ambreiajele cu lamele multiple
mai au avantajul unei cuplari line, fara socuri, Insa prezinta dezavantajul
unei decuplari lente si a unei raciri necorespunzatoare.

Ambreiajul conic (fig.5.16) are o suprafata de frictiune tronconica
exterioara.

Suprafetele ambelor discuri fiind prelucrate la acelasi unghi de varf
a, forta de apdsare O da nastere reactiunii N, normald pe suprafata de
contact, si fortei de frecare uN, dirijatd in sens contrar cuplarii.
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Pentru transmiterea miscarii
trebuie indeplinita conditia:

D
T, = uN =T =KT,, (5.55)

I
L %&\Y\\T
=
==

2 8§
[ ST TS
in care uN este forta de frecare P‘J_H‘
perpendiculara pe planul figurii. = [ A
La cuplare apare si in planul -
figurii o forta de frecare N, astfel
cd forta Q_, obtinutd prin proiectia Fig. 5.15. Ambreiajul cu mai multe
fortelor pe orizontald, va fi: lamele.
0. = N(Sin a+ U cos a). (5.56)

In timpul transmiterii miscarii forta de frecare #N din planul figurii

dispare si forfa necesara pentru cuplare O, devine:

Q. =Nsina, (5.57)
iar cea pentru decuplare Q, va fi:
0,= N(sin a— U cos a). (5.58)

Determiniandu-se N din relatia (5.55) si introducand succesiv
valoarea ei in relatiile (5.56), (5.57) si (5.58) se obtine:

2T
=——(sina+ucosa); 5.59
) ( p cos a) (5.59)

. 2T

=—<sina; 5.60
0, D, (5.60)

2T
0 = DC (sin @ —u cos @) . (5.61)

Daca se noteaza,

U = i (5.62)

- (sin ¢+ u cos Q)
forta de cuplare apare sub forma:

2T,
= 5.63
0. D (5.63)

m

Comparand valorile lui Q¢ si Qa din relatia (5.61) se observa ca,
pentru acelasi cuplu de materiale si acelasi Dm, deoarece x> u, rezulta
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pentru cuplajul intermitent conic o fortd de Tmpingere mai mica decat
pentru acel plan sau, la aceeasi forta de Impingere, se poate transmite cu
primul un moment 7, mai mare. La dimensionare se stabileste latimea b

a suprafetelor de lucru din relatia:

P
N=t-= ,Q =D, bp . (5.64)
U sina

Ambreiajele conice au dezavantajul cad nu functioneaza pe toata
suprafata decat daca sunt executate precis si bine intretinute.
Ambreiajele automate limiteazd fie turatia, fie momentul de torsiune
transmis. Pentru limitarea turatiei se folosesc ambreiajele prin frictiune
centrifugale. Acestea realizeaza legatura tot prin frecarea dintre suprafete,
dar utilizeaza pentru ambreiere si debreiere forta centrifuga a unor mase
rotitoare, fortd care, dupa cum se stie, creste cu marirea turatiei. Sunt de
doua tipuri:
- cu actiune directd, cand se folosesc pentru cuplarea automata la o
anumitd turatie limitd #,, si cdnd n > n,, unde n este turafia de regim;
- cu actiune indirecta, cand se folosesc la decuplarea automata si
cand n<n,.
La cuplajele cu actiune directa (fig.5.17,a), o masa inertiala rotitoare
m, materializata prin sabotul S, care se poate deplasa radial, este legata

de arborele conducator 4,. Masa m, (sabotul) este apasata sub influenta
fortei centrifuge P, pe conturul interior al discului aflat pe arborele condus 4, .
Daca v este viteza masei mobile m, al carei cenfru de masa se

gaseste la distanta » de axa arborilor, forta centrifugd P, va fi:

c

2
my
_m

P = ,

h

(5.65)

iar momentul de frecare produs de
= aceasta este:
2
m,v
T, =Pur=——ur, (5.66)
h
- unde r este raza suprafetei de asezare
a sabotului.
Daca se adaugd si forta F, a

Fig. 5.16. Ambreiajul conic. arcului prin care sunt legati sabotii,
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care actioneaza impotriva fortei centrifuge, momentul de frecare este:

T, =(P~F,)ur=KT, =T. (5.67)

Ambreierea incepe la o viteza (turatie) vo(no), care se realizeaza

pentru /= P. Pana atunci forta centrifuga este echilibrata de forta elastica
a arcului, care pentru limita prescrisa va fi:

G (zn Y
= mlrla)g = —]’1 (—0 J y (5.68)
4 g \ 30

2
mv

]-7a:

de unde rezulta:
_30 [Fg

, 5.69
ny 7\ Gr ( )

unde: G este greutatea sabotului, iar g - acceleratia gravitatiei.
Ecuatia generala pentru transmiterea migcarii la aceste cuplaje avand

z saboti, va fi:

2

uz g’ﬁ(ﬂj -F |r=T,. (5.70)
g 30

Calculul practic al cuplajelor centrifugale se poate efectua,

alegandu-se n, din relatia (5.69), dupa care se determind F, si apoi din

relatia (5.70), adoptand constructiv sabotul, se calculeaza turatia n,. Daca

existd restrictii cu privire la gabarit, toate elementele se pot alege
constructiv, deci, se
cunosc F si G si se

determina n, si n,. ///“;/7,
imensionare, se “ N :
efectueaza calculul de — \ S —//4 -
verificare la presiunea | 1l N| 19
de contact si incalzire, . N %
) - N N

ca la orice cuplaj prin Y N, N 2
frictiune. 7 ///2

La cuplajele cu YP
actiune indirecta g

(fig.5.17,b), frecarea

- Fig. 5.17. Ambreiajele automate centrifugale.
necesara pentru
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cuplare este produsd de o forta (forta unui arc F, ), opusa fortei centrifuge

P_. Dupa punerea in functiune, momentul de frecare va fi:
T,=(F,-P)urz=KT,=T,. (5.71)

Momentul de frecare descreste cu cresterea turatiei, iar la turatia
pentru care F, = P momentul atinge valoarea zero si cuplajul se desface

automat, deci el precizeaza limita superioara a turatiei.

Cuplajele centrifugale directe se folosesc frecvent la cuplarea
mecanismelor cu  motoarele
electrice, care au un moment
redus de demarare, iar cele
indirecte servesc, in general, la
reglarea, respectiv mentinerea,
turatiei inductoarelor la o valoare
constanta.

Un dezavantaj important al
acestor ambreiaje este tendinta lor
ca sabotii sa se blocheze in calea
de ghidare. O constructie
- o imbunatatita foloseste sabotii
Fig. 5.18. Ambreiaj centrifugal cu pivotanti (fig.5.18).

saboti pivotanti. Ambreierea se produce

cand forta centrifugd P, invinge forta elastica F, a arcurilor elicoidale.

c

Cu datele din figura 5.16 se poate scrie:
P-c—-Fd
N _ e rd (5.72)
b-u+a
lar KT <T,=Nur.

Ambreiajul poate functiona numai in directia ardtatd de sageata,
deoarece in sens opus se blocheaza.
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6. ELEMENTE DE ASAMBLARE SI ASAMBLARI
6.1. Generalitati. Clasificare

Elementele de asamblare servesc la imbinarea diferitelor parti

componente ale mecanismelor si ale aparatelor [2,3,33,34]. Clasificarea

- asamblari demontabile, cand este posibila desfacerea imbinarii fara
distrugerea elementului de asamblare sau a unei parti din asamblare;

- asamblari nedemontabile, cand Tmbinarea nu poate fi desfacuta
decat prin distrugerea unei parti a constructiei sau a elementului care
realizeaza legatura.

- asamblari directe, la care legatura se realizeaza fara un element de
asamblare;

- asamblari indirecte, cand imbinarea se realizeaza cu ajutorul unui
element de asamblare.

Legatura dintre partile asamblate se poate obtine prin forma
corespunzatoare a acestora sau prin fortd, ca urmare a tensiunilor de
contact ce apar pe suprafetele pieselor asamblate.

6.2. Asamblari demontabile

Asamblarile demontabile permit montajul si demontajul repetat al
imbindrii fara distrugerea pieselor.

Dezavantajul principal al acestor asamblari consta in aceea cd, sub
actiunea vibratiilor si a socurilor, se poate produce desfacerea legaturii,
ceea ce poate determina avarii si chiar distrugerea mecanismului sau
aparatului. De aceea, de multe ori, se iau masuri constructive suplimentare,
pentru asigurarea contra desfacerii asamblarii.

Asamblarile demontabile se pot clasifica In urmatoarele grupe:

- asamblari prin strangere;

- asamblari cu pene sau prin efect de pana;
- asamblari prin efect elastic;

- asamblari filetate.

6.2.1. Asamblari prin strangere (directe si indirecte). Elemente de
calcul si proiectare

Realizarea asamblarii. Conditii. Asambldrile prin strangere
reprezinta cel mai simplu caz de asamblare directa a doud piese, la care
una din ele, piesa cuprinzdtoare sau alezajul, o cuprinde pe cealaltd in
intregime sau numai in parte [2,3]. Asamblarea, care se mai numeste cu
ajustaj de strangere, poate fi de doud feluri:
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- cu suprafete de ajustare de forma cilindricd sau conica, netede;
- cu suprafete striate.

La ajustajul cilindric cu suprafatd neteda, cepul de diametru di
(fig.6.1,a) este introdus prin fortd in alezajul cilindric de diametrul d> al
unei alte piese. Cele doua piese se vor deforma elastic la locul de imbinare,
diametrul d; al cepului se va micsora, iar diametrul d> al alezajului se va
madri. Rezistenta asamblarii este datd de tensiunea elasticd de compresiune
a materialelor pieselor.

Daca se noteaza prin d diametrul sistemului asamblat (fig.6.1,b), cep
(arbore) - alezaj (butuc), este necesar ca:

d,<d<d,. (6.1)

Strangerea S rezultata

4 % va fi:
i o A H [ j

o8 4=—-3 i el W L e S=d,-d,. (6.2)

Ly : e intre arbore si butu
% ) ntre arbore i butuc se
ez naste o presiune, astfel incat
a. b. la tendinta de deplasare
Fig. 6.1. Schema realizarii asamblarii prin ~ axiald a arborelui cu o forta F
strangere cu suprafete cilindrice netede. sau de rotire a lui la

transmiterea unui moment 7" vor apdrea intre arbore si butuc forte de
frecare Fysau momente de frecare My, Conditia de realizare a imbinarii este

Fr> F sau My>T. (6.3)

Asamblarea prin presare fortata se poate realiza manual sau mecanic,
cu ajutorul preselor. La productia de serie mare este recomandabilad
automatizarea procesului de asamblare.

In loc de presare fortati, imbinarea se poate realiza si prin incalzirea
butucului, sau prin racirea arborelui la montaj pana cand d> > di.
Strangerea se obtine prin revenirea piesei la dimensiunea initiald dupa
montaj; imbinarea pe aceastd cale se numeste Imbinare prin fretare.

Avantajul principal al Tmbindrilor prin strangere directa consta in
simplitatea lor si asigurarea unei bune centrari a pieselor.

Calculul imbinarii consta in alegerea ajustajului care sd realizeze
strangerea S, capabila sa indeplineascd conditiile (6.3). Deformatiile care
se nasc 1n piesele imbinate pot fi elastice, elasto-plastice sau plastice.
Metodica de calcul prezentatd in continuare se referd la deformatiile
elastice. Prin calcule se determind presiunea de strangere, strangerile
teoretica si efectiva, eforturile unitare si deformatiile pieselor.
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Determinarea presiunii necesare. Calculul incepe cu determinarea
presiunii necesare in vederea realizdrii asamblarii, in functie de diferitele
moduri de incarcare a pieselor. Daca asamblarea este solicitata de o forta
axiala Fu (fig.6.2,a), conditia de rigiditate a imbinarii este ca forta F, care
se transmite sd fie mai micd sau la limitd egala, cu forta de frecare Frdintre
piese, adica>

F<rdlpu=F, (6.4)
unde: u este coeficientul de frecare la alunecare longitudinald; / si d -

lungimea si diametrul suprafetei de asamblare dupd montaj; p - presiunea
radiala necesara pe suprafata de strangere.

P P p Din relatia (6.4)
[ | HTmT_ [ rezulta:
a ol —Fa
_‘T'_. - (T I (T_F.. I pZ[u;z‘d[ (65)
= — —] — — Daca  asamblarea
ﬂtﬂiﬂl ﬂﬂf;‘ﬂi ﬂmi este solicitatd la un

Fig. 6.2. Determinarea presiunii de strangere moment de  torsiune

pentru diferite moduri de incarcare a (fig.6.2,b), acesta trebuie
asamblarii. sa file mai mic decat
momentul datorita

frecarii, My, adica,

d
TSﬂ-d-l-p',uzsz, (6.6)
de unde
S 2T
p= uorw-d* -l

La o solicitare combinata datd de o fortd axiala Fu s momentul de
torsiune 7'(fig.6.2,c), calculul se face la forta rezultanta obtinuta, Insuméand
forta axiald F, cu forta periferica, adica

2
(%) F’<zg-d-l-up (6.7)

Y-
SWd) (6.8)

sau
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Valorile medii ale coeficientilor frecarii de alunecare, pentru
practice, sant date in tabelul 6.1.

Tabelul 6.1. Valori medii pentru coeficientii de frecare la
asamblarile prin strangere.

Tehnologia de executie

Materialul pieselor

Presarea la rece Presarea la cald
Piesa Piesa Stare de Stare de
cuprinsa cuprinzatoare ungere H ungere K
(I Fara ungere
Otel Otel cuuleila | 0,09...0,13 gl 0,09...0,13
’ ’ . la montaj
montaj
Otel Fonti Cuungere | 5 13 | Fardungere |49 3
’ la montaj la montaj
Fara Fara ungere
Otel Aliaje usoare ungere la | 0,09...0,13 gl 0,09...0,13
’ ’ . la montaj
montaj

Daca asamblarea este solicitatd de un moment incovoietor M;
(fig.6.3) actiunea acestuia tinde sa roteasca arborele in jurul axei care trece
prin punctul O.

Legea de variatie a presiunii de contact, in planul axial, se poate
admite ca este liniard. Prin suprapunerea acestei presiuni data de M; peste
cea de strangere se obtine epura trapezoidala a presiunilor rezultate.

La extremitdtile asamblarii, presiunile maxima si minima vor fi:

Po =P(1+a)si p =p(1-a), (6.9)
in care p = ( Puax T Pinin ) / 2 este presiunea necesard de strangere, iar a un

coeficient de variatie liniara a presiunii in planul axial. Valoarea
coeficientului a este conditionatd de valoarea presiunii minime care,
evident, va fi mai mare decét zero.

Presiunea necesara se poate determina, introducandu-se rezultantele
R ale presiunilor pe semisuprafetele de contact, rezultante care sant
aplicate in centrele de greutate ale figurilor care reprezintd variatia
presiunilor in planul axial.

Din fig.6.3 conditia de echilibru este:

M.=R-x, (6.10)
R=d-l-p, (6.11)

unde p este presiunea necesara de strangere.
Distanta x dintre centrele de greutate ale epurelor trapezoidale se
stabileste astfel:
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B
X (2, 0150222 deci x=—%, (6.12)
2 (3 2 6 3

Inlocuind pe R si x in relatia (6.10) rezulta:

1
M,.:Ea-d-lz-p, (6.13)

de unde, daca se ia 2=0,6, se
obtine:

M.=0,2-d-I’ p. (6.14)

Rigiditatea asamblarii
se asigurd, daca

M.<0,2-d-I* p,

de unde

Fig. 6.3. Asamblare prin strangere
solicitata la Tncovoiere.

M.
> —.
0,2-d-I?
Calculul strangerilor. Stringerea teoretica necesara S, adica
diferenta de dimensiuni ale pieselor, se calculeaza pe baza presiunii p cu

relatia lui Lamé, stabilitd pentru ajustajul tubular (fig.6.4) cu suprafete
cilindrice netede:

p (6.15)

k k
S=p-d| 2=+=210*[um], (6.16
p[E1 Ezj [um], (6.16) %f ‘o s
unde: p este presiunea necesara de strangere, B
in N/mm?, d - diametrul nominal al 1

ajustajului, in mm; E1 si E2 - modulele de
elasticitate ale materialelor, in N/mm?; ki si k2
coeficienti ale caror valori se calculeaza cu
relatiile:

Fig. 6.4. Calculul
strangerii teoretice
necesare.

d*+d’ , d; +d’
1=d2_d}—ﬂ1 si kﬁﬁﬂtg- (6.17)
In relatiile (6.17) s-a notat: di - diametrul interior al piesei cuprinse
(fig.6.4), In mm; la arborele de sectiune circulard plina, di = 0; d>—
diametrul exterior al piesei cuprinzatoare, in mm; (1 $1 p2 - coeficientii lui
Poisson (pentru otel x = 0,3; pentru fontd 1 = 0,25; pentru bronz x = 0,33).
Strangerea efectiva calculatd Se va fi data de relatia:
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S,=S+s.+s,, (6.18)

unde s este corectia datorata rugozitatilor suprafetelor; s; - corectia cauzata
de dilatatiile inegale ale celor doua piese.
Corectia de rugozitate s» se poate determina (fig. 6.5) cu relatia:

s, ~L,2(R,+R,), (6.19)

unde Rzi si Rzx reprezintd inaltimea maximd a microasperitatilor
suprafetelor, datd in ISO 4287/1:1993 sau STAS 5730/2-75. Pentru Rz si
Rz> se pot adopta valorile:

Rz=16 ~ 40 um, la degrosare;

Rz=2,5~ 6 um, la strunjire fina;

Rz=10 ~ 25 um, la gaurire mijlocie;

Rz= 6~ 16 um, la rectificare mijlocie;

Rz=1~ 12 um, la

rectificare fina.
) Corectia s pentru
& compensarea efectului
[~ dilatatiilor si contractiilor
X ..
cauzate de wvariatille de
| | temperatura se poate calcula
Fig. 6.5. Corectia datorata rugozitatii cu relatia:
suprafetelor.
3
s, =[ay (t, 1))~ (t,~1,) ]-d-10° [ um], (6.20)

unde: d este diametrul asamblarii, in mm; as s1 a2 - coeficientii de dilatare

termica pentru materialele arborelui si alezajului; # si £2 - temperaturile de

exploatare a celor doud piese; o - temperatura la care se face montajul.
Cum de obicei 2= 1= t, corectia termica devine:

s, =[(ey—a)=(t=1,) ]-d 10’ [ um].

Pentru a1 = a2 sau ¢= n, s: =0.

Pe baza strangerii efective calculate Se si in raport cu diametrul
ajustajului se alege, din standarde, tipul ajustajului cu strangere si, cu
tolerantele acestuia, se determind strangerea maxima Swmax $1 strangerea
minima Smin. StrAngerea efectiva calculata trebuie, pentru ca legatura dintre
piese sa existe, sa fie cel putin egala cu Smin, deci:

S, >S, . (6.21)

La montaj, din cauza pozitiei reciproce a campurilor de tolerantd se
realizeaza o gama de strangeri de 1a Smin 1a Smax, gama care are o distributie
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de tip Gauss. Strangerii maxime Smax 11 corespunde o presiune maxima
pmax. Pentru a fi evitate deformatiile plastice se face o verificare a
asamblarii cu relatia lui Lamé astfel:

P (6.22)
d (kl + sz -10°
1 2
unde
S =S _ -5 —s5,. (6.23)

Se calculeaza presiunile pc1 si pe2 corespunzatoare limitei de curgere,
deci la care apar deformatiile plastice si care sunt date de relatiile:

dl -1 d; -d’
G T
2

in care oc1 $i o2 sunt limitele de curgere ale materialelor celor douad piese.
Pentru ca sa nu existe deformatii plastice este necesar ca

pnnx <pc1 §1 pmax <pc2' (625)

La sarcini exterioare, asamblarile prin strangere pot functiona si in
domeniul deformatiilor plastice, cand calculul se face pe baza teoriei
plasticitatii.

Determinarea eforturilor unitare si deformatiilor. Sub actiunea
presiunii p, dezvoltate de strangerea efectiva calculata, in sectiunile radiale
ale pieselor apar tensiuni radiale or si circumferintele normale or a céaror
variatie este ardtatd 1in
fig.6.6. Tensiunile
maxime apar in zona
suprafetei interioare a
piesei cuprinzatoare si
sunt:

pcl .Ucl §l pc2 = (624)

p

Or=—p (6.26)

d; +d’
o,=p . (6.27
R & )
Fortele axiale si OTom,
momentele de torsiune nu Fig. 6.6. Variatia tensiunilor in asamblarea

modifici epura prin strAngere cu suprafete.
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tensiunilor, dar dau tensiuni suplimentare ce se Tnsumeaza aritmetic sau
geometric cu cele initiale. In schimb fortele radiale si momentele
incovoietoare modifica epura si valorile tensiunilor.

Conditia functionarii asamblarilor cu strAngere in domeniul elastic,
la rotirea elementului de suprafata cu 45°, este:

T <7 (6.28)

unde Tmax este tensiunea de forfecare maxima, care conform teoriel
efortului unitar tangential maxim va fi:
2
_O0p =0y _ d, _ 0.
Tmax - =p P 7, ~ . (629)
2 d;, —d 2

Prin 7. s-a notat limita de curgere la forfecare a materialului piesei

cuprinzdtoare a carei valoare se poate admite ca este 7, ® O, / 2, unde oc

este limita de curgere la intindere.

Calculul deformatiilor elastice se face pentru a verifica posibilitatea
de functionare a asamblarii prin stringere in diferite ansambluri, cum ar fi,
de exemplu, jocul radial in rulmenti la montarea lor pe arbori sau in
carcasa. Pentru piesa cuprinsd deformatia radiala este:

2p ° d * d2 3
Ad, =———"1——-10° | um|, 6.30
1 El (d2 _dlz) [ll’l ] ( )
iar pentru piesa cuprinzitoare deformatia radiald va fi:
2p-d,-d’
Ad, =—"—2—.10°[ um], 6.31

unde d, d1 si d2 s-au inlocuit in mm, p in N/mm? si E1 E2 in N/mm?.

Daca deformatiile admisibile radiale se cunosc, cu relatiile (6.30) si
(6.31) se poate calcula presiunea maxima admisibila si apoi strangerea
efectiva a ajustajului.

Asamblirile cu suprafete conice. La asamblarile prin strAngere cu
suprafete conice se pun in general aceleasi probleme ca si la asamblarile
cilindrice. Din cauza unghiului de inclinare a suprafetei conice se modifica
sistemul de forte. Cu notatiile din fig.6.7 si admitdnd ca rezultanta
presiunilor uniform repartizate este concentratd in doua puncte, la
diametrul mediu d» al suprafetei de strangere, forta axiala F, necesara
strangerii va fi:

F,=2u-F . cosa+2F sina
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Sau

Fa:—ZF’ (cosa-sing+sina-cosp) = 2F, sin(a+¢). (6.32)
cos @ cos @

Momentul de frecare, care realizeaza transmiterea momentului de
torsiune, este

d
M =2u F, =T, (633)

Frl
D+d .
unde d,, = Inlocuind 2N, in o 4———- __"g-___ﬂq
situatia limitd, se obtine AV Fry
A I
2sin(a+¢)

Fig. 6.7. Asamblare prin strangere
de unde se poate calcula forta axiald cu suprafete conice.
necesara pentru My = T, care este

. 2T -sin(a+¢@) 2T sin(a+)

a

- . (6.35)
u-d -cosp d sin @

n

Intrucat impingerea cepului pentru realizarea asamblarii se face cu o
piulita si surub, cu valoarea lui F, se dimensioneaza acestea.

Ajustajele cu suprafete netede se folosesc, nu numai la asamblarea
pieselor din materiale feroase ci, si la asamblarea pieselor din aceste
materiale cu piese din aliaje de aluminiu sau de zinc (ultimele capata o
deformare permanenta dupa imbinare) si cu piese din materiale plastice
sau lemn (unde nu este necesara o precizie mare).

In fig.6.8 sunt prezentate doud exemple constructive de asamblare
prin strAngere Tn mecanica fina.

Asamblirile indirecte prin stringere. Pot fi considerate, ca
asamblari indirecte prin strangere, asamblarile cu inele conice, inele sau
bucse ondulate si asamblarile prin bratara.

Asamblarile prin inele conice (fig.6.9) servesc la Imbinarea pieselor
rotitoare cu arborii. Fatd de pene au avantajul ca nu slabesc sectiunea
arborelui, iar fata de stringerea directd ca micsoreaza uzura. Inelele se
monteaza perechi, transmiterea miscarii realizandu-se prin contactul dintre
acestea si piesele asamblate.

La suprasarcini periculoase se produce patinarea. Pentru stabilirea
capacitdtii de transmitere se calculeaza valoarea fortei radiale de strAngere
Q in functie de valoarea fortei axiale de presare F, sau invers. Obisnuit se
face un calcul aproximativ pentru o sectiune prin inele.
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Daca se considera sistemul de forte in sectiune din fig.6.9,c, se poate scrie

F,=0|ig(a+p)+igp]. (6.36)

Momentul de torsiune 7, care
poate fi transmis, este minim la
periferia arborelui, unde are loc
eventuala patinare. Pentru o pereche de

SN inele momentul de frecare Myeste:
—u0d pf,d (6.37)
| | +—3 - 2 2[tg a+p)+igp]
Fig. 6.8. Exemple constructive Legatura dintre momentul, care
de asamblari directe prin poate fi transmis de asamblare, si
strangere cilindrice. . ’
momentul de frecare va fi:
TSMfz,B-T, (6.38)

unde f este un coeficient de sigurantd contra patinarii (5 = 1,5 ... 3). Relatia
(6.36) exprima capacitatea teoretica de transmitere a unei perechi de inele.
Capacitatea reald este mai redusa, Intrucat o parte din F, se consuma pentru
anularea jocurilor radiale existente initial, ceea ce presupune deformarea
elastica a inelelor.

Daca sunt montate mai multe perechi de inele in serie, s-a constatat
ca fiecare transmite 50% din capacitatea perechii precedente (la presarea
pe o singura parte). Explicatia este ca din forta de impingere a perechii de
la extremitate se scad fortele de frecare pe masurd ce montajul perechii se

indeparteaza.

Pentru calculul
la rezistentd sau
dimensionare, daca
se mnoteazd cu p

| —— N presiunea de
strangere dintre inele
a. b. c. si arbore, cu relatia
Fig. 6.9. Asamblarea prin inele conice.
d2
Mf=,u-p~72'-17=7l'-T, (6.39)

se poate determina d sau verifica p pe baza ecuatiei lui Lamé.
Asamblarile prin inele ondulate (fig.6.10,a) sau saibe ondulate

(fig.6.10,b), care au si caracterul unor asamblari elastice, sunt avantajoase

fata de cele cu inele conice, deoarece necesita forte de introducere mai mici



6. Elemente de asamblare si asamblari 259

si micsoreaza pericolul de rezonantd. Au dezavantajul slabirii sectiunii din
cauza canalului practicat Tn arbore sau piesa rotitoare. Transmiterea
miscarii se realizeaza prin frecarea ce apare pe ondulatiile inelului sau
saibei deformate prin strangere si piesele asamblate.

Fig. 6.10. Asamblarea prin inele si bucse elastice.

Momentul My posibil de transmis in acest caz este:

zop-d-F
A@:%: BT, (6.40)

unde: F.=c-f este forta radialdi pe o ondulatie; c=6-E(s/t)3~b -

rigiditatea ondulatiei; f - sdgeata ondulatiei la montajul inelului
(dependenta de sageata admisd); z - numarul de ondulatii; £ - modulul de
elasticitate; b - latimea inelului; s - grosimea tablei; ¢ - pasul ondulatiilor.

Din relatia (6.40) se poate determina forta radiald F care se compara
cu cea admisibila [F;], data de sageata f, astfel:

2-5-T
n-z-d

si se poate face verificarea la presiunea de contact po pe lungimea pasului
ondulatilor,

”

<[F]. (6.41)

r

F
=—1r <p. 6.42
Po= 5 5P (6.42)

Inelele sau bucsele se confectioneazd din banda de otel de arc fara
sudare si se monteaza in locasuri in butuc sau arbore pentru a se evita
deplasarea axiala.

Asamblarile prin bratard de strangere se utilizeaza In constructia de
aparate la fixarea si montajul elementelor rotative de pe arbori. Au
avantajul unei incarcari constante, nu sldbesc sectiunea arborelui si pot fi
deplasate axial dupa dorinta. Prin strangerea bratdrii care poate fi cu una
(fig.6.11,a) sau doua deschideri (fig.6.11,b), apar fortele necesare pentru
transmiterea momentului de torsiune.
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Cu notatiile din fig.6.11,a la bratara cu o singurd deschidere,
egaland momentele fortei O si reactiunii F, luate in raport cu punctul 4,
se obtine:

Fi
Q) 7 Q(a+%}—ﬁ}%=0, (6.43)
7 ) _ _
" >/  de unde se determina forta axiald
al =~ F din surub, deci forta de stringere a

Stiind cd momentul de
frecare este

M =M F-d,

iar momentul de torsiune
T=F-1,
din situatia limita, cand M= T,
Fig. 6.11. Asamblarea prin bratara

de strangere. se obtine F = F-l

H r ﬂ . d 2
care inlocuita 1n relatia (6.42) va da:
Fl (6.44)

OQ=—7""<.
2/1(a+62i]

Forta Q permite sd se efectueze calculul suruburilor pentru
strangerea bratarii.

La brétara cu doua deschideri (fig.6.11,b), momentul de frecare My
care echilibreazd momentul transmis 7 este

d
My =2 F,o=2p02:0:d =T (645)

unde prin z s-a notat numarul de suruburi.
In relatia (6.44) s-a considerat cd reactiunea N
echilibreaza forta de stringere de pe ambele
parti ale bratarii, adica:

F =2-0.

Fig. 6.12. Actiunea
penei asupra pieselor pe
care le asambleaza.

Cu aceste relatii se determina forta Q cu
care se dimensioneaza suruburile. Bratara cu
doua deschideri permite montarea si
demontarea fara deplasari axiale si fara desfacerea altor piese.
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6.2.2. Asamblari prin pene. Clasificare. Elemente de calcul si
proiectare

Asamblirile indirecte prin pene longitudinale. Penele sunt
elemente de asamblare demontabila care fac legdtura intre doud piese ce
au axa longitudinald comuna. Sant de obicei piese de forma prismatica, cu
o slabd inclinare a muchiilor, pentru a putea fi introduse mai usor in
locasurile ce se fac in piesele de asamblat [2,3].

Actiunea penei se bazeaza pe inclinarea uneia din fete cu un unghi
a. Daca se noteaza prin F forta de introducere a penei, prin Q sarcina care
trebuie Tnvinsa si se considera (fig.6.12) ca sistemul lucreaza fara frecare,
conditia de echilibru va fi datd de relatia:

F=01ta, (6.46)

de unde rezulta ca, folosindu-se aceeasi fortd, se poate prelua o sarcind cu
atat mai mare, cu cat unghiul de inclinare al penei este mai mic.

Daca se ia in considerare si frecarea pe suprafetele de contact ale
penei cu piesele de asamblat, reactiunile, care in cazul precedent erau
perpendiculare pe suprafetele de sprijin, primesc o Inclinare cu unghiul de
frecare ¢, in directia 1n care pana avanseaza.

Ecuatia de echilibru obtinuta prin proiectare pe directia lui F va fi:

F=0-1g(a+p)+0-1gp,

sau

F=0ltg(a+p)+igp], (6.47)

relatie valabila pentru introducerea penei.
La demontare, sensul de miscare fiind opus, unghiurile de frecare isi
schimba sensul si in consecintd forta de scoatere P’ a penei va fi:

F =0lig(a+p)-1gp]. (6.48)

Efectul de pand se va mentine, adicd pana nu va aluneca singura,
avand autofranare, atat timp cat F’ este negativ, deci:

ig(a—@)-tgp<0, a—p<p, a<2p.

Pentru ca desfacerea pieselor asamblate sa nu fie posibila fara
aplicarea unei forte exterioare, unghiul la varf al penei trebuie sa fie mai
mic decat dublul unghiului de frecare.

Ascutirea penei se exprima prin conicitatea acesteia, data de raportul
1/k, ceea ce insemneazd ca pe o lungime £, pana isi reduce dimensiunea
transversald cu 1mm. Rezulta prin urmare ca:
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1
—=tga, 6.49
Pk (6.49)
iar cu relatia (6.44) se obtine:
0
k==, 6.50
z (6.50)

de unde rezulta ca presiunea normala si deci frecarea este cu atat mai mare
cu cat conul sau unghiul la varf este mai mic.

Dupa orientarea axei geometrice longitudinale a penei in raport cu
axa longitudinala a pieselor pe care le asambleaza, precum si dupa modul
de lucru, asamblérile cu pand pot fi, cu pene longitudinale si cu pene
transversale.

Penele longitudinale au axa geometrica longitudinala paralela cu axa
pieselor si servesc n general la asamblarea pe arbori a diferitelor organe
rotitoare (roti dintate, roti de transmisie, volanti). Ele sunt montate intr-un
locas prelucrat fie numai in butucul 2, fie si partial in arborele 7
(fig.6.13,a).

Pentru mecanica find, dintre diferitele categorii de pene
longitudinale prezintd importantd urméatoarele:

- penele inalte (fig.6.13,a), care realizeaza imbinarea prin strangerea
pe fetele superioara si inferioara, ceea ce da nastere presiunii dintre arbore
si cealaltd piesa; au jocul lateral si sunt ingropate partial in arbore, partial
in piesa a doua; pot avea un calcai pentru batere (in acest caz canalul din
piese este mai lung);

- penele plate (fig.6.13,b), ingropate numai in piesa a doua, sprijinul pe
arbore facandu-se pe o suprafatd plana; dacad partea inferioard a penei este
concava dupa periferia arborelui, pana se numeste concava (fig.6.13,¢);

- penele disc (fig.6.13,d), cu partea inferioard semicirculard, iar
partea superioara dreaptd, inclinarea lor fiind dictatd de pozitia canalului
din piesa a doua; actioneazd numai pe contactul dintre fetele laterale si se
utilizeaza la arbori de diametre mici;

- pene-paralele (fig.6.13,e), care au sectiunea constanta, deoarece nu
poseda inclinare, si sunt pene de antrenare fara strangere; la transmiterea
migcarii de rotatie contactul se realizeaza pe peretii laterali.

Calculul asamblarilor cu pene longitudinale tine seama de faptul ca,
datorita fortei de prestrangere se produc deformatii elastice care sub
actiunea momentului transmis se modifica. Teoretic se pot considera
urmatoarele patru cazuri de variatie a tensiunilor de contact:

- cand pana nu transmite moment si presiunile de contact pe fata de
strangere se pot considera uniform distribuite (fig.6.14,a);
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I
\x\\\\\v

/79,

Fig. 6.13. Principalele pene longitudinale.

- cand pana transmite moment de torsiune, este noud, iar tensiunile
se repartizeaza trapezoidal (fig.6.14,b);

- cand pana transmite moment de torsiune, este rodatd, deci uzata
normal, iar presiunile se repartizeaza triunghiular (fig.6.14,c);

- cand pana transmite moment de torsiune, este uzata foarte mult,
ajungandu-se la un contact de muchie; acest caz trebuie, desigur, evitat.

Calculul are Q 1 Q Q Q
in vedere cel de-al NI b]rmﬂTl'iT ”Tl\
treilea caz, deci 7 : T( . T( - T( .

cel ce corespunde

uzurii  normale. 7 - °. o ¢ d
Dupi alegerea Fig. 6.14. Variatia tensiunilor de contact la pana
p g longitudinals.

dimensiunilor
penei din standarde, in functie de diametrul arborelui si lungimea
butucului, se face verificarea prin calcul, dar in mod aproximativ, din
cauza naturii complicate a distributiei eforturilor in asamblare. Intrucat
transmiterea momentului se realizeaza atat prin forta, cat si prin forma
(dupad incetarea fortei), trebuie apreciatd separat capacitatea portantad
pentru ambele situatii.

La pana longitudinala inalta, schema incarcarii pentru capacitatea
portantd prin fortd, necesara transmiterii momentului de torsiune 7 in
sensul ardtat de sageatd, cand pana are o sectiune bh, este aratatd in
fig.6.15,a. Maximul tensiunilor de contact pentru cazul considerat este n
dreptul muchiei din dreapta, iar valoarea acestui maxim depinde de
strangerea preliminara a penei.

Tensiunile vor da reactiunea Q, a carei valoare este:
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b b-l-o
‘“Q(‘D S - Q=—""7"1, (6.49)
< = > 2
o uF. .
B ﬂtF & F > unde oy este tensiunea de
T( T / contact maxima pe fata
FruQ superioara a  penei, iar
—*—} [ - lungimea penei.
aQ b La studiul echilibrului

imbinarii, in afara de
momentul 7, trebuie si se ia In
considerare reactiunea O a
piesei rotitoare atat fatd de pana, cat si fata de arbore si cele doua forte de
frecare aplicate la fata superioard a penei si In punctul de contact dintre
arbore si piesa. Forta de frecare F}, tangenta la suprafata arborelui, se poate
considera egald cu uQ. Momentul transmis prin forta, 71, egalat cu suma
momentelor statice ale fortelor aplicate, este:

Fig. 6.15. Transmiterea momentului de
torsiune la pana longitudinala inalta.

d
T1=Q'X+Q'/U'J’+Q'/UE, (6.51)
unde xz%—gzg si y~ h . Intrucat & este foarte mic in raport cu
diametrul d, poate lua y = d/2, obtinandu-se
b d d b
1,=0—-40-u-y—+Q-u—=0|—+u-d|,
A Y Q(6 H j
de unde
b-l-o, (b
I=—"=+pudj. 6.52
1 > (6 H j ( )

Cu ajutorul acestei relatii se determina o, <[o,].
Schema incércarii pentru verificarea capacitatii portante prin forma
este aratatd in fig.6.15,b. In acest caz, momentul transmis 7> va fi:
d

T2=F-y'+y-F-%+y-F-5, (6.53)

unde F =2T/d este reactiunea dintre pand si locas.

Daca se admite o distributie uniforma a tensiunii de contact intre pana
si locasul din piesele pe care aceasta le asambleaza, se mai poate scrie ca:

F=hlo,, (6.54)

s1 prin urmare
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Tzzé[d+y(b+d)]-h-l-aﬁ. (6.55)

Capacitatea portanta totala va fi:

Mmt=Tl+T2=b";H(%+y-dj hilo T [d+u(b+d)). (656)

La penele plate si concave momentul de torsiune se transmite numai
datorita frecarii pe suprafata arborelui, deci la capacitatea portanta prin forta.

Forta se considera distribuitd uniform pe suprafata de stringere
(fig.6.16) astfel ca

Q=b-1-0, (6.57) b

s1 prin urmare =

T:,u-Q%+y-Q%=,u-Q-d=b-l-,u-d-0'H.(6.58)

Pentru pana disc, cu notatiile din fig.6.17,
conditia de rezistenta la strivire pe fetele laterale va
fi datd de ecuatia

Fig. 6.16.
Incércarea
penelor plate si
concave.

T=t-l§0'H, (6.59)

iar conditia de rezistenta la forfecare de
relatia i

d
T=b17z,. (6.60)

unde, de reguld, se ia / = #/2 (prin 7 s-a \QZ}
notat raza suprafetei discului). —

Diagrama de incdrcare a penei cu

Fig. 6.17. Incarcarea penelor

fete paralele este ardtata in fig.6.18. Din disc.
conditia de forfecare, la limita rezulta
d
T=b~15rf, (6.61)
Pentru rezistenta la incovoiere se poate scrie
h h 1-b°
F—~T—= o |, 6.62

iar conditia de rezistenta la strivire pe fetele laterale va fi data de relatia:

T = M, (6.63)

4
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in aceste relatii zr s1 om sunt tensiunile efective de forfecare, respectiv de
contact, iar [oi/ este rezistenta admisibila la incovoiere.

6.2.3. Asamblari prin caneluri. Clasificare. Elemente de calcul si

b proiectare

Asamblarile prin caneluri se pot considera ca
fac parte tot din categoria asamblarilor cu efect de
pand [2,3]. Legdtura se obtine prin caneluri care
sunt asemanatoare unor pene longitudinale dar care
fac corp comun cu arborele. Comparativ cu penele

Fig. 6.18. paralele arborii canelati asigurd o asamblare mai
Incarcarea penelor  rezistentd, un centraj mai bun si o deplasare axiala

cu fete paralele.  maj ysoari a butucului.

In functie de profilul canelurilor se disting arbori cu canelurd cu
profil dreptunghiular (fig.6.19,a), cu profil in evolventa (fig.6.19,b) si cu

profil triunghiular (fig.6.19,c).

a. b. C.
Fig. 6.19. Forme de profiluri ale canelurilor.

Luand in considerare
pozitia relativa a
sistemului arbore-butuc,
imbinarea poate fi fixa sau
mobild. Dupa felul in care
se realizeaza centrarea se
deosebesc imbinarile cu
centrare de flanc,
exterioard si interioara

(fig.6.20). Cea mai precisa, dar si cea mai scumpd, din motive de
prelucrare, este Tmbinarea cu centrare interioard. Centrarea pe flanc se face
numai cand precizia intereseaza mai putin decat transmiterea miscarii.

|

Fig. 6.20. Modalitati de realizare a centrajului cu ajutorul canelurilor.

Dupa marimea momentului pe care il pot transmite, arborii cu profil
dreptunghiular se grupeaza in trei serii: usoara, mijlocie, grea, care se
deosebesc prin aceea cd, la acelasi diametru interior d, diametrul exterior
D si numarul de dinti z cresc de la seria usoara spre seria grea.



6. Elemente de asamblare si asamblari 267

Dimensiunile principale ale arborilor canelati se aleg din standarde
in functie de diametrul arborelui d, dupa care se face o verificare la
presiunea de contact si forfecare.

Pentru verificare la presiunea de contact se va considera un centraj
interior (fig.6.21). Se admite cd presiunea de contact se repartizeaza
uniform pe suprafata laterald de contact pe care se transmite incarcarea, iar
F este rezultanta tensiunilor, astfel ca

F=o, (DT‘d— 2cjl, (6.64)

unde: D, d si ¢ sunt dimensiunile aratate
in fig.6.21; / - lungimea canelurilor;
oH - tensiunea de contact.

Practic, nu toate cele z caneluri A
lucreaza. Se apreciazi ci suprafata Fig- 6.21. Incarcarea si calculul

portanta corespunde lui k = 3/4z, unde canelurilor.
z este numarul total al canelurilor.
De aici,
F-o, (D—_Cl—zcjz=2—T, (6.65)
2 d, -k
unde d, = (D +d j este diametrul mediu al canelurilor.
Din relatia (6.67) se calculeaza
2T
o, D—g _[o-H], (6.66)
=

sau, la dimensionare, se determina lungimea necesara pentru butuc.
La forfecare se verifica mai ales canelurile triunghiulare. Utilizdndu-
se notatiile anterioare, tensiunea de forfecare la baza canelurii va fi:

27
7, =mé[z’f], (6.67)

in care: / este lungimea de contact butuc - canelurd; b - latimea canelurii;
k=0,5 - coeficientul de incarcare neuniforma a canelurilor, mai mic decat
cel corespunzator tensiunii de contact.

6.2.4. Asamblari prin stifturi. Elemente de calcul si proiectare

In mecanica fina stifturile inlocuiesc, de reguld, penele transversale, a
caror axd geometricd este perpendiculara pe axa pieselor asamblate. Forma
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stifturilor este cilindrica plind, conica sau tubulara si se folosesc, aproape in
mod exclusiv, la asamblarea unor piese introduse una in alta. Gaurile date in
piesele de imbinat trebuie sd corespunda riguros cu stiftul; de aceea, ele
comporta o alezare costisitoare cu un alezor cilindric sau conic (de forma
stiftului), deci o bund pasuire (fig.6.22,a). Pentru a evita acest inconvenient,
se utilizeaza stifturi crestate (fig.6.22,b) care sunt introduse 1n locasuri cu forte
mai mari decat cele necesare pentru fixare, iar imbinarea este asemanatoare
imbindrii prin strangere. Stifturile crestate sunt mai economice, avand
tolerante mai mari. imbindrile cu stifturi conice au avantajul asigurarii unei
precizii inalte chiar la demontari repetate ale pieselor.

Cu dimensiunile din fig.6.22,a, pentru asamblarea prin stifturi se
face un calcul la forfecare pe baza relatiei:

o0 wd

N 2 7,,(6.68)

d
) % % unde: 7 este momentul

de torsiune transmis; 7y
- efortul de forfecare.
Pentru un 7 cunoscut

N

1 se poate determina
4 b diametrul mediu al

Fig. 6.22. Tipuri de asamblari cu stifturi. stiftului conic.
Calculul la

strivire admite o repartitie triunghiulara a fortei intre stift si arbore si o
repartitie dreptunghiulara intre stift si butuc (fig.6.23).

Stifturile, att cele simple, cit si cele crestate sunt standardizate. In
tabelul 6.2 sunt aratate formele constructive de stifturi cu denumirile si
dimensiunile lor.

Cu notatiile din fig.6.23, pentru contactul dintre stift si arbore, la
transmiterea unui moment de torsiune 7, se poate scrie

I'=F x, (6.69)
unde U F,—=
2 . | ] F,
=—d ,1ar / . =
Ya =g S| S N N < 5
d, ! | / F\.-,,—é Fy
Fa —_~ _ 22 X pgf 4’ Ei——_

s1 prin urmare

Fig. 6.23. Scheme de incarcare si de
calcul ale stiftului montat transversal.
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2 d -d d,-d’
T:Eda. S4 a ., = S6 a pef’ (670)
de unde se determina per < pa.
Tabelul 6.2. Formele constructive de stifturi.
Intervalul
Nr. . q dimensiunilor
Denumirea Schita STAS - —
ert. > Diametre |Lungimi
(mm) (mm)
1 Stift cilindric U — PN 065|257
. . 3436
2 Stift conic R e | 065 | 4.9
Stift conic cu cap s
3 dompicat —— - 1.5 -
4 Stift 0111ndr.10 cu cap I _ 1.5 470
conic
Stift conic cu cap [ —— — 4851
5 filetat — 73 4..6 30...100
6 Stift tubular " @% - 2..10 -
despicat

7 Stift cilindric crestat E

Forma 1 b——— % - 1,5...10 =
Stifturi | Forma 2 \ - 1,5..10 -
] cilindrice
partial
crestate | Forma 3 @ @ - 1,5..10 -
ot | = @ I T
Pentru contactul dintre stift si butuc se poate scrie:
T=F, x, (6.71)
unde
d,+d,
X, =——%,
iar
T d,—d
FZ) == ds : < pef’
x, ‘
d; -
deci T=d—L—"p,, (6.72)
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de unde se determind pesr < [pa]. La aceste verificari, se ia presiunea
admisibild pa pentru materialul mai putin dur din sistemul piese-stift.

In mecanica fina se poate folosi stiftul longitudinal, ca o varianti
constructivi de pand longitudinald (fig.6.24). In acest caz se face o
verificare la forfecare cu relatia:

ds
F F:il_T:ls'dS.Tf:
L de unde
7 ;
T=EIS dod, 7, (6.73)
da . ..
d, Se face, de asemenea, o verificare la strivire,

Fig. 6.24. Schema considerandu-se o repartizare uniforma a presiunii,
de calcul a stiftului  P€ proiectia stiftului Intr-un plan care trece prin axa
montat longitudinal.  lui. Suprafata la strivire va fi pe un sfert de stift,

astfel ca
2T d
F="2=25].p,
d 2" p
si prin urmare
T =éd§ lo-d, p,. (6.73)

Stiftul supus unui moment incovoietor (fig.6.25) se calculeaza la
f='| F incovoiere cu relatia:

—_ 3
S Msz(mij:”'ds .o, (6.74)
7 M Afg 2) 32
/’ % unde o7 este tensiunea de Incovoiere, iar
( %78 h, s si ds sunt ardtate 1n figura 6.25.
J | //, Se face, de asemenea, o verificare
ds la strivirea produsd de momentul

Fig. 6.25. Schema de incarcare M, = F (h+s/2), si de forta F. Se va
si de calcul a stiftului solicitat la

Incovoiere. considera constanta distributia

presiunilor data de F'si liniara distributia
data de M. Presiunea pr data de F va fi:
F

s-d

s

Pr=

b

iar presiunea pv datd de M; va fi:
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S

6F| h+—

_6M; ( 2j
pM dS 'SZ dS 'SZ ’

de unde presiunea maxima este

6F(h +S)
p 2
Prax =Py + Pp = =| 1+ <[p]- (6.75)

d -s d. -s*

s s

Presiunea admisibild [p] corespunde materialului cel mai putin dur
din asamblare.

6.2.5. Asamblari filetate. Caracterizare. Clasificare. Calculul la
rezistenta

Asamblarile prin filet reprezinta tipul cel mai raspandit si cel mai
important dintre toate Tmbinarile demontabile [2,3]. Asamblarea, care se
realizeaza prin filet, este asemanatoare cu aceea realizatd de pana, fiind
asiguratd tot de planul inclinat. Dacd pe un cilindru drept se infagoara o
banda in forma de pana cu o singurd inclinare (fig.6.26), muchia inclinata
a penei formeaza pe cilindru o linie elicoidald. Geometric, linia filetului
este deci o elice cilindrica.

Dacd se noteazd prin di - diametrul de infasurare (diametrul

cilindrului), prin p - pasul filetului

(distanta dintre doud puncte apropiate ale b

elicei sau spirei filetului, situate pe aceeasi ; L | ' «
generatoare), prin o - unghiul de inclinare k ﬂx ‘11
al spirei, intre aceste trei marimi va exista d, | dym

relatia:
Fig. 6.26. Formarea filetului.

p=r-d, -tga, (6.76)
importantd pentru constructia filetului si geometria suruburilor.
Desi utilizeaza pentru asamblare tot efectul de pana, fatd de
asamblarile prin pene, cele prin suruburi sdnt mai avantajoase, deoarece:

- asigurarea asamblarii este mai bund, desi se face intr-un gabarit mai
redus, Intrucat spira fiind infasuratd pe un cilindru permite o lungime de
contact mai mare intr-un spatiu mic;

- precizia asamblarii este mai ridicatd, desi manopera este mai
ieftina, deoarece filetul se poate realiza pe calea prelucrarii prin deformare
plastica sau prin aschiere, usor, economic si precis;
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- solicitarea suprafetei de contact este mai mica, presiunea specifica
repartizdndu-se pe o lungime mai mare, iar incovoierea filetului este, de
asemenea, mai micd, acesta iesind relativ putin in afara diametrului interior
al surubului.

La clasificarea suruburilor se ia in considerare filetul si cerintele
locului de utilizare. Tindnd seama de sensul infasurdrii filetului, exista
suruburi spre dreapta, cazul obisnuit, cand spira este infasuratd spre
dreapta, adica urca de la stanga spre dreapta, si suruburi spre stinga, cand
spira urca de la dreapta spre stanga. Clasificarea se poate face uneori tinand
seama de numarul de Tnceputuri, adica numarul de spire, care se Infasoara
pe lungimea unui pas al elicei. Acest lucru se poate evidentia in sectiunea
frontald a surubului sau la terminarea partii filetate. Intre pasul p al elicei,
pasul ps al filetului si numarul de Inceputuri is va exista relatia:

p=i p,. (6.77)

Dupa scop, suruburile se clasifica in suruburi de fixare, care servesc
la asamblarea propriu-zisd a pieselor, suruburi de reglaj si de masurare si
in suruburi de miscare, care servesc la transmiterea miscarii relative intre
doua piese.

Tipuri de fileturi. Intrucat suruburile sunt elemente de mare
consum, a fost necesara standardizarea filetului care reprezintd partea
componentd cea mai importantd a lor. Dintre diferitele tipuri de filete, cel
mai utilizat este filetul: metric (fig.6.27) bazat pe sistemul metric de
masurare.

Dimensiunile caracteristice ale filetului sunt: d - diametrul nominal
sau diametrul exterior al surubului; di si d2 - diametrul interior si diametrul
mediu al surubului; A1 - inaltimea filetului; 60° - unghiul la varf al
filetului; D, D1, D2 - diametrele exterior, interior si mediu ale filetului
piulitei.

Sectiunea filetului este un triunghi echilateral, deci cu unghiul la varf
de 60°, avand varful taiat drept la o distantd H/8, unde H este inaltimea
triunghiului. Surubul are in piulita un joc a la varf, respectiv la picior, ceea
ce ieftineste constructia, asigurandu-se contactul numai pe flancuri.

Unghiul de inclinare al spirei, adicd unghiul o format de tangenta la
linia elicoidald cu un plan perpendicular pe axa filetului, depinde de
diametrele d, d> si di. In calcul se foloseste unghiul corespunzitor
diametrului mediu care va fi dat de relatia:

p
tea = ,
g 7-d,

pentru filetul cu un singur inceput, si pentru filetul cu mai multe inceputuri
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g =22 N
w-d, g
pentru filetul cu mai multe PN R
inceputuri. E T
Filetul metric poate fi . /AR R Sk
normal si fin, la ultimul,  Diametrele Lo VT Diametrele
piulita ~, surub

pasul si adancimea sunt
foarte  mici si  se
intrebuinteazi la reglaje si Fig. 6.27. Filetul metric.
la fixdri importante. Diametrul surubului metric fin pentru mecanismele
aparatelor de precizie coboard pana la 0,25 mm. in tabelul 6.3 sunt date
dimensiunile principale si tolerantele filetelor cu diametrul intre 0,25 si 0,9
mm, standardizat in unele tari.

Dintre celelalte tipuri de filete existente, pentru constructia de
aparate mai prezintd importanta filetul cu sectiune patrata (fig.6.28,a),

}-—”-ﬁ 77770

L

Piulita

Fig. 6.28. Filetul de sectiune patrata a si trapezoidala b.

cel de sectiune trapezoidala (fig.6.28,b), utilizate la suruburile de miscare
si filetul rotund (fig.6.29), standardizat la un unghi intre flancuri de 30°,
profilul sdu compunandu-se din doud arce de cerc tangente avand aceeasi
raza. In general, filetul rotund este folosit la imbinarea pieselor, din tevi si
a celor care servesc ca izolanti.

Dimensiunile tuturor tipurilor de filet sunt indicate in standarde.

Tabelul 6.3. Filetul metric pentru diametre de la 0,9mm la 0,5mm.

Diametrele filetului [mm] Pasul filetului | Toleranta diametrului mediu

Exterior Mediu Interior [mm] al surubului si piulitei [rm]
0,25 0,201 0,169 0,075 20
0,3 0,248 0,213 0,080 20
0,4 0,335 0,292 0,100 25
0,5 0,419 0,354 0,125 30
0,6 0,503 0,438 0,150 36
0,7 0,586 0,511 0,175 40
0,8 0,670 0,583 0,200 45
0,9 0,754 0,656 0,225 48
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Datoritd fabricatiei 1in
masa a suruburilor folosite in
-. mecanica find, de multe ori
ML conditiile legate de materiale si

e ey

/30°7 7 F /Pfuhté

Q asaza pe primul plan. Ca
materiale se folosesc cu
precadere otelul moale si alama.

Fig. 6.29. Filetul rotund. De la caz la caz se mai utilizeaza
otelurile carbon de imbunatatire, aliajele de aluminiu, materialele plastice
si alte materiale.

Filetul suruburilor metalice se executd in general prin aschiere sau prin
presare si mai rar prin turnare (pentru piese din zinc sau cositor), iar filetarea
pieselor de materiale plastice se face prin aschiere, presare sau turnare.

Forme constructive de suruburi si asamblari prin filet

Clasificarea suruburilor se poate face in functie de forma capului. In
fig.6.30 sunt aratate principalele forme ale capetelor, si anume: capul
mai usoare de asamblare cu chei simple; suruburile cu cap patrat (b)
folosite daca existd

|
;ll % w spatiu suficient
pentru  manevrarea
{ } {I} cheii; suruburile cu
. cap cilindric si locas
_ e f hexagonal interior
NI == (c), raspandite in
II_ ; .
' W Em] TP EP wimi i

deoarece capul poate
7%} fi Tnecat n adancituri

KT\]*

@
NIZBH 7

NIV
: k I
Fig. 6. 30 Forme constructive de capete aIe

suruburilor.

din piese; suruburile
cu capete crestate
cilindrice (a),
semirotunde (e) sau
conice inecate (f), folosite la dimensiuni mici si stranse cu surubelnita; In
prezent aceste suruburi se executa cu crestatura in forma de cruce (g) care
asigurd o durabilitate mai mare locasului de strangere; suruburile cu cap
striat (/) la care strangerea se face cu mana; suruburile cu cap ciocan (i)
care se pot monta aproape de peretele unei piese; suruburile cu cap pentru
blocare prin forma (); suruburile cu cap cilindric gaurit (k) pentru marirea
durabilitatii si simplitatea strangerii.

«
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Principalele forme
constructive  ale  piulitelor, [II] >

(
prezentate in fig.6.31, poarta
denumirile formei lor si sunt: @2 Van @%
hexagonala (a), patrata (D), W
canelatd (c), crestata (d), striatd a 1y c.
(e) st fluture (f).

Ca sisteme de asamblare,
cel mai frecvent, surubul poate fi
trecut prin ambele piese
(fig.6.31,a), cand dimensiunile
sale de bazd sunt diametrul

nominal d, lungimea [ si d.

e. f.
lungimea /1 a partii filetate. Fig. 6.31. Forme constructive pentru

Pentru a se evita degradarea piulite.

filetului, diametrele gdurilor din piese sunt mai mari decat diametrul
nominal al surubului. Suruburile se executa din bare de otel, aliaje de
aluminiu si uneori din materiale cu calitati de rezistentd superioare.

Daca surubul nu poate fi trecut prin toate piesele pe care le imbina,
din cauza grosimii mari a uneia din ele, se folosesc suruburile prizoniere,
care au filete la ambele capete (fig.6.32,b). La montaj se insurubeaza mai
intai surubul intr-una din piese, apoi dupd instalarea celei de-a doua se
insurubeaza piulita.

In mecanica fina se folosesc pe scara larga suruburile cu cap crestat,
care adeseori le inlocuiesc pe cele cu cap hexagonal, fiind mai ieftine si
putand fi deservite mai usor si care sunt filetate la un singur capat
(fig.6.32,¢), realizdnd asamblarea fara piulita.

La imbinadrile pieselor din lemn se folosesc suruburile de constructie
speciala
(fig.6.32,d), care au [
corpul conic, pasul

h,
h

mai mare ntre spire —
spre a prinde cat d
mai bine in <] [ [ J

material; filetul se
taie pe masura
avansarii surubului.
Sistemul de forte si randamentul surubului
Calculul asamblarilor prin filet trebuie precedat de stabilirea
relatiilor de bazd care fac legatura intre fortele exterioare ce lucreaza

a. b. c. d.
Fig. 6.32. Sisteme de asamblare cu surub.
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asupra asambldrii si elementele geometrice ale filetului, precum si de
determinarea randamentului surubului.

Deoarece surubul poartd intotdeauna o sarcind axiald este necesar, la
inceput, sa se stabileasca raportul dintre aceasta forta si forta de strangere.
Daca se considera surubul introdus in piulita la o asamblare indirecta sau
in piesa A la o asamblare directa, rotindu-1 la insurubare cu forta P lucrul
mecanic al acestei forte se va consuma pentru invingerea sarcinii axiale Q
si a fortelor de frecare din filet (fig.6.33,a).

In cazul mai general al filetului de sectiune triunghiulari sau
trapezoidald, asupra filetului vor actiona urmatoarele forte: forta /' care
este tangenta la cercul de razd medie d2/2 al filetului; forta axiald Q;
reactiunea N, normald pe suprafata spirelor si consideratd uniform
distribuita pe linia elicoidald medie a filetului; pentru precizarea directiei
acestei reactiuni in spatiu, la cilindrul cu raza d>/2 se ia pe linia elicoidala
medie a filetului un punct si prin el se duce generatoarea, apoi in planul
tangent la cilindru trecand prin generatoarea trasatd se duce vectorul N’
care se va abate de la axa cilindrului cu unghiul o, unghiul de inclinare al
spirei. Reactiunea N’ este perpendiculara pe suprafata spirei numai la
filetul de sectiune patrata sau dreptunghiulard (fig.6.33,b). La celelalte
filete, pentru ca N sa fie perpendiculard pe suprafata spirei, se va abate
vectorul N’ cu unghiul S care reprezinta jumatatea unghiului la varf al
sectiunii filetului. O a patra fortd este forta de frecare Fy, ca urmare a
reactiunii N. Ea este situatd in planul tangent mentionat mai inainte si
dirijata dupa tangenta la linia elicoidald medie, impiedicand desurubarea.

Pentru calcul, se va considera un cilindru cu raza d2/2, pe suprafata
ciruia este trasati linia elicoidala MK, cu unghiul de inclinare o. In punctul

N’ i
zy /
Y F
P K
| i
| ¢
N' N | all_ X
| g /
\ y 1| ¥'\A
- B Vi =
/ M/ Fy .
e
Q
a. b. C.

Fig. 6.33. Fortele si randamentul surubului.
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A pe linia elicoidala se duce reactiunea elementara Vi, care se considerd ca
fractiune infinit micd din reactiunea totala N, distribuitda uniform pe
suprafata de lucru a spirelor. Se aplica fortele F' s1 Q si se duc axele:
Az - dirijatda dupa generatoare, Ay - in planul tangent la cilindru, iar Ax va
intersecta axa cilindrului (fig.6.33,¢).

Se construieste paralelipipedul avand muchiile paralele cu axele de
coordonate si se descompune N; in componentele sale dupa cele trei axe.
Rezulta:

N, =N, -cos f3, (6.78)

x, =N, -sin f,
z,=N,-cosa =N, -cos B-cosa, (6.79)
y,=N,-sina= N, -cos B-sina. (6.80)

Forta de frecare Fi = Ni u, situatd in planul tangent, se descompune
dupa axele 4z si Ay in componentele yl'. si Z;. , care au valorile

y,=F-cosa=u-N,-cosa, (6.81)
z,=—F sina=—u-N, sina. (6.82)

Luand ca ecuatii de echilibru Zz =0 si ZM =0, unde momentele
M se iau in raport cu axa cilindrului, se va obtine:
Q=) N,cos fcosa— Y uN,sina=N,(cos Bcosa—u-sina)  (6.83)

. d, nd, d,
sl F7=(Zyi+Zyl.)7=7Nl.(cos,8cosa—,u-cosa)

sau P=N,-(cos Bsina+ ucosa). (6.84)
Impartind relatia (6.84) la (6.83), se determina raportul:
U
1ga+
F _cosfsina+ucosa _ g4 cos f3
QO cosfcosa—usina I tea
cos
sau
F ' ,
_=Mztg(0¢+(p)’ (6.85)

0 l-tga- tg(p'
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unde s-a notat z/cos B=tge, in care ¢’ este unghiul de frecare in filetul
triunghiular sau trapezoidal.
Rezulta ca forta de strangere a surubului este:

F=0-g(a+¢), (6.86)
1ar cea de la desurubare, prin schimbarea sensului fortei de frecare, va fi:
F=01g(a-9). (6.87)

Randamentul surubului se va determina ca raport dintre lucrul
mecanic util si lucrul mecanic necesar pentru Invingerea tuturor
rezistentelor.

Lucrul mecanic L: efectuat pentru deplasarea sarcinii cu un pas p,
deci la o rotatie completa, va fi:

F=p-0=0-7-d,-1ga,
unde d> este diametrul mediu al filetului.

Lucrul mecanic F> pentru rotirea piulitei, deci pentru invingerea
sarcinii si a frecarii intre spire, este:

L =F-n-d, =Q~7z-d2-tg(a+q0').

Deci randamentul # va fi:

_L_ g
n= I N
18 (a 4 )
Daca se mentine acelasi ¢' randamentul creste cu unghiul de
inclinare o al spirei. De aceea, pentru a mari randamentul se utilizeaza
suruburi cu mai multe inceputuri.
Randamentul maxim se obtine anuland derivata luata in raport cu a,
astfel:

(6.88)

, 1
dn gty )cosza T s (a+go')

da” & (@ v)
de unde dupa efectuarea calculelor rezultad cd se obtine un randament
maxim #7max pentru « = z/7—¢@ /2.

Din diagrama reprezentata in fig.6.34 se vede ca, pentru o>15°...20°,

cresterea randamentului este neglijabila. De aceea la transmiterea miscarii

se utilizeaza suruburi cu cel mult 3...4 Inceputuri care corespund lui
a=15°..20°.

3
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In afard de mdrirea lui a se
poate actiona asupra coeficientului
de frecare prin ungere sau /
introducerea surubului cu bile, care
se utilizeaza in mecanica find pentru
reglaje fine, la aparatele de masurare
sau pentru deplasarea sistemelor
mobile ale aparatelor. Pe de alta
parte, din relatia (6.86) a fortei de
strAngere rezulti ci aceasta este cu 07  10°75°20°  mAp2 ¢
atdt mai mare cu cit unghiul de Fig. 6.3_4. Varia’;ig rand;amt_antului
frecare o' este mai mare. Acest unghi surubului cu unghlu.l de inclinare al
este mai mare la filetul de sectiune Spirel.
triunghiulard, deci este indicat ca pentru strangere sa se utilizeze un
asemenea profil de filet.

Momentul de stringere al surubului. Intrucat surubul este, in
principal, un element de asamblare este necesar sd se determine momentul
fortei exterioare aplicat la cheia sau dispozitivul de strangere.

Montajul surubului se compune din doua faze: o insurubare
preliminara si strangerea. La prima fazd nu exista forte axiale sau exista
dar sunt foarte mici (cu exceptia situatiei cand insurubarea are loc sub
actiunea fortelor de exploatare, cum sunt suruburile de intindere pentru
cabluri sau tije), rezistentele sunt si ele reduse depinzand de material si
tolerantele filetului. A doua fazd, stringerea, incepe odata cu asezarea
surubului sau piulitei pe suprafata piesei care se asambleaza, cand creste
brusc forta de strangere si apare si frecarea dintre capul surubului sau
piulita si piesa de asamblat. Realizarea unei forte axiale Q, care sd mentina
strangerea necesara, se obtine prin invingerea, cu ajutorul cheii sau a unui
dispozitiv de strangere, a unui moment de torsiune 7, care este:

T=M,+M,,

deci compus din Mn - momentul de frecare dintre spirele surubului si
spirele filetului pieselor asamblate sau ale piulitei si Mp - momentul de
frecare dintre capul surubului sau piulita si suprafata de rezemare.

Pentru filetul de sectiune triunghiulara, tindnd seama de relatia
(6.86), momentul de frecare dintre spire, in cazul strangerii, este:

M, =Q%~tg(a+¢‘), (6.89)

iar daca se Inlocuiesc valorile lui fga si tge' cu
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ga=—L—sitgp =¢,
ity
se obtine
M, =0 L. PrT A (6.90)
B 2 mdy—p-p

Momentul de frecare dintre capul surubului sau dintre piulitd si
suprafata de rezemare Mo se determina considerdndu-se cd suprafata
capului sau piulitei este inelard, avand diametrul exterior D; egal cu
deschiderea cheii (fig.6.35), iar diametrul interior D egal cu diametrul
gaurii filetate. Ca urmare, momentul Mg pe suprafata de rezemare este:

T
pld-p="p-u(D=D), (691

L - unde: p este presiunea de
contact pe suprafata de
|| rezemare; (1 -coeficientul
< de frecare pe aceeasi

D,/2

M, =27 p-p

D/2

. suprafata.
Presupunandu-se ca
presiunea p se distribuie
uniform, adica
: 4
o p=——2 . (692)
T A (D} -D?)
Fig. 6.35. Momentul de strangere al 1
suruburilor. relatia (6.91) devine
1 D} -D’
M, :gﬂl'Qﬁ, (6.93)
iar daca se noteaza
1 D -D’
R=——"L— 6.94
3 D} -D’ (6:54)
se obtine
M, =u-QO-R (6.95)

Pentru calculele practice se poate aproxima ca R este egal cu raza
medie Rn a suprafetei de rezemare, adica

D1+D_&
4 2

R=R = (6.96)
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s1 prin urmare

D
M, =u-OR, =u1-0- 2’" . (6.97)
Momentul total de torsiune 7, cu relatiile stabilite mai sus, va fi:
d , D
T=0|=2tgla+e )+ —2]|, 6.98
Q[Z g(a+¢) ulz} (6.98)

Pentru filetul metric normal se pot admite urmatoarele valori medii:
a =2°30"; d2 =0,9d; D = 1,4d. In acest caz, daca u'= u1 =0,15, rezulta:
7=0,2-0-d.

Cum T trebuie invins de catre momentul datorat fortei aplicate cheii
de strangere (fig. 6.41) se poate scrie:

T=L-F (6.99)

si, considerand ca lungimea L a bratului la care se aplica forta S este L=14d,
rezulta:

O=70-F,.

Daca valoarea minima a coeficientului de frecare este u' =1 = 0,1,
se va obtine:

0~100-F,

deci forta axiala, care ia nastere in surubul strans potrivit datelor medii
indicate, este de 70 ... 100 mai mare decat forta de strangere. Din aceasta
cauzd, uneori, eforturile depdsesc limita admisibild a materialului,
provocand ruperea surubului la montajul acestuia, situatie mai frecventa la
suruburile de dimensiuni mici. De aceea, in afard de faptul cd se impune
un control al momentului de strangere aplicat suruburilor la montajul lor,
este necesar ca in calcul sa se ia in considerare cresterea valorii fortei
axiale, la forta de strangere calculata.

Calculul la rezistent: al suruburilor. Generalititi. in mecanica fini,
calculul de rezistentd al suruburilor nu se face intotdeauna, deoarece
dimensiunile adoptate din considerente de executie sau utilizare sunt mai mari
decat cele rezultate din calcul. Cand trebuie facut, el este complicat, deoarece
conditiile de functionare si, deci, fortele nu sunt pe deplin cunoscute. In plus,
surubul fiind un element constructiv foarte raspandit, dimensiunile sale
trebuie calculate sau verificate in functie de frecventa utilizarii sale si pentru
conditii diferite. De aceea au fost elaborate metode simplificate de calcul,
bazate pe concluzii teoretice si verificate practic. Numai pentru suruburile de
o importantd deosebita se face un calcul mai aprofundat.
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Calculul de rezistentd urmareste asigurarea rezistentei atat in spire,
cat si in corpul surubului. De aceea vor fi urmarite atat solicitarile si
calculul spirelor filetului, cat si solicitdrile si calculul corpului surubului.

Calculul spirelor filetului. Calculul spirelor se face admitandu-se
urmatoarele ipoteze simplificatoare:

- incdrcarea se repartizeazd uniform pe spirele active;
- incdrcarea se repartizeaza uniform pe suprafata activa a fiecarei spire.

Filetul este solicitat la presiune de contact, forfecare si ncovoiere.
Fiind standardizat, calculul urmareste verificarea la aceste solicitari, deci
capacitate portanta egala in spirele surubului si ale piulitei.

Calculul la tensiune de contact, dacd se tine seama de repartitia
uniforma a sarcinii Q si de numarul z al spirelor, se face cu ajutorul relatiei:

Q=%(d2—d12)z-aH, (6.100)

unde, pentru suruburile cu filet triunghiular, s-a considerat ca suprafata de
contact, proiectia inelara a spirei Intr-un plan perpendicular pe axa
surubului: ox este tensiunea de contact, care poate fi luatd
or=(0,25...0,3)[o].

Daca se considera o spira desfasurata (fig.6.36) si se noteaza prin Hi
indltimea de contact, se poate scrie:

QO=rn-d,-H, -z-04 (6.101)

si deoarece tija surubului este solicitata la intindere de forta Q, adica
OQ=rn-d,-H -z-0p (6.102)
la suruburile de fixare, din egalitatea
intre capacitatea portanta a filetului
la presiune de contact si a surubului

la intindere, rezultd indltimea
piulitei astfel:

, Piulita

Axa surubului si piulitei

2
7d,H 20, = ”4d1 o..(6.103)

Daca se inlocuiesc elementele
standardizate pentru filetul metric:
d1=0,8d, d»=0,9d, H1 = 0,6p si se ia
o~=20wn, se obtine indltimea m a piulitei: m = pz = 0,6d <0,8d (valoarea
standardizatd).

Calculul la forfecare se face pentru filetul surubului, daca piulita si
surubul sunt din acelasi material,

O=n-d bz, (6.104)

Fig. 6.36. Schema pentru calculul
filetului.
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si pentru piulitd, dacd aceasta este dintr-un material mai putin rezistent,
QO=n-d bz, (6.105)
unde: b este indltimea suprafetei de forfecare; 7% si 75 - tensiunile de

forfecare in materialul surubului si al piulitei.
Pentru portanta egala in surub la Intindere si in filet la forfecare rezulta;

2
7-d,

z-zw-d bt = AR (6.106)

iar cu datele pentru filetul metric: d;=0,8d, b= 0,75p, si [o¢] = 215, se obtine
m = 0,5d <0,8d.

Rezulta, deci, ca la filetul din otel pe otel presiunea de contact este
mai periculoasd. Forfecarea devine periculoasd la suruburile prizoniere si
la piulitele din metale neferoase sau materiale plastice, cand raportul dintre
[o¢] si 7» se modifica.

Calculul la incovoiere se face considerand spira filetului ca o grinda curba
incastratd in cilindrul de diametru interior d; si asupra ei actionand sarcina
concentratd Q/z la distanta ((H ./ 2) + a) de sectiunea de incastrare (fig.6.36).

Momentul incovoietor M, va fi:

2
Mizg(i+ajzﬂ~b2~aﬂ (6.107)
z\ 2 6

unde s-a considerat ca sectiunea periclitatd are baza zd; si latimea b.
Daca se inlocuiesc elemente standardizate pentru filetul metric:

H, =0,6p, a=0,05p,
d =0,9p, b=0,75p,

si se considerd o: = oi, pentru portanta egald in surub la Intindere si in filet
la incovoiere rezulta inaltimea piulitei

m=pz~=0,58, d<0,8d.

Calculul de dimensionare a suruburilor. Daca se tine seama de
modul in care se aplica forta axiala, calculul de rezistenta al suruburilor se
poate face in doud moduri, si anume: fara strangere initiala si cu strangere
initiala.

Suruburile lucreazd in general la forte axiale centrice care pot fi
produse de strangere sau pot proveni din exploatare sau pe baza tensiunilor
termice. Uneori insa suruburile pot fi solicitate de forte transversale sau
supuse incovoierii, datoritd formei constructiei sau neparalelismului
suprafetelor.
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Calculul suruburilor nestranse solicitate axial de o forta exterioara se
face la intindere sau compresiune cu relatia:
7-d}
T . O-t B
din care se determind diametrul interior d; al filetului sau se verifica

tensiunea de intindere or < [o/], unde pentru rezistenta admisibila [o:] se
recomanda:

0= (6.108)

[o:] = (0,6...0,8) o,

in care oc este limita de curgere. Acest caz se intilneste mai rar in
constructia de aparate, la mansoane intinzatoare, ochiuri sau carlige.

Calculul suruburilor cu strangere initiala pleacd de la consideratia ca,
incd de la montaj suruburile sunt supuse la forte initiale de intindere Qo.
Acesta este cazul majoritatii asamblarilor cu suruburi. Problema, care se
pune, este determinarea fortei rezultante, atunci cdnd asupra surubului
actioneaza o fortd exterioara Q. La montaj, piulita se strange, astfel ca,
dupa ce surubului i se aplica si forta exterioara, intre piesele asamblate sa
nu existe joc. In urma acestei strangeri, surubul se alungeste, iar piesele
sau pachetul de piese stranse se comprima.

Daca se noteaza prin Qo forta de strangere initiald, cu 4 alungirea initiald
a surubului si cu 0 comprimarea initiald a pachetului de piese, epura
deformatiilor si fortelor apare ca in fig.6.37, daca deformatiile sunt elastice.

Daca se aplica o forta exterioara Q, surubul se va alungi si mai mult,
cu A' = A + A/, iar pachetul strans va reveni, comprimarea lui scazand la
0'= 0 - A/. Forta elastica va scadea si ea de la Qo la Q, astfel ca, dupa
aplicarea fortei exterioare, asamblarea va fi solicitatd de forta rezultanta
data de relatia:

0, =0+Q, (6.109)

in care Q' este forta de strangere remanentd, necesard pentru a evita jocul
intre piesele asamblate. Aceastd fortad asigura de exemplu frecarea necesara
la cuplaje, etanseitatea la capace s.a.

Suruburile cu strangere initiala pot fi supuse la forte exterioare
constante sau variabile. In ultimul caz este necesara determinarea fortei
variabile care produce obosirea materialului, care in fig.6.37 este notata
prin Qv. Admitand un ciclu alternant simetric, amplitudinea ov si efortul
unitar mediu om sunt:

O T O

—m min_ | 6.110
= Ton O i g, = o (6.110)

unde omax $1 omin sunt eforturile unitare maxim si minim.
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Forta
L I
3 . |
5
i |

T max

Q
Timin

Q
“ @
o, >

w/
@ I;,
A 1 D| 1 1\C 11
. A Deformatie
A 5
Fig. 6.37. Epura deformatiilor si fortelor la surubul cu strangere initiala.
Forta totala va fi:
0=0+9, (6.111)

Pentru a se putea determina omax $1 omin in vederea verificarii la
oboseala, in prealabil trebuie determinate rigiditétile surubului si pieselor.
(6.112)

Din fig.6.37 rezulta:
tggoz%:cs[N/mm]
si gy =2 = ¢ [N/ mm] (6.113)
> gl//_ 5 _CP mm ) .
unde prin c¢s si ¢p s-au notat rigiditatile, surubului si pieselor, de alungire
sau compresiune.
Folosind relatiile pentru deformatiile de intindere:
Azéa‘l si 0=4-0,, (6.114)
/
deci A=0Q,—— 6.115
0~ (6.115)
si notand cu indicele s elementele corespunzatoare surubului si cu indicele
p pe cele corespunzatoare pieselor se poate scrie:
[ . A -E
A=0,——, deci ¢, =—=— 6.116
QO AS 'EX s ; ( )
[ A -E
5=Q0A p ,deci ¢, =——+, (6.117)
P P p

s



286 Mecanica fina

unde: 4 reprezintd ariile sectiunilor; £ - modulele de elasticitate; / -
lungimile de calcul.

Lungimea de calcul /s a surubului cu sectiune constanta se masoara de
la jumatatea inaltimii piulitei la jumatatea Tnaltimii capului. Dacd surubul
are diametre diferite, deformatia totald este datd de suma deformatiilor A1,
A2,..., An @ tronsoanelor de surub cu diametrele di, d, ..., dn,

A=A +l2+.+in

sau
% =%+%+...+%,
cs Csl cs2 csn
adica
IR SR S 6.118)
C C C C

s s 5y S,

relatia care da rigiditatea surubului de sectiune variabild, in functie de
rigiditatile partiale ale tronsoanelor ce alcatuiesc surubul.

Pentru piesele stranse, sectiunile de calcul se determina tindnd seama
de faptul, experimental s-a constatat, ca piesele primesc o deformare
limitata la exterior de doud mantale tronconice, a caror generatoare inchid
un unghi de 90° si pleacd de la diametrul D al cercului de rezemare a
capului sau piulitei (fig.6.38), iar la interior de orificiul do pentru surub,
din piese. Distributia neuniforma a tensiunilor, dupa un con, se inlocuieste
cu o distributie uniforma dupa un cilindru, a carei generatoare trece prin
mijlocul suprafetei de contact.

. Pentru piesele de grosimi diferite,
i |f varianta A4  din  fig.6.38,
Varianta Al D.
' suprafetele vor fi:

n 2 :
4, ZZ[(D" +1, -ctgy) —doz} si

Do+l etgy

T 2
I.:’ Ap2 :ZI:(DC +lp2 Ctg}/) —d§:|,

q (6.119)

iar pentru piesele de aceeasi

t | grosime, varianta B din fig.6.38,
pentru fiecare din ele

De+lgctgy . .
Do+ elgy 4,= Z[(DC +1, .ctg}/) —doz:l.
Fig. 6.38. Deformatia elementelor

strénse cu surub si piulita. (6.120)
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Suprafetele astfel determinate intra in calculul rigiditétii pieselor
stranse. Determinarea rigiditatilor pieselor de grosimi diferite se face cu
relatia (6.118), unde se schimba indicii si valorile de inlocuire pentru piese.

Cunoscandu-se rigiditatea surubului si pieselor, conform cu
diagrama reprezentata se pot determina fortele si deformatiile. Astfel, forta
exterioarda Q va fi:

0=0-0,=0,+0,-0,=0,+(0, Q) (6.121)

unde
0 =c,(A+A2)=c, -A+c, -AA, (6.122)
Oy=c,(6-42)=c,-6—c,- A4, (6.123)
0, =c, -/1=cp -0,
0, =c, AL
Facandu-se inlocuirile in expresia fortei exterioare aplicate se obtine
Q=Q[—Q(;:cs-ﬂ,+cs-A/l—cp~5+cp~A/1. (6.124)
Deoarece csA = cpo = Qo, rezulta
O=c,-Al+c, - AL=(c,+c,)- A4, (6.125)
de unde
AA = 0 .
¢, te,

Forta variabila Qv care lucreaza numai asupra surubului da alungirea

boC_ O
¢, ¢ tc,

deci 0=0—S— (6.126)
CS+Cp

Pentru a putea dimensiona sau verifica o asamblare cu strangere
initiala, trebuie cunoscuti forta de strangere initiald. In acest scop se
utilizeaza chei dinamometrice, care permit determinarea acestei forte din
relatia (6.90). Cunoscand forta de strangere se calculeaza forta totala QO si
se determind cu ea tensiunea de Intindere:

40,
= . 6.127
0= (6.127)
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In timpul strangerii apar solicitarile de torsiune date de momentul de
torsiune 7, care, dacd strangerea se executa sub sarcind, este dat de relatia:

d ,
T=0Q —2tgla+te), 6.128
Q- 1g(a+v) (6.128)
1ar daca strangerea se executa numai la montaj, de relatia:
d, .
T=Q0-7zg(a+¢). (6.129)
Rezistenta la torsiune va fi:
T 16T
== ) 6.130
YW x- df ( )

P

Cu or si ©, determinati, solicitarea compusd care da tensiunea
echivalentd o. se obtine folosindu-se relatia corespunzatoare teoriei
energiei maxime de deformatie. Se poate scrie:

o, =+o] +37] :\/( 4Qd’2J+3( 16;] <[ao,]. (6.131)
7-d,

T-a,

unde 7 'se Inlocuieste, dupd caz, cu valoarea determinata cu una din relatiile
(6.125) sau (6.126).

Pentru a evita calculul tensiunii de torsiune se poate stabili o relatie
aproximativa intre o: si 7, facdndu-se raportul lor

ﬁt a+o 4£t a+o
o 95 g(z ¢): 9 __ 2 sl w)zo,4, (6.132)
o, 7-d, 7-d, d,
16 4
unde pentru filetul metric s-a Inlocuit: d> = 0,9d; d1 = 0,84d; tg(a + ¢") = 0,2.
Un al doilea aspect il prezintd surubul cu strangere initiala solicitat
de forte exterioare variabile. in acest caz trebuie facutd verificarea la
oboseala.
Pe baza fortei variabile din surub:

CS

0,=0 (6.133)
¢, +c,
se poate determina amplitudinea ov a efortului unitar,
0, Q.#
O'v = 3 = 3 = 2Q S , (6 134)
7-d; 7-d, ﬁ-dlz(cs+cp)
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efortul unitar mediu om

Qt+Q0
o, =2 _—227%G (6.135)
7-d, 7-d,
4

si cu aceasta eforturile unitare maxim si minim:

O, =0,+t0, 810, =0, —0,.

ma;

Efortul unitar maxim nu trebuie sd depaseasca efortul unitar
admisibil pentru ciclul de solicitare al surubului. De altfel, epura de
variatie a fortelor si deformatiilor surubului si pieselor stranse arata ca,
oricum s-ar modifica forta exterioara Q, tensiunile din surub nu pot varia
decat dupd un ciclu asimetric alternant, in care omin corespunde fortei de
strangere initiale Qo, tensiunea maxima omax corespunde fortei maxime Qr,

iar amplitudinea v, fortei (0, -0,/2)=0,/2.

Amplitudinea depinde deci exclusiv de componenta variabild Oy,
care evident ca este functie de forma constructiva si materialele surubului
si pieselor, prin intermediul lui ¢s $i ¢v. La suruburile stranse nu existd insa
un coeficient constant de asimetrie. Se poate doar considera strangerea
initiald constanta, deci si omin = const. Tensiunea limitd cu care se compara
tensiunea maxima, se obtine folosindu-se diagramele ciclurilor limitd, in
coordonate ov si om si calculandu-se coeficientul de siguranta.

Suruburile pot fi solicitate si de forte transversale. Se deosebesc din
acest punct de vedere montajul cu joc si fara joc. La montajul cu joc
(fig.6.39,a) dupa strangere, intre piese apare o forta de frecare uQ. Conditia
asamblarii cere ca piesele sd nu se deplaseze, deci

H-Q=P,
de unde forta de calcul Q. va fi:
Qc :lB.Pﬁ

unde: P este forta transversald; f = 1,5 ... 1,8 - coeficientul de siguranta la
alunecare.

T

a. b. C. d.
Fig. 6.39. Solicitarea surubului de forte transversale si modalitati de preluare a

acestor forte.
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Cu aceasta, tinand cont ca prin O« surubul este solicitat la Intindere rezulta:

Qc

unde o: este tensiunea de Intindere.
La montajul fard joc (fig.6.39,b) surubul este solicitat la forfecare de
forta P, deci

2
7-d,

y (6.136)

7o

4F
r,:ﬂ.dé <[z, ], (6.137)
si la presiune de contact, deci
40
- < , 6.138
T S, 'do [O-H] ( )

unde do este diametrul surubului corespunzator liniei de separatie a
pieselor asamblate.

In practica se foloseste montajul cu joc utilizandu-se diferite solutii
constructive pentru preluarea fortelor transversale (fig.6.39,c,d), deoarece
montajul fard joc este mai costisitor, cu toate ca acest ultim montaj asigura
o asamblare mai sigura si dimensiuni mai reduse.

Asigurarea suruburilor impotriva desfacerii. In majoritatea
cazurilor, asambldarile prin surub sant supuse miscdrilor si oscilatiilor, care
slabind forta axiala din surub si deci frecarea dintre spire pot provoca
desurubarea spontand. Aceasta poate fi cauza distrugerii aparatelor si chiar
a unor avarii mai grave.

De aceea preintdmpinarea unor asemenea situatii trebuie facutd prin
dispozitive de asigurare Tmpotriva desurubarii. Rezolvarea acestei
probleme se poate face pe doua cai:

- prin fortd, cand se asigura existenta frecarii intre spire, independent
de forta axial;

- prin forma, cind se realizeazd legatura mecanica intre piese si
elementul de asamblare, deci se exclude posibilitatea unor miscari relative
ale acestora.

In fig.6.40 sunt reprezentate unele sisteme de asigurare prin forta.
Sistemul din fig.6.40,a, cu piulitd si contrapiulitd, realizat prin stringerea
contrapiulitei b peste piulita insurubata a, tensiondnd o parte din lungimea
filetata a surubului, Intre piulitd si contrapiulitd, creeaza o forta de frecare in
filet, care nu depinde de forta axiald. Contactul dintre piulita si surub (fig.6.40,b)
se face pe fetele superioare ale surubului, iar contactul dintre contrapiulitd si
surub se face pe fetele inferioare ale surubului. Chiar dacd forta exterioara
devine zero, forta de frictiune creatd in filet va Tmpiedica desurubarea.
Grosimile piulitei si ale contrapiulitei trebuie luate egale, pentru ca forta de
strangere sa nu poata fi preluata de una din ele.
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Un alt sistem,
prezentat in fig.6.40,d,
foloseste o contrapiulita
elastica din tabld groasa
indoitd. Aceasta se strange
cu cheia, se deformeaza si
preseaza piulita, creand
forta axiala. Este filetata la
partea  superioard  si
gaurita la cea inferioara si

are o forma hexagonala. . 4 : S de asi
in fig.6.41 sunt ig. 6.40. Sisteme de asigurare contra

desurubarii prin forma.

7

|
__|,_

reprezentate unele
sisteme de asigurare prin forma. Astfel in figura 6.41,a apare asigurarea
prin piulite canelate. La partea superioard a acestora se taie caneluri, iar in
surub se face un orificiu. Cuiul spintecat, care se introduce in canelurd si
orificiu, sau numai in orificiu uneste piulita si surubul intr-un singur tot. O
alta asigurare prin forma este realizatd de rondela indoitd (fig.6.41,b),
confectionatd din material moale, care se sprijind cu capetele Indoite pe
piulita si piesd mpiedicand miscarea relativa a acestora. La asamblarile
supuse unor solicitdri mai mici, asigurarea prin forma se poate face prin lipire
cu lac de chihlimbar (fig.6.41,c) care sare la desfacerea surubului sau prin
imprimare (fig.6.41,d).

Suruburile de miscare

Suruburile de miscare se folosesc in mecanica find la mecanismele

Contra- [
piulita |5

Surub

Fig. 6.41. Sisteme de asigurare contra desurubarii prin forta.

de reglaj, permitand deplasarea partilor mobile ale aparatelor mecanice sau
optice si la mecanismele de masurare, cum sunt, de exemplu micrometrice.
Dupa modul de functionare se pot deosebi, in principal, doua tipuri
constructive:
- curotatia surubului si translatia piulitei (fig.6.42,a);
- curotatia si translatia surubului, piulita fiind fixa (fig.6.42,b)
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In mecanica find suruburile de miscare cer precizie inalti, deci
prelucrare pretentioasd, dimensiuni mici, deci pas fin, randament ridicat,
deci unghiuri de inclinare mari ale spirelor (mai multe Inceputuri) sau
frecare mica (ungere sau suruburi cu bile). Este de asemenea necesara o
uzura cit mai mici la filet, pentru a nu micsora precizia. In acest scop se
utilizeaza cupluri de materiale cu caracteristici de antifrictiune, cum sunt:
otelurile de imbundtdtire cementate, otelurile aliate sau de scule pentru
surub si bronzul fosforos sau fonta de antifrictiune pentru piulita. Filetul
utilizat poate fi triunghiular, trapezoidal si patrat sau dreptunghiular.

a. b.
Fig. 6.42. Principii de functionare a suruburilor de miscare.

Calculul suruburilor de miscare trebuie precedat de stabilirea
legaturii dintre deplasarea s si rotatia surubului y.
Intrucat la rotatia cu 27, deplasarea este egald cu pasul, rezulti ci la
rotatia cu y deplasarea va fi s, deci
s=p L. (6.139)
2.7
Calculul de rezistentd al suruburilor de miscare din mecanica fina
urmdreste nu atat o verificare la rupere, cat, de aici, o limitare a
deformatiilor elastice astfel ca sa nu fie redusd sub limita precizia de
masurare. De aceea rezistenta admisibila [o] se ia de 15...20 ori mai mica
decét limita de rupere. Cunoscandu-se sau apreciindu-se forta axiala Q, se

determina diametrul interior d, = s (6.140)
T -[(7,]

si apoi, dupa completarea din standarde a parametrilor geometrici ai

filetului, surubului si piulitei se face verificarea la tensiunea efectiva ca la

suruburile de strangere, folosindu-se teoria energiei maxime de deformatie

o,=4o; +3t} <[o,], o, = 4Q2 stz =LT3’
7-d, 7-d,
in care T este momentul de torsiune transmis.
Piulita, fiind din materiale mai moi, se verifica la presiune de contact
si incovoiere 1n filet, admitandu-se, pentru a asigura deformatii mici,
rezistente admisibile tot de 15...20 ori mai mici decat tensiunile de rupere.
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Verificarile se fac cu relatiile de la calculul spirelor filetului, la
tensiune de contact cu relatia:

0 :%(D2 -D})z-0, (6.141)
si la Incovoiere cu relatia:
Q(ﬂwj _Z Dy o (6.142)
z\ 2 6

unde s-au introdus dimensiunile filetului piulitei, urmand ca on < [on] si
oi<[oi].

Din relatia, care da verificarea la tensiune de contact, se mai
calculeaza indltimea m a piulitei, adoptand pe [ox] si numadrul de spire.

La suruburile de migcare din mecanica fina este util sa se calculeze
si sa se Inlature erorile care pot aparea. Astfel, la suruburile de reglaj si la
cele pentru masurare din cauza jocului lateral dintre spire apare, la
miscarea in sens invers, cursa moartd, iar deplasarea nu poate incepe decat
dupa rotirea cu un unghi care sd elimine jocul. Notandu-se (fig.6.43) cu
[ - jumatatea unghiului la varf la filetul triunghiular sau trapezoidal si cu
An - componenta normala a jocului lateral 4, rezulta:

R (6.143)

” cos
Eroarea unghiulara prin care se elimina
jocul va fi:

a4, =25 ———, (6.144)
p-cosf

de unde se vede ca, daca ceilalti parametri nu se

modifica, eroarea unghiulard, deci cursa moarta

Fig. 6.43. Calculul creste cu cat unghiul la varf al profilului este

cursei moarte la mai mare.

guruburile de miscare. Pentru profilul trapezoidal va fi deci mai

micd decat pentru cel triunghiular.
Eroarea radiala 4,, cauzata de aceeasi eroare de pas, va fi:

A
R (6.145)

sin - ctgfp’
unde 4, este componenta normala a jocului lateral 4.
Eroarea radiald reprezinta de fapt posibilitatea de deplasare a axei
surubului si este cu atat mai mare cu cat f este mai mic, deci pentru filetul
trapezoidal este mai mare decat pentru cel triunghiular. De remarcat cd la




294 Mecanica fina

filetul dreptunghiular (patrat), la care f= 0, deplasarea radiala nu poate
duce la limitarea jocului lateral.

Jocul lateral poate fi eliminat la miscarea in sens invers, prin
folosirea unor arcuri elicoidale, la piulita sau surub, comprimate intr-un
sens si care se destind la schimbarea sensului de miscare, deplasand
surubul sau piulita pe lungimea jocului lateral. Cu eliminarea jocului
lateral, contactul se face, desigur, pe un singur flanc pentru fiecare sens de
migcare. La suruburile de miscare folosite pentru masurarea lungimilor,
denumite suruburi micrometrice, in sistemul metric, pasul uzual este de
0,5 mm sau 1 mm, avand un profil triunghiular cu un unghi la varf de
2a=60°. Acest profil poate fi masurat mult mai usor decat cel trapezoidal
sau cel dreptunghiular. In afara de aceasta, jocul axial poate fi eliminat
mult mai usor la acest tip de filet.

v,

Fig. 6.44. Erorile de pas si de inclinare a axei la surubul micrometric.

Eroarea sistematica de masurare la surubul micrometric se datoreaza nu
numai erorii cumulate de pas, dar si inclindrii axei surubului in raport cu
piesa de masurat (fig.6.44,a), pe care surubul ar trebui sa fie perpendicular.
Eroarea 4L cauzata de inclinare este:

AlL:L(l—(:0s5)zl/2L-52 [mm],

(6.146)
unde: L este lungimea masurata, in
mm; 0 - unghiul de inclinare, in rad. Fig. 6.45. Solutie constructiva
Eliminarea jocului surubului  pentru eliminarea jocului la surubul
micrometric ~ prin  despicarea micrometric.

capdatului piulitei si fixarea cu ajutorul unei alte piulite, de reglaj (fig.6.45),
duce la o eroare de pas (fig. 6.44, b) de forma:

Ap=p—(pcosp—a)=®(1-cosg+sinpiga). (6.147)

Aceasta reprezintd o eroare importanta deoarece este variabila si nu
poate fi corectatd chiar daca jocul este eliminat. Erorile sistematice pot fi
corectate in mod individual, pentru fiecare surub micrometric in parte.
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6.3. Asamblari nedemontabile
6.3.1. Caracterizare. Clasificare

Asamblarile nedemontabile se folosesc dacd, dupa executarea
montajului din fabrica, legatura nu trebuie desfacuta chiar daca aparatul
trebuie demontat sau reparat [2,3,33,34].

Avantajul principal al acestor asamblari consta Intr-o tehnologie de
executie simpla si un pret de cost redus.

In functie de procesul care sti la baza realizirii asamblirilor
nedemontabile, acestea pot fi grupate astfel:

- realizate prin deformatii, din care fac parte asamblarile prin nituire,
rasfringere, prin urechi, nervurare, imprimare, largire-ingustare;

- realizate cu solidificare de material fuzibil sau nefuzibil, din care
fac parte asamblarile prin sudare, lipire, incleiere, chituire, incastrare.

Asamblarile nedemontabile trebuie sd Indeplineascd urmatoarele
conditii: rezistenta asamblarii si a pieselor sa fie pe cat posibil aceeasi; sa
asigure o bund etansare; asamblarea trebuie realizatd cu un numar minim
de operatii; asigurarea precisd a pozitiei reciproce a pieselor in timpul
asamblarii (aceastd conditie se realizeaza, fie prin intrebuintarea unor
dispozitive speciale de fixare, fie prin folosirea unor metode de asigurare
a pozitiei reciproce a pieselor); sa fie economica.

6.3.2. Asamblari prin nituire. Caracterizare. Materiale. Elemente
de calcul la rezistenta

Asamblarile prin nituire realizeaza o legatura nedemontabila, rigida,
intre doud sau mai multe parti constructive, care se poate face printr-un
element de asamblare, nitul, la imbindrile indirecte si prin cepuri de nituire
pe una din partile constructive, la imbinarile directe. in mecanica find nitui-
rea se intrebuinteaza la asamblarea pieselor din materiale metalice intre ele
si a pieselor din materiale metalice cu piese nemetalice, din mase plastice,
fibre, piele s.a., a aliajelor usoare si a metalelor greu sudabile.

Formele mai des folosite ale niturilor de sectiune circulard plina
(fig.6.46) depind de forma capului si sunt: cu cap semirotund (fig.6.46,a),
cu cap inecat (fig.6.46,b), cu cap semianecat (fig.6.46,c) daca grosimea
prea mica a pieselor de imbinat nu permite realizarea capului inecat, cu
cap bombat (fig.6.46,d), cand se realizeaza o suprafatd mai mare de asezare
a capului de nit. Forma nitului utilizat depinde de sarcina si suprafata
exterioard. In mecanica fini se utilizeaza niturile tubulare cu cap plat
(fig.6.46,e), cu cap semirotund (fig.6.46,f) sau avand alte forme
(fig.6.46,g,h,i) confectionate din aluminiu, alama, cupru si otel moale. Tot
pentru solicitari mici se folosesc nituri semitubulare (fig.6.46.,)).
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)

il

Fig. 6.46. Forme constructive de nituri.

e. f. g. h. i.

—

Materialele cele mai frecvent folosite pentru nituri sunt otelul moale,
aluminiul, alama si cuprul. In general, aceste materiale difera de
materialele pieselor de imbinat, fiilnd mai moi. Daca existd pericolul
formarii de elemente galvanice intre materiale, prin atingerea acestora cu
anumite fluide, materialul niturilor este acelasi cu cel a pieselor.

Nituirile se pot executa la cald si la rece. In mecanica fini nu se
foloseste nituirea la cald decat in cazuri exceptionale (la asamblarea
pieselor metalice cu cele ceramice, cand nituirea la rece ar solicita prea
mult materialul ceramic). Pentru executarea nituirii, diametrul nitului se ia
putin mai mic decat cel al gaurii din piese, iar tija are extremitatea putin
conicd si este mai lungd decdt grosimea pieselor, spre a se putea
confectiona din ea capul inchizator al nitului. Dupa executarea orificiilor
pentru nituri, nituirea se realizeaza cu scule pentru confectionarea capului
inchizator al nitului, prin largire cu dornul sau aplatisare (fig.6.47).

Piesele din materiale moi si materiale casante (materiale plastice, hartie,
piele) se protejeaza la nituire, asezandu-se saibe sub capetele niturilor.

La nituirile directe executia si forma cepurilor, care se confectioneaza
din materialul uneia din piesele de imbinat, sunt aceleasi ca la capetele
inchizatoare de la nituirile indirecte. In fig.6.47,a este reprezentata o nituire
directa cu cep plin si rotund; in fig.6.47,b adancimea existenta in cep permite
o executie usoard a capului, solicitarea pieselor la nituire este mai redusa,
dar si rezistenta imbindrii este mai mica. In fig.6.47,c cepul de nit este
tubular, iar in fig.6.47,d sunt aratate forme ale contactelor folosite in
curentului slab (confectionate din argint de diametru 0,3...1 mm prin nituire
directd). La nituirile directe
supuse unor momente de
torsiune  este  posibild
rasucirea relativa a pieselor

NN

NN &\‘é dacd momentul de torsiune
'J_ ; = datorita frecarii dintre cep
AW, . e .

e. si, piesd nu este suficient.

Fig. 6.47 Executia capului inchizator al De aceea, la solicitari mai
niturilor. mari nituirea directa trebuie
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asiguratad Tmpotriva rasucirii. Aceasta se poate face prin diferite procedee
simple, cum ar fi: imprimarea materialului cepului in mai multe pozitii,
pentru piesele de tabla subtire (fig.6.48,a); introducerea unei saibe zimtate
radial (la piesele din aluminiu in special), asezata fie sub capul de Inchidere,
fie sub umarul piesei (fig.6.48,b); aplatisarea pe o fatd a cepului si orificiului
(fig.6.48,c). Ultimul procedeu este Insd mai scump.

a. b. c.

Fig. 6.48. Procedee de asigurare impotriva rasucirii a nituirilor direct.

Pentru piesele din tabla nituirea directa se executd, de multe ori, cu
cepuri de sectiune dreptunghiulard, al caror cap poate fi format prin latire
(fig.6.49,a), iar la un numar mai mare de bucati prin folosirea unor scule
speciale, profilate in functie de forma ce urmeaza sa; se dea capului

(fig.6.49,b.¢).

a. b. C.
Fig. 6.49. Nituiri directe la piesele din tabla.

Calculul de rezistenta al imbindrilor nituite, In mecanica fina, se
executa relativ rar, deoarece fortele care apar in functionare sunt de obicei
atat de mici, Incat numai din motive de executie se aleg dimensiuni mai
mari decét cele care ar rezulta din calcul. In plus, solicitirile mai mari care
apar ocazional sau cele prin lovire nu pot fi calculate.

Au fost elaborate unele norme dupd care dimensiunile niturilor,
tinand seama de diferitele situatii, se stabilesc constructiv (tab.6.4).

In general, pentru grosimi de piese s=(2...10)mm se ia d=1+0,5s iar
celelalte dimensiuni caracteristice se adoptd ca multiplii ai diametrului
nitului sau cepului.

Tabelul 6.4. Diametrul niturilor din aliaje de aluminiu.

Grosimea pieselor,mm | 1 1,5 2 2.5 3 4 5 7 10
Diametrul |[Recomandat | 2 3 4 5 6 8 10 13 16
niturilor | Admisbil | 2..3]2..4|3..5[4..6|5..8|7..10|8...13]10...13]13...16
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Pentru calculul nituirilor, se presupune ca sunt legate prin nituire
indirecta doud table (fig.6.50), solicitate la intindere de o fortd F. Daca
nituirea a fost executata la cald, la racirea nitului lungimea acestuia se
micsoreaza, producand o puternicd apdsare a pieselor una peste alta, iar
micsorarea dimensiunilor transversale provoacd formarea unui gol intre
corpul nitului si orificiul din piese. In cazul nituirii la rece, presarea
puternica a pieselor si golul sunt evitate. Cand nituirea a fost efectuata la
cald si asupra pieselor se aplica forta F, pentru distrugerea nituirii trebuie
provocata alunecarea pieselor pe lungimea golului, fenomen ce are drept
consecintd forta de frictiune intre piese, dupd care incepe forfecarea
niturilor. Existenta unei alunecari a tablelor in cusdtura nituitd nu este
permisa in cazul directiei variabile a fortei F, deoarece ar duce la
distrugerea rapidd a nituirii si este cu totul inadmisibila, dacad trebuie
asiguratd etanseitatea Tmbinarii.

Prin calcul se poate verifica: rezistenta capului si a tijei nitului si
rezistenta pieselor asamblate.

Pentru verificarea capului nitului, dacd se noteaza prin F forta
exterioara si prin Q forta de strangere si daca forta de frecare Fyeste:

F,=uQ>F,

deci piesele nu au alunecat, se poate scrie
conditia de capacitate portantd egala
intre tija nitului la Intindere si capul
nitului la strivire. Se obtine relatia:

0 =%[af] =%(D2 -d’)[o,], (6.148)

unde [o;] si [o,] sunt rezistentele g

- —

admisibile la intindere si strivire.
Pentru [O'H]z(l...l,S)[Gf] se

obtine D=(1,28..1,4)d. Intrucat un G

b
contact perfect pe suprafata dintre cap si

bl3 bil . < Fig. 6.50. Tensiunile si
tabla n este posibil, pentru siguranta se calculul asamblarilor nituite.
adopta D =1,6d.

Forta Q solicita capul nitului si la forfecare. Pentru verificarea la
forfecare se scrie relatia de capacitate portantd egala intre tija nitului la
intindere si capul nitului la forfecare, adica:

”jz [0,]=ndn'[z,]. (6.149)

===

)|

0=
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Daca se adopta [z'f] = 0,5[0',] , Se obtine:
- d d

4.0,5 2
La calculul de rezistenta a niturilor se admite ca toate niturile au
acelasi diametru si ca sarcina se repartizeaza uniform pe acestea. Forta
fiind preluatd in parte de frecarea dintre table, cauzata de strangere, relatia
de calcul va fi:

F=uQ+Ar, = uo, A+ A, =(uo, +7,) A=[7,]4, (6.150)

unde: 4 este sectiunea niturilor; zr - tensiunea de forfecare; u - coeficientul
de frecare.

Rezultd cd rezistenta admisibilda la forfecare a nituirilor este
conventionald, in sensul cd va fi tensiune de frecare la nituirile la rece si
rezistenta la alunecare la nituirile la cald.

Calculul niturilor la forfecare (fig.6.50,a), cu rezistente admisibile
stabilite experimental, se face cu relatia:

F:niA[Tf]:niﬂTw[rf], (6.151)

unde s-a notat cu: 7 - numarul niturilor; i - numarul sectiunilor de forfecare;
A - aria sectiunii unui nit; d - diametrul nitului (s-a considerat cd nitul
ocupa 1n intregime orificiul din piesa).

Daca niturile folosite sunt tubulare (fig.6.50,b), relatia de calcul va fi:

F= m—(ar2 e ] 6152)

unde in general d,/d, 1,2, d. si d; fiind
diametrele exterior si interior ale nitului.

Calculul la presiunea de contact
admite, in mod conventional, ca fiecare nit
poate fi  strivit pe o suprafata
semicilindrica, avand o inaltime egald cu
grosimea piesei si cd la presiunea de
contact vor lucra simultan si peretii gaurii.
Cum repartitia presiunii de contact nu se |
poate calcula exact, se admite ca ea este TSNS
constantd si repartizatd uniform pe  Fig. 6.51. Schema pentru
proiectia suprafetei semicilindrice, dupa o calculul pieselor asamblate
directie perpendicularda pe forta F. prin nituire.
Conditia de rezistenta la presiunea de contact va fi:
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F=Sm'd[JH] , (6.153)

unde prin [GH] s-a notat efortul unitar mediu admisibil la presiune de

contact, iar prin s se va intelege grosimea cea mai micd a pieselor imbinate
(daca ele au grosimea diferitd) sau, aceastd grosime este o suma Xs pentru
tablele incdrcate 1n acelasi sens.

Cu aceste relatii se calculeaza de fapt numarul de nituri. Pentru
evitarea tatondrilor, la calculul numarului de nituri se folosesc relatiile
pentru ambele solicitari (forfecare si strivire). Daca existd o aceeasi
capacitate portantd pentru forfecare si strivire se poate, scrie:

d?

F= in [rf] = dsn[UH], (6.154)

de unde (ij _4 o] ,
S )., i [T_J
care reprezintd conditia ca nitul sa lucreze la limita pentru ambele solicitéri
Daca (d/s)<(d/s) ., calculul se efectueazd la forfecare, iar dacd

cr

(d/s)>(d/s)_ calculul se efectueaza la strivire.
Din aceeasi conditie a capacitatii portante egale la strivire si

forfecare si stiind ca [O'H] = 2[7](] mai rezulta

%‘F[Tf]=ds2[rf], (6.155)
de unde s=ﬂ—dzi,
)

obtinandu-se astfel o relatie intre grosimea tablei si diametrul nitului.

Calculul pieselor asamblate se face luandu-se in considerare
posibilitatea forfecarii marginilor lor de cétre nituri. Admitandu-se o
capacitate portanta egala la forfecare a nitului si pieselor si tinand seama
de notatiile din fig.6.51 se poate scrie

d zd’
F=2le——|st = T, 6.156
( 2j Fo4 7 ( :

unde 7, si 7, sunt tensiunile de forfecare in piesa si nit, iar e este distanta

de la nit la marginea piesei, de unde se poate determina e in raport cu d.
Piesele se verifica si la intindere, fiind posibila ruperea lor pe
sectiunea de-a lungul pasului nituirii. Pasul p reprezintd distanta dintre
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centrele a doud nituri apropiate situate pe un singur rand (randul fiind sirul
de nituri asezat perpendicular pe directia fortei).

Verificarea se face considerandu-se o capacitate portantd egald a
nitului la forfecare si a piesei la intindere:

F=(p—d)s[0't]=ﬂj [Tf:l, (6.157)

de unde se poate determina p in raport cu d.
Pentru asamblarile prin nituire se adopta si un coeficient de utilizare, definit
de raportul £ dintre aria sectiunii nete Aner Si aria sectiunii brute Apn, astfel:
A

— {5
k_ nei ,

4

brut

unde pentru piesa supusa intinderii 4,,, = 4,,, —nds , 1ar daca piesele sunt

brut

table, 4, , =nps,

A, =nps—nds :nps(p_d] =4,..k.
p
p—d

De aici rezulta: k=——, (6.158)
p
care reprezinta coeficientul de utilizare pentru piese din tabla (k=0,7...1).
Daca asamblarea nituitd este supusd unor solicitari variabile,
capacitatea portanta a ei se va reduce. Rezistenta admisibila, in acest caz,
se va reduce si ea, Tnmultindu-se rezistenta admisibila pentru solicitérile
statice cu un factor subunitar y, dependent de coeficientul de asimetrie,
care se exprima ca un raport de forte:

7=F_’

max
unde Fmin $1 Fmax, forta minimd si forta maxima care lucreaza asupra
asamblarii, se introduc cu semnul lor.

Asamblari prin deformare. Asamblarile prin deformare realizeaza o
legatura rigidd, nedemontabild, prin forma, intre doud piese, de reguld
introduse una in alta. Intrucdt imbinarea se realizeazd prin indoirea
extremitatii uneia din piese sunt necesare materiale metalice subtiri si moi. Se
utilizeazd, ca materiale, table din otel, alama, aluminiu si aliaje de aluminiu
cu grosime s<1mm. Operatia de deformare se realizeaza cu ajutorul unor role,
valoarea manoperei crescand cu latimea tablei indoite si unghiul de
rasfrangere (fig.6.52).

Pentru Tmbinarea prin aceastd metoda a pieselor cilindrice relativ groase
(saibe) se poate aplica una din formele constructive aratate in fig.6.52.
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Daca pentru una din suprafetele de rezemare invelisul va fi largit,
rasfrangerea pe cea de-a doua suprafata se poate face la 90° (fig.6.52,a) sau
la un unghi mai mic
(fig.6.52,b). Daca trebuie
evitatd o solicitare prin
indoire prea mare a tablei,
)_ ) N\ in cazgl .cénd este necesara

0 precizie mai mare pentru

_ a. L b. suprafata de reazem, piesa

Fig. 6.52. Executia asamblarii prin rasfrangere. cuprinzitoare poate  fi

prelucrata (fig.6.53,a), iar in cazul cand nu se

ridica pretentii asupra acestei suprafete este
suficientd solutia din fig.6.53,b.

Imbinarea pieselor cilindrice relativ
subtiri, din tabla, se poate face aplicand una
din solutiile aratate in fig.6.53,c,d,e, cu
diferite unghiuri de indoire, iar in fig.6.53.fla
0 grosime mai mare $i pentru o precizie mai
ridicata piesele se prelucreaza.

In fig.6.54 sunt prezentate doua
exemple de executie practici a rasfrangerii. In
fig.6.54,a este aratatda asamblarea geamului
cu carcasa unui aparat de masurare, iar in
fig.6.54,b asamblarea unei clapete de la o
masind de calcul. Din categoria asamblarilor
Sticla Haértie prin rasfrangere se pot
considera ca fac parte si
imbindrile denumite prin falt,
la care extremitatea rasfranta
apieselor (tablelor) se roteste

Fig. 6.53. Tipuri de
asamblari prin rasfrangere.

| a. b. sub forma de invelis si apoi
Fig. 6.54. Exemple de asamblari prin se preseaza. in ﬁg.6.55,a este
rasfrangere aritatd o imbinare directa

printr-un falt simplu, iar in
fig.6.55, b, o TImbinare
directd cu falt dublu utilizata
@ % cand se cere asigurarea
etanseitatii, in fig.6.55,c este

reprezentatd o  imbinare

Fig. 6.55. Tipuri de asamblari prin falt. indirectd cu falt simplu.
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6.3.3. Asamblari prin solidificare de material

6.3.3.1. Asamblari prin sudare. Caracterizare. Elemente de calcul si
proiectare

Generalitati. Caracterizare. Sudarea realizeazd o asamblare
nedemontabila, rigida, intre doua sau mai multe elemente constructive prin
incdlzirea locald a materialului pana la plasticizare sau topire si prin fortele
de adeziune moleculare. Procesul tehnologic de obtinere a legaturii se
numeste sudare, iar zona in care se realizeaza imbinarea se numeste sudura.
Incalzirea are drept scop si creeze, prin difuziune, o legiturd puternic, intre
particulele celor doua materiale. Cu cat incélzirea este mai puternica cu atat
fenomenul de difuziune este mai intens si imbinarea mai rezistenta.

In cazul incilzirii pana la plasticizare, pentru realizarea asamblarii,
cele doud piese sunt presate una asupra celeilalte, din care cauza sudarea
este denumita prin presiune, iar in cazul topirii, imbinarea se face de regula
cu aport de material. Incilzirea se realizeazi prin rezistentd electrica,
frecare, ultrasunete, iar topirea, cu ajutorul flacarii unui gaz combustibil
(sudura oxiacetilenicd) sau arcului electric, format, fie in atmosfera, fie
intr-un gaz protector. La sudarea cu arc electric in atmosfera libera se pot
folosi, fie electrozi de metal, in care caz arcul se formeaza intre piesele
care se sudeazd si un electrod metalic care se topeste si furnizeaza
materialul de adaos, fie electrozi de carbune, cand arcul se formeaza intre
piesele care se sudeaza si doi electrozi de carbune.

Asamblarile prin sudare sunt raspandite deoarece necesita utilaj
simplu de executie, nu slabesc sectiunile si asigura o buna rezistenta la locul
de asamblare. Dezavantajele lor, care constau intr-un control mai greu al
calitatii asamblarii, tensiunilor interioare suplimentare in zona sudurii si
sudabilitatea limitata a materialelor, nu le scad insa gradul de utilizare.

In mecanica fina, din punct de vedere constructiv, se folosesc atat
cusaturile sudate prin puncte, cat si cele in linie. La alegerea tipului de
cusdturd trebuie sa se tind seama, pe langa alti factori, si de faptul ca, in
cazul pieselor de dimensiuni reduse, datoritd incalzirii puternice, pot lua
nastere deformatii mari. De aceea, In mecanica find se utilizeazd mult
sudura prin puncte, la care Incalzirea pieselor este locala si dureaza un timp
foarte scurt, astfel incét fluxul termic influenteaza o zona foarte mica.

Asamblérile sudate prin puncte. La sudarea prin puncte, partile
constructive care se asambleaza sunt presate una asupra alteia prin cei doi
electrozi si sudate prin topirea materialului, care se produce ca urmare a caldurii
degajate de curentul electric. in locul electrozilor in forma de varf (fig.6.56,a)
pot fi utilizati electrozi cu rola, care pot realiza fie o cusaturd prin puncte, cand
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curentul este trimis sub forma de impulsuri la intervale care sa permitd obtinerea
distantei dintre puncte, fie o cusatura continua (fig.6.56,b,c,d).

Prin puncte se pot suda piese din tabla intre ele sau piese de sectiune
circulard (si de alt profil) cu piese din tabla. La piesele din tabla, sudarea
prin puncte inlocuieste cu succes nituirea, eliminand atét niturile, cit si
gaurirea tablelor.

a.
Fig. 6.56. Modalitati de executie a sudarii prin puncte.

=

Fig. 6.57. Adaptarea formei electrozilor la
configuratia pieselor.

Pentru ca sudarea sa fie
cat mai rapida si mai sigura,
electrozii au forma de bare
(fig.6.57,a), iar marimea
punctelor de sudurda depinde
de diametrul electrodului, care
la rdndul sau este influentat de
grosimea tablelor si de
intensitatea curentului.
Sudarea pieselor din bare
rotunde sau de alt profil se face in mod asemandtor, insa forma capetelor
electrozilor trebuie adaptata la conformatia pieselor. Astfel, daca se
asambleaza o piesa din tabla cu o bara rotunda, electrodul in contact cu
bara capatd o degajare in forma de canal, in care intrd bara, iar piesa de
cele mai multe ori are o nervura care asigura pozitia barei (fig.6.57,b).

Caracteristic pentru sudarea prin puncte este durata ei foarte scurtd
de (0,1...0,2)s, ceea ce confera un caracter local incalzirii. Astfel, la o
distantd de 5m de centrul sudurii (unde temperatura atinge 1400°C),
temperatura piesei nu depaseste 200°C. Acest lucru permite sa se sudeze
piese de grosime foarte mica (0,2...1,5mm) fara pericolul deformarii
datorita incalzirii.

La fmbinarea unei piese din tabld groasa cu una din tabld subtire,
ultima se poate deforma la sudare. Se utilizeaza in acest caz sudarea prin
puncte in relief, imprimandu-se, anterior sudarii, puncte pe tabla de
grosime mai mare. In fig.6.58 se arati piesele la sudarea prin puncte in
relief, nainte i dupa asamblare.
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Piesele, care se sudeazad prin puncte, i E
trebuie sd fie pe cat posibil din acelagi g
material. Este totusi posibilda sudarea, DX
pieselor din materiale diferite, daca punctele
de topire ale acestora nu sunt prea departate
ca valoare si daca rezistivitatea si
conductivitatea lor termica nu difera prea
mult. La locul de sudat, in acest caz, se
formeaza un aliaj.

Diametrul punctului de sudurd se |
determinad in functie de grosimea piesei celei b
mai subtiri. Cand piesele imbinate preiau Fig. 6.58. Sudarea prin

mici sarcini se recomandi ca in directia de puncte Tn relief.

actionare sd fie minimum doua si maximum cinci puncte de sudura.
Dimensiunile se pot determina cu ajutorul datelor si relatiilor din tabelul
6.5, prezentate dupa fig.6.59.

Daca este necesara o verificare a cusaturilor sudate prin puncte
(fig.6.59,a), calculul este similar nituirii si se face la forfecare, considerand
forta F distribuita egal pe cele n puncte, astfel:

anﬂTCZZ[r"f], (6.159)

unde: d este diametrul
punctului; [r},]z0,6[r/.] -
rezistenta admisibila la
forfecare a materialului dupa
sudare; [7z7] - rezistenta
admisibila la forfecare in
materialul de baza. Sudarea
prin puncte se utilizeaza
frecvent pentru Imbinarea
diferitelor parti ale aparatelor
confectionate din sarme si
table, din metale speciale.
Acest procedeu de asamblare este folosit la fabricarea tuburilor
electronice, pentru imbinarea sarmelor si tablelor subtiri din platind, tantal,
wolfram, molibden, constantan, nichel si cupru, unde trebuie remarcate
dimensiunile reduse ale pieselor de ordinul a (0,2...0,5)mm.

Asamblarile sudate 1n linie. Cusaturile realizate prin sudarea in linie
(sau cap la cap) pot avea forma unei linii continue sau intrerupte. Dupa

Fig. 6.59. Geometria si calculul sudurilor
prin puncte.
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pozitia relativd a pieselor care se asambleaza pot fi cap la cap si de colt.
De aceea, o atentie mare trebuie acordata tratarii suprafetelor de sudare,
care se face prin cuprarea sau sablarea acestora. Tratarea pe cale galvanica
nu este recomandabild din cauza resturilor de acid care pot provoca
oxidarea ulterioara a suprafetelor.

Tabelul 6.5. Dimensiunile sudurilor prin puncte.

Grosimea tablei, s [mm] |Diametrul punctului de sudura, d [mm]| Observatii
0,5...1 4.8
1..1,5 6...10
1,5..2 8...10
2.3 10...12
3.5 10...14
Distanta intre puncte e = (5...6) d
e, =2,5d
Distanta intre randuri : Pgralel
e, =0,7¢ Zigzag
Distanta de la un punct &= (2’ S ) d Minimum
la marginea tablei a= (2"_4) d 4mm
Lungimea de h= Z e, +2a Minimum
suprapunere 8mm

La sudurile cap la cap piesele se asaza fatd in fata, iar materialul de
adaos se depune intre ele. In functie de grosimea # a pieselor, sudurile cap
la cap prezintd varietdtile din fig.6.60, care au in sectiune forma de /(a),
V(b), Y(c), X(d), U(e), dependente de grosimea pieselor asamblate
(grosimea creste de la / spre U). La ultimele patru varietdti, muchiile
pieselor trebuie prelucrate inainte de executarea sudurii, ceea ce, evident,
scumpeste asamblarea.

Calculul la rezistenta a sudurilor cap la cap se face considerandu-le
solicitate la Intindere sau compresiune, iar locul mai slab al imbinarii il
reprezintd cusatura, deoarece materialul adaugat are o rezistentd mai mica
sau micsoreaza rezistenta locului de sudare a pieselor. Dacd sarcina la care
trebuie sd reziste cusatura este F, iar distributia eforturilor unitare ca in
fig.6.60,a, relatia de calcul va fi

F=bh[7], (6.160)

unde [o:] este rezistenta admisibila la intindere, iar bh - aria sectiunii
pieselor de Tmbinat (se considera ca h=h").

Lungimea cusaturii, egald cu latimea pieselor, intra in calcul fara
portiunile din extremitate (craterele de sudurd) care se apreciazd ca au o
lungime 24.
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Pentru a asigura o rezistentd

egald in cusatura sudata si in piese, din - @E_ =
relatia (6.160) se vede cd se poate a a.

influenta fie asupra grosimii 4’ a L N
sudurii, fie asupra lungimii cusaturii. ‘ @i_ 5t

Intrucat grosimea 4’ a sudurii nu poate L‘»

asigura o rezistentd egala cu cea a &
materialelor de bazd (zona din - (:)»

vecinatatea cusaturii fiind in Intregime c.

periclitata la rupere), pentru a realiza r

totusi aceeasi rezistenta in cusatura si . &
materialele pieselor, se pot utiliza Ly > _d

asamblarile sudate cap la cap cu ‘

o ) RSN !
inclinare sub un anumit unghi fata de l @E @
directia fortei, ceea ce are drept urmare .

o lungime / mai mare a cusaturii, decat e.
latimea b a pieselor. Fig. 6.60. Sectiuni ale varietatilor
Cu notatiile din fig.6.61,b se de sudura cap la cap.

poate determina unghiul de inclinare S, astfel ca sa fie indeplinitd aceasta
conditie.
Daca se descompune forta F' in F - normala pe directia cusaturii si
F - paralela cu directia cusaturii, se obtine:
F,=Fsinfg=hl[o]],

F =Fcosﬂ=h’l[z”f], (161

unde s-a considerat 4 = h',iar [ =b/sin £, b fiind latimea pieselor.
Solicitarile, care apar, sunt Intinderea datorita lui F» si forfecarea
datorita lui F:. Se pot scrie tensiunile de intindere o si forfecare 7, in zona

sudurii:

i

Fig. 6.61. Scheme de solicitare si calcul ale sudurilor cap la cap.
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, F, Fsinpf
Gt = —= ,
hi (6.162)
o ﬂ _Fcosp
" hl 7.

deci tensiunea efectiva in cusatura va fi:
F F  Fsing
o =.\c?+7* =—.[sin’ B+cos’ B =—=
f \/ A 1/ Ysin® 5 p hl b

Pentru sectiunea din piese se poate scrie:

<[o!]. (6.163)

—<|o 6.164
b A (6.164)
si impartind relatia (6.163) la (6.164) se obtine:

sin 8 < [o7] (6.165)

el

de unde se observa ca pentru [o,]=[o]], sin 8 =1, deci nu este necesara

cusatura Inclinata, iar pentru [Gt’] = 0,7[@], sin #=0,7 si f~45°, deci
la valori reduse ale lui [o]] nu se poate realiza o rezistentd a cusaturii

egald cu rezistenta materialului de baza.

La cusaturile prin sudare cap la cap solicitate la incovoiere

(fig.6.62,a), pentru a realiza o rezistentd egald in cusatura si materialul

pieselor, este necesar ca sudura sa fie aplicatd intr-o sectiune unde

momentul incovoietor M; nu atinge valoarea sa maxima M; max, deci trebuie
indeplinita conditia:

’
A/JIW_; = @ : (6.166)
Fmax [U]

1

Calculul la incovoiere se face obisnuit, considerandu-se cusatura ca
locul, slab al imbindrii. Pentru cazul din fig.6.62,a se poate scrie:

o1 =M 151, (6.167)

1

b

a. ;
Fig. 6.62. Scheme de cusaturi cap la cap, solicitate la incovoiere si intindere.
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Cand cusatura este solicitatd compus, la intindere si incovoiere
(fig.6.62), se poate scrie pentru intindere:

, F
ol =—
hb
si pentru incovoiere
oM.
o =—=—, 6.168
" b ( )
deci efortul total va fi:
F oM. 1 oM.
o' =—+—1 :—(F+—’js[a']. (6.169)
hb  hb~  hb b

Sudurile de colt se pot executa daca piesele sunt suprapuse pe fetele
lor mari sau daca suprapunerea se face, la una din piese, pe fata mica. Daca
suprapunerea se face pe fetele mari, cusaturile pot fi frontale si laterale.

Cusatura frontala, care are o directie perpendiculara pe directia de
actionare a fortei, se poate executa unilateral si bilateral (fig.6.63,a).

Cusatura unilaterala in general se evitd din cauza unui moment

incovoietor M, =F (hl 5 : j care actioneaza asupra mbinarii.

Cusatura de flanc sau laterald, care este paraleld cu directia de
actionare a fortei, se executd bilateral (fig.6.63,b,c). Dacd sectiunea
transversald a piesei care se sudeaza, nu este simetrica (profilul cornier din

Fig. 6.63. Principalele scheme ale cusaturilor de colt.

fig.6.63,c), lungimea / a cusaturii se Imparte in doud parti, /i si 2, invers
proportionale cu distantele ei si e2 de la centrul de greutate al sectiunii pana la
muchii,
e e
L =1——, [ =1——, (6.170)
e +e, e +e,

unde prin / =/, +/, s-a notat lungimea totala a cusaturii. Cusatura de colt pe
una din fetele mici ale pieselor (fig.6.63,d) se executd, de asemenea, bilateral.
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Calculul de rezistenta al cusaturilor de colt se face la forfecare,
deoarece experienta a dovedit ca aceste cusaturi se distrug in planul care
trece prin bisectoarea unghiului drept al triunghiului isoscel inscris in
sectiunea transversala a sudurii, deci pe directia a (fig.6.63) a Inaltimii
triunghiului coborate din varful unghiului drept. Cu toate ca orice cusatura
de colt este supusd la o solicitare compusd de Intindere, incovoiere si
forfecare, s-a admis calculul la forfecare a acestor cusaturi si pentru faptul
ca sudura poseda rezistenta cea mai redusa la acest tip de solicitare.

Pentru cusatura frontald din fig.6.63,a, ecuatia de calcul va fi:

F =hcos45°2| 7} | =2-0,7hb]| 7} | (6.171)
unde 0,7hb este aria sectiunii de forfecare (s-a considerat grosimea cea

mai mica h;), iar [z"f ] - rezistenta admisibila la forfecare pentru materialul

de adaos.
Daca este necesara realizarea unei capacitdti portante egale la
forfecare 1n sudura si in piese se poate scrie:

2-0,7hb| 7} |=hp[z, ],
unde I:T f] este rezistenta admisibila in materialul de baza.

Daca se considera, ca o valoare medie, ca I:T}:I=0,65|:Tf], se

obtine a=h/1,3=0,77h.
Intrucat a < 0,74, rezultd cd nu se pot executa cusaturi frontale, care

sa preia aceeasi incarcare ca piesele ce se asambleaza, decat daca se
prelungeste sudura si lateral. De obicel, aceasta se face dincolo de colt cu
o lungime ¢ >2-0,7h (fig.6.64,a). O alta solutie este realizarea sudurilor

inclinate cu unghiul g (fig.6.64,b), astfel ca lungimea / a cusaturii devine
mai mare decat latimea pieselor. Din fig.6.64,b se poate scrie:

F,=Fsinf si F,=Fcosf,

deci tensiunile normale o' si tangentiale ' date de aceste componente
vor fi

, Fsin ., Fcos
o Fsnp . Feosp

2al 2al
Tensiunea echivalenta o, este:

' 2 12 F FSinﬂ< i
=/ ==X . 6.172
GemNoT 2al  2ab [ ( )

3
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Capacitatea portantad egald in cusaturd si piese se obtine, daca
2ab [T'] 2-0, 65[1]0, 77h
sin h [’[] -

astfel ca unghiul optim va fi =~ 65°.

=bh|r] sau sin = 0,9,

In practicd poate aparea si situatia in care cusatura frontald este
solicitatdi de un moment incovoietor (fig.6.64,c), cand r7,, datorat

momentului M;este:

. 6M. ,
TV <[z ]. (6.173)

Daca asupra ei mai actioneaza si forta axialda F' cu efortul 7,

tensiunea tangentiala totald 7’ va fi:

=1, +1, = 0’5% + 0’67]\2;2 <[7'], (6.174)
unde a=0,7h.
Calculul se face tot la forfecare, astfel:
F=1,4hl]7}]. (6.175)
pentru cazul din fig.6.64.b si cu relatia:
F=0,7h(L+1,) 7} ]. (6.176)
pentru cazul din fig.6.64,c.

Daca cusatura laterald este supusd unui moment incovoietor
(fig.6.65,a), admitandu-se ca tensiunile sunt uniform repartizate in sudura,
se poate considera cd momentului exterior M; se opune cuplul de forte Fe,
astfel ca fiecare cusatura este solicitata la forfecare de forta

F = M, . (6.177)
b+a

Tensiunea zjr in sudura va fi:

Grosime h Grosime h Grosime h
! / 5
/

_____ o,

Fig. 6.64. Calculul cusaturilor frontale.
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gt M [n]
al al(b+a)

La cusaturile laterale calculul se face tot la forfecare, repartizarea
efortului unitar nefiind uniforma pe lungimea cusaturii. Variatia acestui
efort este cu atat mai mare, cu cat lungimea sudurii este mai mare. Din
aceasta cauza la proiectarea sudurilor laterale lungimea totala / se limiteaza
constructiv la /<(50...60)A.

Daca se utilizeaza o sudura combinata, frontald si laterald, supusa
unui moment Incovoietor, calculul are Tn vedere ipoteza independentei
actiunii fortelor si deci a independentei de lucru a fiecarei cusaturi. in acest
caz pentru asamblarea din fig.6.65,b se poate scrie:

M,=M,+M.,,
unde M, si M
incovoietoare 1n cusatura laterala,

respectiv cusatura frontala.
Pentru cusatura laterala

M, =al(b+a)r,, (6.179)

(6.178)

Grosime h

- » sunt momentele

iar pentru cusatura frontala

ab
Mﬁ:?rf, (6.180)
astfel ca
' Mf '
) = = g[z-f],(6.181)
_ all(b+a)+—
Fig. 6.65. Calculul cusaturilor 6
sudate lateral.
unde a=0,7h.

La o cusatura de colt bilaterala la care una din piese se suprapune pe
fata ei mica (fig.6.63.d), solicitatd de o fortd F' si un moment M;, aplicand
acelasi principiu al independentei actiunii fortelor se poate scrie cd 7] dat

de F este:

F
T=—, 6.182
' 2ab ( )
iar 7, dat de momentul M;,
6M.
it A 6.183
& 2ab’ ( )

de unde tensiunea totala



6. Elemente de asamblare si asamblari 313

.=r;+r;=i+3j‘{fs[r;]. (6.184)
2hb  ab ‘

Pentru calculul sudurilor o deosebita importanta prezintd alegerea
rezistentelor admisibile, care sunt mai mici decat ale materialului de baza
din cauza tensiunilor reziduale cauzate de racire, structurii mai putin dense
a materialului, incluziunilor s.a. La solicitarile statice se adopta:

[0'] = c[O'] , (6.185)

!
Ty

unde ¢ este un coeficient de sigurantd, subunitar, dependent de tipul
solicitarii si metoda de sudare (manual, automat, semiautomat) si dat in
tabelul 6.6.

Tabelul 6.6. Valori ale coeficientului de siguranta c.

Suduri manuali cu electrozi Sudura Sudura
Felul . . . = c
solicitzrii Oteluri cu continut Oteluri automata sub prin
redus de carbon slab aliate | strat de flux puncte
Intindere 0,60 0,80 1,0 -
Compresiune 0,75 0,90 1,0 -
Forfecare 0,50 0,60 0,55 0,5...0,6

Pentru sudurile supuse la solicitari variabile tensiunile admisibile se
determind cu relatiile cunoscute pentru calculul la oboseald, ludndu-se in
considerare schimbarea survenitd in calitatea materialului dupa sudare
printr-un coeficient similar coeficientului de concentrare a tensiunilor,
dependent de felul cusaturii, caracteristica sectiunii si material.

6.3.3.2. Asamblari prin lipire. Caracterizare. Elemente de calcul

Asamblarea prin lipire se realizeaza, ca si asamblarea prin sudare,
tot pe baza de efect termic, dar are urmatoarele caracteristici: legatura se
obtine intotdeauna cu un material de adaos, aliajul de lipit, care se aliaza
cu materialele pieselor; compozitia materialului de adaos difera esential de
compozitia materialelor pieselor; incdlzirea pieselor se face la temperatura
de topire a aliajului de lipit, care este mai mica decat temperatura de topire
a materialului pieselor. Aceasta duce la micsorarea tensiunilor termice din
piese, si deci a deformatiilor cauzate de aceste tensiuni. Datorita incalzirii
mai reduse a pieselor, lipirea se intrebuinteaza destul de mult in domeniul
mecanicii fine, la asamblari etanse si ermetice (vase, cutii), piese de
grosimi si diametre mici §.a.

Clasificarea asamblarilor prin lipire se poate face dupa temperatura
de topire a aliajului de lipit in doua grupe:

- lipiturile moi, la care temperatura de topire a aliajului de lipit nu
depaseste 350°C. Se iIntrebuinteazd cand nu este necesard o rezistentd
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mare, in schimb se cer conditii de etanseitate sau de buna conductivitate
electrica. Datoritd temperaturii mici de topire a aliajului de lipit, aceste
lipituri se recomanda in cazul in care temperatura de exploatare nu trece
de 100°C. Pentru a accelera procesul de lipire, precum si pentru a asigura
o asamblare mai bund, se recomandd ca suprafetele de lipit sd fie in
prealabil cositorite;

- lipiturile tari, la care se folosesc aliaje cu temperatura de topire
pana la 800°C si care se caracterizeaza printr-o mare rezistenta. Se folosesc
indeosebi la asamblarea pieselor portante.

Ca materiale, pentru lipiturile moi se utilizeaza aliaje pe baza de
staniu (STAS 96-73), iar pentru lipiturile tari, aliajele cupru-zinc (STAS
204-77), aliajele de aluminiu si aliajele de argint. Aliajele de cupru-zinc
(alama de lipit) nu se recomanda pentru imbinarea pieselor supuse la socuri
sau vibratii din cauza fragilitatii lor. Ele se intrebuinteaza in asa numitele
lipituri subtiri, la care este necesar un aliaj foarte fluid in stare topita si
numai pentru Incarcdri statice.

Aluminiul si aliajele de aluminiu prezintd dificultati din cauza
existentei unei pelicule de oxizi rezistente pe suprafata de lipit. Ruperea
acestei pelicule se realizeaza prin ultrasunet, pe cale chimica sau imbinarea
se executd sub un strat de flux. Aliajele de argint se folosesc mai mult la
lipiturile estetice.

Din punctul de vedere al mijloacelor de executie, lipirea se poate
executa: cu ciocanul de lipit (lipirea moale), unde supraincalzirea
materialului de lipit este evitatd; cu flacara, la fabricatia de serie mare; prin
scufundare, cand piesele de imbinat se scufunda in baia de aliaj de lipit
moale sau tare; pe cale electrica, similar cu sudarea electrica. Asamblarea
pieselor portante se face prin lipiturd tare, astfel ca un calcul de rezistenta
este necesar in aceasta situatie. Rezistenta imbinarilor depinde de
fenomenul de difuzie intre aliajul de lipit si materialul de baza, precum, si
de grosimea stratului de aliaj de lipit.

Asamblarile pot fi prin suprapunere sau cap la cap. In lipiturd apar,
dupa caz, tensiuni de forfecare sau intindere.

Calculul unei asamblari prin suprapunere (fig.6.66,a) se face la
forfecare, stabilindu-se rezistenta In materialul de lipit cu relatia

F=Ib[7}], (6.186)

unde F este forta care lucreaza asupra asamblarii, / si b sunt lungimea si
latimea suprafetei de asamblare, iar [ 7] - rezistenta admisibild la forfecare
in materialul de lipit care se ia ca o fractiune din rezistenta la rupere prin
forfecare [ 7],
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[7]- Té” , (6.187)

Coeficientul de sigurantd ¢ se poate lua: ¢ =2...5, iar rezistenta la
rupere Tf va fi:

- aliajul de staniu 40...80 N/mm?;
- aliajul de zinc 1200 N/mm?;
- alama 2000 N/mm?;.
- aliajul de argint 2 000 N/mm?.
!
< F F 1
A = oo -, b

b. C.
Fig. 6.66. Calculul asamblarilor prin lipire.

Daca se cere ca rezistenta in lipiturd sa fie egald cu rezistenta in
sectiunea pieselor, din fig.6.66,a se poate scrie:

Ib| 7, |=bh[c.]. (6.188)
de unde rezulta lungimea de suprapunere:
I=h[c)/[7}]. (6.189)

S-a constatat ca existd o anumitd suprafatd optima de suprapunere
(1b=200...300mm?) peste care madrirea lui / nu influenteaza sensibil
rezistenta asamblarii. In afard de aceasta, marirea lungimii de suprapunere
duce la cresterea concentrarii tensiunilor la capetele legaturii. Pe lipitura
oblica repartitia tensiunilor este mai favorabila.

La asamblarea cap la cap (fig.6.66,b) tensiunea o; in lipitura este

r_ '

ol _Es[ai] (6.190)

si se poate obtine o rezistentd egald cu cea din sectiunea pieselor, daca,

similar asambldrilor sudate, se fac cusdturi oblice In vedere si in sectiune.
Calculul in cazul altor tipuri de solicitari se face cu relatiile din

rezistenta corespunzatoare sectiunilor din lipitura. Astfel, daca asamblarea

este solicitatd la incovoiere, ca in fig.6.66,c, tensiunea o, va fi:
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, M, 6FI ,
o == <[o]]. (6.191)

Ca grosime s-a constatat ca un strat de lipit de 0,2mm asigura o buna
rezistenta.

Formele constructive ale asamblarilor prin lipire depind de pozitia
reciproca a pieselor de imbinat si sunt: de cele mai multe ori prin
suprapunere, pentru piesele din tabla (fig.6.67) si pentru piesele din tabla
stantate (fig.6.68); prin suprapunere sau cap la cap pentru piesele din tabla
si de sectiune circulara plind sau tubulara (ﬁg.6.69).

a. c. [""a"' m

S

%‘E

Fig. 6.67. Exemple de asamblari prin lipire ale pieselor din tabla.

Fig. 6.68. Exemple de asamblari prin lipire ale pieselor din tabla stantate.

-

Fig. 6.69. Exemple de asamblari prin lipire ale pieselor cilindrice si tubulare.

\
s
\

"

\|

6.3.3.3. Asambliri prin incleiere. Caracterizare. Elemente de calcul

Asamblarile prin incleiere se realizeaza cu ajutorul unui strat foarte
subtire, de 0,01...0,1mm, de adeziv interpus intre suprafetele pieselor.
Stratul de adeziv (cleiul) adera puternic la suprafata pieselor pe baza
adsorbtiei si orientdrii moleculelor, realizdndu-se 1n acest fel legatura.

Incleierea se utilizeaza de reguli acolo unde metodele mecanice de
asamblat nu sunt de dorit sau nu sunt posibile. Avantajele acestui procedeu
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sunt: este universal, In sensul ca poate asambla materiale diferite (metale,
sticla, materiale ceramice, materiale plastice, lemn, carton, piele) sau
combinatii de astfel de materiale; temperatura la care se efectueaza
legatura este foarte mica in comparatie cu sudarea si lipirea, astfel incat
sunt evitate schimbadrile de structuri, tensiunile interne si deformatiile
datorate efectului termic; micsoreazd greutatea pieselor asamblate;
impiedica formarea curentilor galvanici, in cazul cand piesa functioneaza
intr-un mediu coroziv; asigurd asamblarii un aspect estetic, prin eliminarea
proeminentelor sau a cavitatilor.

Dezavantajele 1incleierii sunt: asamblarea nu poate lucra la
temperaturi mai mari de 60°...180°C; timpul pentru efectuarea legaturii
este relativ mare; au o rezistentd mecanicd micd; controlul, dupa
executarea asamblarii, este dificil; durabilitatea este limitata, din cauza
fenomenului de imbatrdnire a adezivului; toxicitatea componentilor
cleiului necesitd masuri privind protectia muncii.

In mecanica fina incleierea se foloseste pentru asamblarea pieselor
metalice intre ele, acoperirea pieselor metalice cu piele, fetru, mase
plastice, asamblarea pieselor ceramice, in industria optica si altele.

Adezivul este format dintr-un liant, ca material de baza, solventi,
material de umplutura si catalizatori. Aceste substante concurd fie la
asigurarea mai rapidd a legaturii, fie la marirea rezistentei asamblarii.
Adezivii (cleiurile) pot fi reci sau calzi dupad cum se realizeaza la
temperatura mediului inconjurator sau la (100...200°C). Ca adezivi, la
incleierea pieselor metalice se foloseste lacul in solutie de alcool incalzita,
pana la evaporarea solventului lichid. Se folosesc de asemenea ca
substante de incleiere rasinile sintetice.

Rezistenta asamblarilor prin incleiere depinde de o serie de factori
ca: proprietatile fizico-chimico-mecanice ale adezivului (componenta
adezivului, modulul de elasticitate, stabilitatea chimicd) si a materialelor
pieselor de asamblat; modul in care se realizeaza operatiile pentru
efectuarea imbinarii; temperatura, presiunea si umiditatea mediului in care
lucreazd asamblarea; natura fortelor care actioneaza asupra asamblarii;
grosimea pieselor, grosimea stratului de clei, lungimea de suprapunere.

Cercetarile experimentale au ardtat ca existd o grosime $i o lungime
de suprapunere optima, la care, pentru o anumitd asamblare, se obtine
rezistenta cea mai bund. De asemenea, natura mediului nconjurator
influenteaza sensibil rezistenta Tmbinarii. Ca si la sudura si lipire, apare o
concentrare a eforturilor unitare la marginile lungimii de suprapunere
(fig.6.70), concentrare ce scade cu temperatura (in fig.6.70,a variatia la —
40°C, 1iar in fig.6.70,c variatia la +40°C).
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i ! Distributia eforturilor unitare

depinde si de felul asamblarii si de

grosimea tablelor la locul asamblarii.

Calculul practic al asamblarilor

prin incleiere se face in mod

conventional (similar cu imbinarile

‘\ /l prin lipire), pe baza unor relatii

simple. Astfel pentru asamblarea din
fig.6.71 relatia de baza este

Tingt

Tingl

F
Tfncl = E < [Tfncl] s (6192)

E rsretetberen - o unde: [r,,] este rezistenta

Fig. 6.70. Variatia tensiunilor intr-o admisibild in adeziv; b - lifimea

asamblare prin incleiere. pieselor. . o 5
Din conditia de egald rezistenta

rezultd lungimea de suprapunere:
[=S[0,]/[tsa]-  (6.193)

Determinarea rezistentei
admisibile se face pe calea
obisnuita, astfel

Ting/

7 inc
Fig. 6.71. Calculul asamblarii prin [Tfncl] = el > (6.194)
incleiere. ¢

unde 7. = (O, O3...O,8)N/mm2

r.incl
este efortul unitar momentan de rupere. Valorile mici se adoptd pentru
adezivi reci si solicitari variabile, iar cele mari pentru adezivi calzi si
solicitari statice.
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7. TRANSMISII MECANICE

Elementele pentru transmiterea miscarii au, in general, rolul de a
transmite si transforma miscarea, fie cantitativ (de la o viteza la alta), fie
calitativ (din rotatie in translatie sau invers). Ele sunt denumite, adeseori,
si transmisii mecanice.

Transmiterea si transformarea miscarii se poate face: prin contact
direct, ca la rotile dintate, rotile de frictiune, mecanismele cu surub cu
parghie; cu element intermediar, ca la transmisiile prin curele, banda,
lanturi. Transmiterea §i transformarea miscarii de rotatie, cea mai
raspanditd miscare din tehnica, se poate face cu roti de frictiune, roti
dintate, transmisii prin curele, banda si lang.

Raportul, cu care se transformd viteza unghiulara sau turatia, se
numeste raport de transmitere. Daca se noteaza cu w; viteza unghiulara a
elementului conducdtor i cu ns turatia, cu w2 viteza unghiulara a
elementului condus §i cu n2 turatia, raportul de transmitere va fi:

L L (7.1)
’ W, n, R,(1-¢)
Semnul plus, luat conventional, corespunde miscarii in acelasi sens, iar
semnul minus in sensuri contrare.

Existd mecanisme la care i1,2 = const., $1 mecanisme, la care raportul
de transmitere este variabil (variatoare). Daca 712 < 1, deci w1 < w2
transmisia functioneaza in regim de multiplicator, iar daca ii12 > 1, deci
w1 > w2, transmisia este reductor. Daca se noteazd cu M1 momentul
transmis de elementul conducator, momentul la elementul condus va fi:

M, :i1,2M1775 (7.2)

in care # reprezintd randamentul transmisiei.

In practica, de multe ori se cere ca viteza elementului condus s se
mentind constanta la o viteza constanta a elementului conducator. Pentru
realizarea acestui scop este necesar ca rotile de frictiune sau la transmiterea
prin contact direct, s aiba sectiunea circulara.

7.1. Transmisii prin roti de frictiune

Rotile de frictiune reprezinta cea mai simpla cale de transmitere a
migcarii de rotatie. Functionarea lor se bazeaza pe frecarea, care ia nastere
intre suprafetele de contact ale elementelor. Clasificarea se poate face in
functie de raportul de transmitere, In transmisii cu raport de transmitere
constant si cu raport de transmitere variabil, numite si variatoare de viteza
sau turatie.
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7.1.1. Aspecte generale. Clasificare. Materiale

Variatoarele cu roti cu frictiune se intrebuinteaza in diferite domenii
ale mecanicii fine. Ele pot realiza urmatoarele rapoarte de transmitere:
i12<10 la mecanismele obisnuite; 71,2 < 15 1a mecanismele neportante; i1,
< 25, pentru mecanismele actionate manual. La variatoare, gama de turatii
este, In general, 4i =4 ... 9.

Daca se tine seama de pozitia relativa a axelor geometrice de rotatie ale
elementelor conducator si condus, rotile de frictiune se pot imparti in trei grupe:

- cilindrice, care transmit migcarea de rotatie (fig.7.1,a) sau
transforma miscarea de rotatie In miscare rectilinie si invers (fig.7.1,b) sau
migcarea de rotatie in miscare elicoidala (fig.7.1,d) si la care axele celor
doua elemente sunt paralele;

- conice, care transmit miscarea de rotatie, axele rotilor fiind
concurente in plan (fig.7.5);

- variatoarele de viteza, la care, In functiec de utilizare, axele
geometrice ale rotilor pot avea diferite pozitii in plan sau in spatiu.

Suprafetele de contact dintre elemente pot fi, la randul lor, netede
sau canelate (fig.7.1,a).

Avantajele transmisiilor cu frictiune sunt: constructie si executie
simple; functionare lind si fard zgomot; posibilitatea patinarii la
suprasarcini; lipsa curselor moarte; reglare usoard a vitezei elementului
condus; cuplari si decuplari comode.

a a
mﬂ_ g\m V RIS
) ] % < WUA [AW]
7 /—El R 2
- 7} [
(R 2 N
a. b. C. d.

Fig.7.1. Clasificarea transmisiilor prin roti de frictiune.

Ca dezavantaje se pot mentiona: necesitatea unor forte de apasare
dintre roti (care cer si introducerea de elemente suplimentare); solicitari
mari in arbori si lagare; uzura pronuntata; gabarit si greutate mare.

Materialele utilizate pentru rotile de frictiune trebuie, in primul rand,
sd aiba un coeficient de frecare cat mai mare, pentru a se obtine forte de
apasare mici. In plus, pentru ca valoarea coeficientului de frecare si se
mentind aproximativ constanta, este necesar ca materialele sa fie rezistente
la uzura si sa aiba un modul de elasticitate ridicat, pentru ca deformarea
permanentd sa fie cat mai mica.
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Pentru transmisiile portante, se poate utiliza otelul calit pe otel cilit,
care permite realizarea unor dimensiuni de gabarit relativ mici, insa
necesita prelucrare si montaj precise. Mai rar se utilizeaza fonta pe fonta,
care are aceleasi dezavantaje ca si otelul, la care se mai adauga si rezistenta
scazuta la presiune de contact. Transmisiile prin frictiune cu rofi metalice
pot functiona, atat uscate, cand realizeaza coeficienti de frecare mai mari,
cat si in bai de ulei, cand au o durabilitate mai mare.

Pentru toate tipurile de roti de frictiune dau bune rezultate otelul pe
materiale plastice (in special pe textolit), deoarece functioneaza uscat, au
coeficienti de frecare mari, deci forte de apdsare mici, nu necesitd
prelucrare prea ingrijitd. Au dezavantajul unui randament mai scazut si a
unor dimensiuni de gabarit mai mari.

Fibra, pielea, azbestul presat, hartia stratificatd, cauciucul, se
utilizeaza ca bandaj pentru suprafetele in contact si au dezavantajul ca se
deformeaza usor, chiar dacd au fost facute mai rezistente prin diferite
procedee de intarire. Denumirea si caracteristicile principale ale celor mai
uzuale materiale sunt prezentate in tabelul 7.1 [2].

Tabelul 7.1. Valorile coeficientului de frecare uscata u si ale presiunii
specifice Qa pentru materiale folosite in constructia rotilor de frictiune.

Coeficient Presiunea
Denumirea materialelor de frecare admisibila Q,
uscati (u) [N/mm?]
Fonta pe fonta cenusie 0,15...0,22 100...136
Fonta cenusie pe lemn 0,35...0,50 2,5...5
Otel pe otel (HB < 350) 0,15...0,20 120...150
Otel turnat pe fonta 0,1
Materiale feroase pe textolit 0,2...0,25 40...80
Materiale feroase pe piele 0,2 ..0,35 35...40
Materiale feroase pe ferodo 0,3...0,35 —
Otel sau fonta cenusie pe cauciuc 0,50...0,75 10...30
Materiale feroase pe hértie 0,2 —
Cauciuc pe hartie 0,4 —
Alama cu suprafata riflatd pe hartie 0,4 —
Textolit pe otel sau fonta 0,20...0,25 40...80
Fibra pe otel sau fonta 0,15...0,20 35..40

7.1.2. Elemente de calcul cinematic si de rezistenta a rotilor de

frictiune cu contact liniar

In principal, formele de uzura care apar la transmisiile cu roti de
frictiune sunt determinate de solicitarea de contact. De aceea, calculul de
rezistenta are la baza relatiile lui Hertz.
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Pentru contact liniar relatia lui Hertz este:
o, =0,418- %{lz} (7.3)
bp, | mm

in care Q este apasarea intre corpurile de frictiune, in N; E; este modulul
de elasticitate redus al cuplului de materiale:

g =2EE) N | (7.4)
E +E, | mm

(pentru £\ = E2 = E, Er = E); 1/pr— curbura totald a suprafetelor in contact,
in 1/mm (la profilele concave curbura este negativa, la profilele convexe —
pozitiva, la profilele drepte — nuld), b — lungimea liniei de contact, in mm.

Pentru a pune relatia (7.4) sub o forma utila dimensionarii
transmisiilor cu roti de frictiune cu axe paralele, se exprima Q, pr, si b In
functie de elementele cunoscute: P, in kW, ni, in min™', i, u (numarul
fluxurilor paralele de transmitere a sarcinii):

M, 9.75-10°Pc,-(i+1)

0= (7.5)
MUR, Hun.a
4 2
A ROR at
b=y, -a, (7.7)

in care Ri si R2 sunt razele suprafetelor de rostogolire ale rotilor de
frictiune; y,- coeficientul de latime a rotilor (0,1...0,5); semnul plus

pentru contact exterior, iar minus pentru contact interior. Din (7.3), avand
in vedere (7.5)...(7.7), rezulta distanta dintre axele rotilor:

2
a=(+nl| 220 CLE 0 (7.8)
[o0]) v,
care pentru transmisii cu role din otel (E, =2,15-10° [N / mmzj) devine:
610 ’ P
a=100(+1); S m). (7.9)
[o0]) i

Pentru transmisiile cu roti de frictiune cu contact punctiform
eforturile maxime de contact sunt date de relatia:



7. Transmisii mecanice 323

E 2
oy :0,245n63[Q—£[ Nz} (7.10)
p,- Lmm
in care n_este un coeficient dat in figura 7.2 [2] functie de marimea B:

2 2
e \/(LL] +(¢_¢] +2{L_LJ(L_L} o
P P P Pn P P )\Pu Pn

P11, p12, p21, p22 sunt razele de curbura principale (fig.7.3,a).
Pentru proiectare, din p,

(7.10) se expliciteazd o e T~
marime geometricd
caracteristica transmisiei. 2%

Astfel, pentru transmisia din 27
(fig.7.3,b) se alege R -razade 46
dispunere a bilelor-sateliti. g5 \
Marimile care intervin in

.. a4
(7.10), au expresiile: 5
9,75-10°¢c P
0=—22""5%0 (71 92
unuR(1-wcosa) o1
2 0
- 1-= 2 g1 02 03 0405 06 67 08 0.9 B
w=—=—->=%L:(7.13) Fig. 7.2.
R cosa
R 1 1 1 cosa 2
Pu = —V;—=0,021=/022=”;—=—(—+—j. (7.14)
cosa o p, R\l-wcosa w
Marimea B este:
B = (7.15)
2—wcosa

careia pentru j,° <5si « <30 conform graficului din figura 7.2 i

corespunde 7n_ >0,95. Admitand n_ =0,95 din figura 7.3,b se obtine:

PE?(2- ’
_ 49,5 ,|<.PE, (2 wcosaj mml. (7.16)
[0, ]A-wcosa) \ unu w
Pentru transmisia cu roti din otel:
2 P(2- ’
R 960 G ( wcosa) (mm]. (7.17)
[0, ]d—wcosa) \ punu w
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Eforturi admisibile in
cazul contactului liniar, pentru
Ne=107 cicluri de solicitare se
admit eforturile:

- otel pe otel (in ulei) cu
HB<350,
[0y, |=(23..2.6)HB ;
- otel pe otel (in ulei) cu
HRC>30, | 0, |=25HRC .

Deoarece curba durabilitatii
la transmisiile cu roti de frictiune este asemdnatoare cu cea a rulmentilor

/!

Fig. 7.3.

(O’ N, =const.), iar rezistenta I:O'HO] se stabileste pentru N.=107,

expresia rezistentei la contact pentru un numar oarecare de cicluri este:

[o,]= Oy, 6£, (7.18)
NC
in care N. =60-T-nj; T — durata de functionare in ore; n — turatia
elementului de frictiune, in min™'; j — numarul contactelor simultane la
elementul de frictiune (in general egal cu u—numarul fluxurilor paralele
de transmitere a sarcinii).
In cazul contactului punctiform, se admit eforturi [0}0] de 1,5 ori

mai mari decat la contactul liniar [3]. Pentru [O‘H] se foloseste relatia:

[o]=] 0w, o~ (7.19)

Daca se cunosc: P, in kW, n; in min’, i, T, in ore, atunci etapele de

calcul sunt:

- se alege tipul transmisiei;

- se aleg materialele (tab. 7.1) si se stabileste efortul admisibil [o#/.

- La transmisiile planetare, in calculul numarului de cicluri N,, se ia
turatia relativa a elementelor in contact;

- se calculeaza A (conform (7.9)) pentru transmisiile cu contact liniar

- 51 se expliciteazd o marime caracteristica din (7.10) la transmisiile
cu contact punctiform;

- se calculeaza sistemul de apasare;

- se stabileste aproximativ randamentul.
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7.1.3. Elemente de calcul cinematic si de rezistenta a rotilor de
frictiune conice

Dintre transmisiile conice, cea mai utilizata este transmisia la care
axele celor doud roti formeaza intre ele un unghi &1 = 90°, adicd la care:
0= 01+ & =90°% unde 4 si & sunt semi unghiurile la varf ale conurilor
celor doua roti (fig.7.4), in acest caz, daca centrele conurilor din care fac
parte rotile coincid, raportul de transmitere se calculeaza conform relatiei
(7.1), in care n1 si n2 sunt turatiile rotilor; Ri si R2 sunt razele medii; &

coeficientul de alunecare elasticd (are P
. . . e 5
aceleasi valori ca si la rotile cilindrice). /(H 2s
Daca se neglijeaza alunecarea, din A & -
figura 7.4 rezulta: A | €
D S

e

L

) R
i, = ?2 =1g0,. (7.20) |

1
Din punct de vedere dinamic, cand
rotile sunt apdsate una asupra alteia cu
fortele Q1 51 O, la functionarea lor in regim
tranzitoriu, conditiile de echilibru sunt:

Q-

pentru roata 1: o 4
O,—uNcosS,—Nsing, =0; (7.21) a]
pentru roata 2: QL[
Q,—uNcoso,—Nsino, =0. (7.22) 4

In regim permanent, cand forta b

Fig. 7.4. Transmisia conica

orientata de-a lungul generatoarei comune ratst
prin frictiune.

de contact uN dispare, se obtine:

O, =Nsino, si Q, =Nsind,. (7.23)

In relatiile (7.21) si (7.22), cu N s-a notat reactiunea dintre roti, iar

prin u- coeficientul de frecare dintre ele. Pentru ca forta periferica P sa

poata fi transmisa este necesar ca: uN > P (forta de frecare uN, care se

opune fortei periferice P, va actiona dupa o directie perpendiculard pe
planul figurii) care, inlocuita in relatia (7.23) pentru cazul limita, va da:

Psind . Psino.
Q1 = : S1 Qz :T2 s (7.24)

de unde se vede ca pentru 12 > 1 si dacd o1 < &, deci Q1 < Q», este reco-
mandabil, pentru micsorarea incarcarii lagdrelor, ca roata mare sa se
construiasca fixa, iar roata mica sa fie apasata pe ea.
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Calculul la rezistenta al rotilor conice se face tot cu relatia lui Hertz,
pentru contactul liniar (7.3).

Se poate stabili astfel latimea b a rotilor pe generatoarea comuna:
0,175QE
b= ’—Qz’ . (7.25)
POy
Raza de curbura echivalenta p, potrivit notatiilor din figura 7.5,b, va fi:
1 1 1 cosd coso,
— ===
p R R, R, R,
astfel ca inlocuind relatia 7.26 in 7.25 se obtine:
b 0,175Q2Er COS 0, | cos 0, .
R, R,

, (7.26)

(7.27)
POy

Cu b cunoscut se pot determina latimile b1 si b2 ale celor doua roti.

7.1.4. Variatoare de turatie cu roti de frictiune

Transmisiile cu roti de frictiune se pot utiliza si pentru realizarea
unor rapoarte de transmitere variabile. Variatoarele cu roti de frictiune dau
posibilitatea reglarii fara trepte a turatiei, iar cei de tip modern concureaza

cu variatorii hidraulici si electrici, de care se deosebesc prin simplitate si
gabarite reduse.

i 1
r'|—’-7
e L h wn | |m
~ = L " @ "
2 I , |
| Ef ‘
B R
a. b.

Fig. 7.5. Variatoarele cu roti de frictiune cilindrice, cu transmisie frontala.
Principalele tipuri de variatoare sunt:
- variatoare cu roti de frictiune cilindrice cu contact frontal si lateral;
- variatoare cu roti conice;
- variatoare cu roti de frictiune si elemente intermediare (benzi, curele,
discuri etc.);
- variatoare cu roti cu suprafete sferice, toroidale sau de alta forma.
Unul dintre variatoarele cu roti de frictiune cilindrice este
reprezentat in figura 7.5, de unde se vede ca roata 1 se deplaseaza, pentru
modificarea turatiei rotii 2, paralel cu suprafata frontala a ultimei. Raza R
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a rotii 1 este constantd, iar raza R> a rotii 2 variaza intre limitele Romin $1
Romax. Pentru aceste valori corespund urmatoarele rapoarte de transmitere:

-9 _ %

1,2min — - H
’ @ ER
2 1

max (7.28)
i _ a)l RZmax

1,2max H

2min gRl

unde &= 0,097... 0,995.

Parametrul de bazd al variatoarelor este insa gama de variatie Ai a
vitezelor unghiulare la elementul condus sau a raportului de transmitere:

") I R
Aj=—tmm — A0 dum (7.29)
i bomin Bomin

Gama de viteze unghiulare la variatoarele de tipul celui din figura
7.5,a se limiteaza la 4i =2...4, deoarece la diametre prea mari, uzura creste
mult. La acest variator apare si alunecarea geometricda, motiv pentru care
se foloseste roatd mobild cu periferie sferica (fig.7.5,b), la care vitezele
absolute ale punctelor de contact sunt teoretic aceleasi.

Calculul la rezistenta al reductorului pleaca de la forta de apdsare Q,
care, dacd se noteaza prin 71 si 7> momentele de torsiune la elementele
conducator si condus, va fi data de relatia:

Q:ﬂpzzﬂz =2ﬂT2max. (730)
Mo uD uDm
In baza eforturilor unitare de contact, se stabileste litimea b a rotii 1.
Tinand seama ca: 1/p =1/R, relatia (7.30) devine:

E
o, =0,418 /%&S[GH]' (7.31)

Pentru roata cu suprafata sfericd de raza r, la care contactul este
punctiform 1/ p =1/r, iar relatia lui Hertz va fi:

2
o =0,3883/er;j <[o,]- (7.32)

Variatoarele cu rofi cilindrice au avantajul unei forme constructive

.....

mica si randamentul scazut.
Apdsarea dintre roti se poate, in general, realiza pe douad cai:
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- cu fortd constanta, realizatd cu ajutorul unor arcuri; valoarea fortei
elastice Q creatd de arcuri se determind cu urméatoarele relatii:

. (7.33)

P .
0> ;(sma + J1cos a). (7.34)

-cu fortd reglabila, a carei
marime se adapteaza automat la
variatia fortei periferice (raportul
P/Q trebuie sa fie mentinut constant).

Ultima solutie se utilizeazd mai
ales la variatoarele si poate realiza reglarea cu ajutorul unei bile (fig.7.6,a) sau

Fig. 7.6. Modalitatii de realizare a
fortei de apasare.

a unui surub (fig.7.6,b). Mai rationala

| p Tﬂi este intrebuintarea sistemului cu bile,
INWAS W, deoarece cel cu surub introduce

- = frecari suplimentare (cele din filet,

- 3 "’m care micsoreazd precizia de reglare).

o In figura 7.7 este reprezentatd schema

W oAg P AW o a doud variatoare cu rofi conice. La
L L variatorul din figura 7.7 transmiterea

2 miscarii §1 modifi-carea vitezei se

Fig. 7.7. Variator cu rofi conice. realizeaza prin deplasarea  roftii

cilindrice 3, de-a lungul rotilor conice
egale 1 s1 2. Gama de variatie a vitezelor Ai va fi:

)
Ai = —2mex (7.35)
@ min
in care w,,, sl @,,;, se vor inlocui din relatiile:
o D . @, d
ll 2max = ll 2min =7
2min d 2max D
si atunci:

2
. 0w D
Al =— 2 — (7.36)
OO, d
Daca se da Ai se determind raportul D/d, in functie de care se
dimensioneaza rotile.
Variatoarele de tipul celui din figura 7.7 au avantajul unor forme
constructive simple, insa randamentul lor este scazut si, in plus, necesita
dispozitive speciale pentru reglarea vitezei unghiulare.
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Dintre variatoarele cu elemente intermediare se pot mentiona cele
din figura 7.8. Variatorul din figura 7.8,a este format din patru roti conice,
care se pot deplasa axial, miscarea de la o pereche la alta transmitdndu-se
printr-o banda de otel sau o curea. Variatia de turatie se obtine, asezand
banda, prin deplasarea rotilor, pe diferite raze. Gama de viteze de
transmitere la acest variator este:

Rmax
n R Rz
n .
) — max — min — max . 7.37
ot n_. Rmin R2 i ( )
min p—n min
R

max

Variatorul din figura 7.8,b se numeste variator toroidal, deoarece are
rigid legate de arborii conducator si condus, talerele toroidale 71 si 7%, al caror
profil de lucru este format din arce de cerc trasate din acelasi centru. Variatia
turatiei se obtine prin inclinarea axelor de rotatie ale discurilor D1 si D>.

D.

T2

R min

Fig. 7.8. Variatoarele cu roti de frictiune si elemente intermediare.

Gama de turatii la acest variator este la fel cu cea a variatorului din
figura 7.9,a. Ultimele douad tipuri de variatoare, dand rezultate bune la
viteze mari si permitand realizarea unei precizii mai ridicate, sunt folosite
mai larg decat cele anterioare si Indeosebi la transmisii portante.

In constructia de aparate se pot folosi si variatoare cu contact
punctiform intre calote sferice si roti cilindrice sau conice (fig.7.9).
Modificarea vitezei se obtine, fie schimband pozitia rotii cilindrice sau
conice, fie pozitia calotei sferice.

Cu notatiile din figura 7.9,a, daca unghiul de inclinare al axei rotii
conducatoare cilindrice este ¢, raza efectiva R>, care corespunde punctului
de contact dintre cele doua elemente, va fi R>=R sina, unde R este raza
calotei sferice, deci, raportul de transmitere este:
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R, Rsina Ty -
h,=—t= - (738) o i N
R R, ~ ’ % '
Intrucét R si R; sunt constante, ' o R; ¥
raportul de transmitere este N 'u| 2

direct proportional cu sina.
Variatoarele de acest tip nu pot

fi utilizate decat pentru 2 . ,
transmiterea unor forte si - R
viteze reduse. a b

Calculul la rezistentd se ~ Fig- 7.9. Variatori prin frictiune cu contact

face cu relatia lui Hertz pentru punciiform.

contactul punctiform:

2
O = 0.3883/QPE2 <[o,]. (7.39)

unde p se determind din ecuatial/p = 1/R + 1/R1, iar ow se ia de circa 1,5
ori mai mare decat la contactul liniar.

7.2. Transmisii prin curele

Transmisia prin curele realizeaza transferul energetic intre doi sau
mai multi arbori prin contact cu frecare dintre un element flexibil si
extensibil, fara fire, denumit curea, montat pretensionat si rotile de curea
fixate pe arbori.

7.2.1. Elemente generale. Clasificare. Elemente constructive

Transmisiile prin curele se utilizeazd atunci cand din motive
functionale, constructive sau de exploatare arborele motor nu poate sau nu
trebuie sa fie legat direct cu arborele condus. Prin curea se intelege
elementul intermediar flexibil; care se infasoard tensionat atit pe roata
conducdtoare cat §i pe roata condusa.

Fenomenul fizic ce std la baza acestor transmisii (cu exceptia
transmisiei prin curele dintate este frecarea dintre curea si roti, ca In
figurile 7.10... 7.19.

In mecanica fina, transmisiile prin curele au numeroase si variate
utilizari, atit la masini de forta cét si la masini de lucru, de transport etc.

Curelele late sunt folosite curent la transmisii cu viteze periferice
v < 30 m/s si rapoarte de transmitere i < 6, iar curelele trapezoidale la
v <40 m/s, i< 10, numarul lor ajungand pana la § ... 12 curele in paralel.

Transmisiile prin curele prezintd urmatoarele avantaje:

- posibilitatea transmiterii energiei la distante si pozitii convenabile;
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- functionare relativ silentioasa;

- amortizare a socurilor si vibratiilor;

- alternativa patinarii curelei pe roti la suprasarcini ce depasesc
limitele admisibile, protejeaza restul elementelor lantului cinematic;

- cost scazut, comparativ cu transmisia prin roti dintate sau cu lanturi,
montare, demontare si Intretinere usoara;

- precizia de ei;ecugie relativ scazuta.

Fig. 7.10. Transmisii cu curea cu axe Fig. 7.11. Transmisii cu curea cu
paralele cu ramuri deschise. axe paralele cu ramuri incrucisate.

7
N

Y —

wj
Y

<

Fig. 7.12. Transmisii cu curea cu axe  Fig. 7.13. Transmisii cu curea cu
incrucisate cu role de ghidare. axe incrucisate fara role de ghidare.

— -0 lﬁ |—“7]

a.
e o
Fig. 7.14. Forme ale secftiunii curelei:a- Fig. 7.15. Transmisie cu curea cu
lata;b-trapoizidala; c-rotunda. roata libera.

Fig. 7.16. Transmisie cu curea cu rofj Fig. 7.17. Transmisie cu curele cu
multiple cu infagurare normala. roti multiple cu suprapunere.
|
b )

o
Fig. 7.18. Sectiune prin curea lata si
coroana rotii.

Fig. 7.19. Sectiune prin curea
trapezoidala si coroana rofii.
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Dezavantaje:

- gabarit mare, comparativ cu rotile dintate ;

- raportul de transmitere nu poate fi mentinut constant in cazul in
care forta tangentiald este variabild, datorita alunecarii elastice variabile a
curelei pe roata;

- produc incarcdri suplimentare pe arbore si in lagdre, datoritd
necesitatii tensionarii curelei;

- necesitatea refacerii periodice a tensiondrii curelei deoarece,
datoritd deformatiilor remanente, nu se mai asigurd tensiunea elastica
minima necesara pentru a transmite momentul de torsiune dat;

- durabilitatea limitata;

- provoacd incarcdri electrostatice.

In general randamentul unei transmisii prin curele este de
0,94...0,96.

In figura 7.20 se da clasificarea transmisiilor prin curele dupi diferite
criterii:
7.2.2. Curele late. Materiale. Clasificare. Elemente constructive

Curelele late se executd din urmatoarele materiale: curele din piele,
curele tesute, curele compozite si curele din banda de otel.

Curelele din piele se confectioneaza din piele de bovine, intr-unul
sau mai multe straturi asamblate prin lipire si coasere. Tabacirea pieilor se
poate face cu tananti vegetali, minerali sau combinati. Conform
standardelor romanesti, curelele late din piele se clasifica Tn urmatoarele
patru grupe:

- grupa A — STAS 5917-71, curele late simple (grosime 3...7 mm)
sau duble (grosime § ... 14 mm);

- grupa B — STAS 866-75, curele pe muchie, care se obtin din fasii
de piele asamblate intre ele prin cuie speciale si care vin In contact cu roata
pe muchia fasiilor de piele. Nu sunt indicate la transmisii Incrucisate, cu
furca de schimbare sau la transmisii cu mai mult de 3 roti. Grosimea curelei
este Intre 12...31,5 mm;

- grupa C—STAS 7632-76, curele rotunde cu diametrul de 5,6,7 mm;

- grupa D — STAS 7632-76, curele rasucite cu diametrul de 8,10,12,
15,18 sau 20 mm.

- Curelele tesute folosesc materiale textile naturale (bumbac,
celofibra, lana, par de camila si caprd) sau fibre sintetice ca viscoza,
poliamida sau poliesteri. Acestea prezinta avantajul ca se pot fabrica curele
foarte lungi fara nici o lipitura si sunt mai rezistente la agentii atmosferici
si a mediului industrial.
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cu ramuri deschise
cu axe paralele - —I: i d
Dupa pozitia cu ramun incrucisate
relativa a axelor cu role de ghidare

-cu axe incrucisate
v -I:féré role de ghidare

Dupé numarul oy 0 curea

curelelor de -
transmitere cu mai multe curele
eteda
latd —m8 tat
n
Dupa forma | trapezoidala
sectiunii curelei ilindric
rotunda - _
[ cu banda neteda —
cu obada canelats —Pombata

—1- cu obada in trepte

forma
coconstructivy — €U obada dintata
Dupa felul
rotilor
cu roata libera cu infasurare normala
- rol functional [
cu roti multiple —— cu suprapunere
tangentiale
cu distanta dintre axe variabila
Dupa modul de —[ ta
pretensionare cu distanta dintre axe constanta
Dupa raportul de { constant in trepte
transmitere variabil
continuu (variatoare)
— piele
Dupa materialul ~ bumbac
curelei i~ matase

. materiale plastice
Fig. 7.20. Clasificarea transmisiilor prin curele dupa diferite criterii.
Se executa in trei tipuri (STAS 1815-69):
Tipul 1 — curea confectionata 1n straturi paralele, fara invelis din cauciuc;
Tipul 2 — curea cu tesatura Infasurata, fara invelis de cauciuc;
Tipul 3 — curea confectionata cu tesatura infasurata si cu invelis de cauciuc.
Din figura 7.21 se observa ca unghiurile de infasurare £; si f2 au
valorile:

Bi=nty[rad]; (7.40)
B,=n+y[rad]. (7.41)

Unghiul ¥ dintre ramurile curelei se poate calcula din relatia:
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a. b.
Fig. 7.21. Elemente geometrice ale transmisiei la arbori paraleli:
a - transmisie deschisa, b - transmisie incrucisata.

+
sinL = DxD, ~L [rad]; (7.42)
2 2a 2
* D/+D
L300 DD, [grade]. (7.43)
V4 2a

La transmisii prin curele late si trapezoidale se recomanda 51> 120°
Lungimea curelei (lungimea primitiva la curele trapezoidale) este data de
relatia:

L=2a c0s§+ BR +BR, (7.44)
1 2

cosL = f1-sin? L =1-—| L], (7.45))

2 2 202

rezulta:
2
D,+D

L =2a+§(1)2 +Dl)+(24—]). (7.46)

a

Este de remarcat faptul ca in ecuatiile (7.40...7.46) semnul superior
este valabil pentru transmisie cu ramuri deschise, iar cel inferior pentru
cele cu ramuri incrucisate.

Transmiterea fortei utile Frde la roata conducatoare la roata condusa
se face prin frecarea dintre roti si curea. In acest scop cureaua este apasati
pe roti cu o anumitd fortd, printr-o intindere initiald. Astfel, inca de la
montaj, in fieca-re ramura a curelei apare forta Fo. In timpul functionarii
trebuie transmisa forta tangentiala utila Fr si ca urmare in ramura condusa,
va actiona F1= Fo-Fy/2 , iar in cea conducitoare fortele, Fa=Fo + Fy/2. Intre
fortele F2si F1(fig.7.21) exista relatia lui Euler:

F, = Fe"”, (7.47)
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in care u este coeficientul de frecare dintre roatd si curea, iar f-unghiul de
infasurare a curelei pe roata (in radiani). Astfel:

27,

F,=F,-F :F:’ (7.48)
C,P

T, =9550——[N-m], (7.49)

n

in care Cr este coeficientul de functionare (tab.7.2), iar P1 — puterea de
transmis, in kW.
Deci:
1 eﬂﬁ
F=F,—— F=F—— (7.50)

fe#ﬁ_l fe/lﬁ_l'

Eforturile unitare din ramurile curelei se obtin Tmpartind fortele
corespunzatoare la aria sectiunii curelei:
- efortul unitar initial din ramurile curelei, o, = —%;
s-b
. . . o K
- efortul unitar din ramura pasiva (condusd), o, = B ; (7.51)
S .

. . o= S F 2
- efortul unitar din ramura activa (conducatoare), o, = B ;
S .

. [ F / e”ﬂ -1
- efortul unitar dat de forta utila, o, =——=0
| R

Datorita infasurarii curelei pe roata, in ea apar solicitdri suplimentare
de incovoiere. Alungirea fibrei exterioare fata de cea medie este:

2

In ipoteza cd materialul curelei respecta legea lui Hooke efortul
unitar de incovoiere se calculeaza din:

AL:%{E(D+2S)—7I(D+2—2SH=E. (7.52)

TS

o-gS_p_2 _p 5 g3
L E(D+S) D+s D

(7.53)

Modulul de elasticitate longitudinal la incovoiere se da pentru
diferite materiale de executie a curelei in tabelul 7.2.

Se observa din relatia (7.53) ca eforturile unitare de incovoiere sunt
proportionale cu raportul s / D si de aceea se limiteaza s / D < 1/25 pentru
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curele clasice si s / D < 1/80...1/100 pentru curele compuse. Eforturile de

incovoiere sunt maxime pe roata micd si de aceea diametrul acesteia nu

poate cobori sub urmatoarele valori minime:
- pentru curele late clasice:

D, .. =(850...1200)3 £ [mm], (7.54)
n
- pentru curele compozite:

Dy, = (350...1000)3/ 2 [rm]. (7.55)
n

In timpul functionarii, datoriti
miscarii curelei pe o traiectorie curba, apar Fig. 7.22. Solicitarea
forte centrifuge, care solicitd la intindere Produsa de forta centrifuga.
curecaua. Forta centrifugd elementard produsd de miscare cu viteza
v=R-® aelementului de curea considerat omogen cu sectiunea 4 =s-b

lungimea Rda si greutate specifica ) (fig.7.22) va fi:
dF. =L Rda- ARw =L Rdav’. (7.56)
g g
Fortele AF., din capetele elementului de curea au suma

componentelor radiale egald cu dF:

JF r. Adav’
AF, =——-—= g y Ay (7.57)
2sin ¢ p g
2 2
Deci efortul unitar de intindere datorat fortelor centrifuge este:

AF, ‘' N
o =e_l zv—[—2:| (7.58)

A g 10 mm

Relatia aproximativi este dedusi pentru y =10 N /m’, g =10 m/ s’

si viteza perifericd introdusa in m/s . Efortul unitar total maxim din curea
(fig.7.23) si conditia de rezistentd sunt:

(o)

tot max = 0-2 + Gl + Gc = Gu uf

eﬂﬁ
1+Gi +0.<0,; (7.59)
e

|
e/tﬂ

o,=(c,—0,-0,) (7.60)



7. Transmisii mecanice 337

Rezistenta admisibild a curelei se poate stabili dupa doua principii
de calcul si anume:

- pe baza efortului unitar de rupere [c] = or /¢, In care ¢ este
coeficientul de siguranta, c=4...6,

- pe baza rezistentei la oboseald a materialului curelei determinata la
un anumit numar de cicluri de solicitari. Cureaua este supusa solicitarii de
oboseald deoarece eforturile unitare nu sunt constante in lungul curelei si
datoritd variatiei momentului motor si a celui rezistent. Incercarile
experimentale au aratat ca si pentru materialele curelelor exista o relatie de
rezistenta la oboseala si numarul de cicluri, asemanatoare cu curba Wohler
pentru otel, de tipul o? N, = const. cu deosebirea ca pentru curele curba nu

are tendintd asimptoticd. Cunoscéand rezistenta limitd o, pentru un numar

de cicluri de baza N, , pentru o solicitare o =0, , cureaua va rezista la

max. ’

un numar de cicluri N:

(o

max

q
N, = Nb( Tob j [cicluri], (7.61)

unde o, este datd de relatia (7.59), iar coeficientul g - in tabelul 7.2.

Pentru N»=107 cicluri, valori pentru oo se dau de asemene in tabelul 7.2.
Durabilitatea curelei este:

q
L= - N [Ow |1, (7.62)
3600/ 3600 | o,

in care f'este frecventa flexiunilor (indoirilor) ce se calculeaza cu relatia:
f:%-lm[l/s]. (7.63)

In relatia (7.63) s-a notat cu x — numarul de roti ai transmisiei, v este
viteza in m/s, iar L — lungimea curelei Tn mm.

Tabelul 7.2. Valori ale coeficientilor A,B si q ale lui ov» pentru
ov=1,8 N/mm?>.

Materialelul curelei A B q N /T;I;nzl
Piele 0,81 0,35 5 60...90
Cauciuc cu insertie din 0.70 5 60
bumbac ’ 2.8
Bumbac tesut 0,59 4.2 5 30...50
Bumbac cusut 0,65 4,9 5 30

Observatie: Pentru o, #1,8N / mm? valorile din tabel se inmultesc cu raportul c,/18.
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Se recomanda ca la curelele clasice din piele f <5 indoituri pe

secunda iar viteza perifericd maxima admisa este de 30 m/s pentru curelele
de calitate si de 15 m/s pentru curele de importantd secundara. Deoarece
efortul este diferit in cele 2 ramuri ale curelei se introduce coeficientul:

K,=—"——. (7.64)
1+[Gmax2]
O-maxl

Rezistenta admisibila la oboseald este:

KN, )

Utilizand aceastd metoda de calcul se determind rezistenta utila
asemanator ca si in relatia (7.60), folosind pentru oo valoarea determinata
cu relatia (7.65) st deci:

1

KN, ) -1

o,=|0,| —="—| —0,-0, ¢ . (7.66)
3600L, - f e’

Pe baza relatiei (7.60) si (7.66) se face dimensionarea curelei late,
conform metodei dc calcul prezentate in tabelul 7.3 [2].

Se da: puterea la roata conducatoare P1 [kW], turatia arborelui
conducator, ni [min’'], turatia arborelui condus, nz [min'], regimul de
lucru al transmisiei. Se alege: materialul curelei, tipul curelei, durata de
functionare.

Tabelul 7.3. Metoda de calcul a unei transmisii prin curele late.

Nr. Mirimea Simbol [Unit. de mis. Relatia
1 Coeficient de functionare Ce - Conform tabelului 7.4
Puterea de calcul la roata
2 conducatoare Pei kw F = Cf A
3 | Viteza unghiulard ) s o, = 7n, /30
P
4 Momentul devcalcul la Micy Nm Mt =9550-<!
roata conducatoare n
: 3 B
5 | Diametrul rotii motoare D, mm Dyin 2 (850...1200) 3—=
)
6 Rapqrtul de transmitere ; ) i=n /n,
nominal
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Nr. Mirimea Simbol [Unit. de mas. Relatia
. . D, =i-D, fara alunecare
7 Diametrul rotii conduse D, mm .
elastica
Coeficientul de alunecare
- <20
8 elastica 5 c<2%
Raportul de transimitere . i =D,/D(1-
9 ofectiv lof = of 2/ (1-5)
. . 7Dy
10 | Viteza curelei v m/s v= , V<V =30m/ s
60000
11 | Distanta dintre axe A mm 0,7(D; +D,) S A< 2Dy + D)
2
12 | Lungimea curelei L mm L= 2A+E(D2 +D) +M
2 44
360° D, FD,
: : B=nFy=1800z— .21
13 Unghlu! dF infasurare pe B, 0 1 pu 4
roata mica 0
B> B, =120
Frecventa indoirilor 1000v
! = < =
14 | curelei (pentru transmisii f s f=x L’ S = Jaa =3
cu doua roti x=2 indoituri /s
. . s s 1
15 | Grosimea efectiva s mm s=D|—| ,|—| =
16 | Rezistenta la rupere Sr N/mm? o, =25..30
17 }\/Iodulgl de elasticitate la E, Nt E. =50...90
incovoiere
18 | Coeficientul de siguranta c - c=4..6
. . o
19 Efort.ul unitar admisibil 5 Nmm? [G] _0r
referitor la rupere c
20 | Rezistenta la oboseala Sob N/mm? Vezi tabelul 7.2
21 [Numidrul de cicluri de bazd | N, - 10 cicluri
22 | Coeficient q - Vezi tabelul 7.2
B 2
23 | Coeficient de asimetrie K, - 7 |4 [ omax, !
+ [
o max,
1
24 Eff()rgtll uintalr) adm11§1b11 5 N [U] . K, -N, \a
referitor la oboseala 3600L, f
#=0,33+0,02v (partea cu
25 Coeficient de frecare m ) par)

pentru piele

#=0,22+0,12v (partea cu

carne)
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Nr. Mirimea Simbol [Unit. de mas. Relatia
Coeficientul et -1
26 . . e - &=
adimensional Hh
. 2 2
27 Efortul unltar. datorat 5. N2 o, = vy
fortelor centrifuge 10g 10
i N
23 ?fortul' unitar datogat 5 Nmm? . =E (_J
incovoierii pe roata D,
e -1
29 | Efortul unitar util Su N/mm? o,=(0,—0.-0;) 7
e 1
30 | Coeficientul Cy Cy - Conform tabelului 7.5
31 | Coeficientul C G - Conform tabelului 7.7
32 | Coeficientul Cp Cp - Cp =1-0.003(180-5))
33 | Coeficientul Cy Cy - C, =1.04-0.0004>
Efortul unitar util
34 | admisibil (referitor la oz N/mm? [0.]=CCC Cro,
rezistenta admisibild)
35 | Coeficientul 4 A - Conform tabelului 7.2
36 | Coeficientul B B - Conform tabelului 7.2
@opt — determinat
37 Coeficientul de incarcare p experimental sau
optim ot ) s
P wopt =A- B(Bj
Efortul unitar util 5 *
=2C,C,C,C
38 admisibil cu privire la g, | ™ WYz (2] 0% p v Pop %0
) ) 2000M
39 | Latimea efectiva b mm =T 1A
’ s- [Gu ]D,
. . bsoy,
40 | Efortul unitar de montaj 50 N/mm? O
41 | Forta d ' F N 20M
orta de monta R T
’ ! 0 s-[o, 1Dy
4y | Reactiunea radiala in F N F, = 2F, sin B
arbore 2
43 | Latimea rotii de curea B mm B ~1,16+(10...15)

Efortul unitar util admisibil necesar /o./ se calculeaza din efortul
unitar util cu coeficientii:

[O-u ] = COCiCﬁCvo-u b

(7.67)

in care: Cp este coeficientul ce {ine seama de constructia transmisiei (v.
tab. 7.5); Cr - coeficientul ce tine seama de modul de intindere a curelei
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(v. tab.7.7); Cp - coeficientul ce tine seama de influenta unghiului de
infasurare asupra capacitatii de tractiune (tab.7.6); Cy- coeficientul ce tine
seama de efectul vitezei reale fatd de viteza de 10 m/s la care se fac
incercarile pentru determinarea rezistentelor admisibile.

Tabelul 7.4. Valori ale coeficientului de functionare Cypentru curele late.

Nr. Masina actionata Cr
1 Masina de lucru fara socuri cu caracteristica de putere stabild 1,0...1,1
Pompe centrifuge, exhaustoare, centrifuge 1,1...1,2
3 Polizoare, masini de frezat, strunguri, benzi transportoare, 12,125
funiculare e
4 Masini de gaurit, mori de cereale, strunguri, masini frigorifice 1,25...1,35
5 | Actionari in grup, strunguri mari, masini pentru prelucrarea
. L . 1,35...1,45
lemnului, masini textile
6 | Roboteze, prese,compresoare cu piston, prese cu volant, masini
de trefilat, piese cu melc, mori cu tavalug, mori de ciment, 1,45...1,55
gatere, laminoare usoare
Rézboaie grele, mori cu bile, ciocane pneumatice, concasoare 1,55...2,00
8 Laminoare grele, masini cu grad de neuniformitate ridicat 1,55...2,00

Tabelul 7.5. Valori ale coeficientului Co pentru constructia transmisiei.

Linia centrelor inclinata fatd de orizontald cu un unghi mai mic de 60°| 1,0

Transmisii

. [Linia centrelor inclinata fatd de orizontald cu un unghi intre 60°...80° | 0,9
deschise :

Linia centrelor inclinata fatd de orizontald cu un unghi intre 80°...90° | 0,8

Transmisii

A . Cy se reduce corespunzator fiecarei pozitii cu 20%.
Incrucisate

Tabelul 7.6. Valori ale coeficientului Cgpentru unghiul de infasurare.

Unghiul de
infisurare | 220 | 210 | 200 | 190 | 180 | 170 | 160 | 150 | 140 | 130
in grade

Curele late | 1.20 |11,15 | 1,10 | 1,05 | 1,0 | 0,97 | 0,94 | 0,91 | 0,89 | 0,86

Curele

] = = = - 1,0 | 0,98 | 0,95 | 0,92 | 0,89 | 0,86
trapezoidale

Tabelul 7.7. Valori ale coeficientului C; pentru modul de intindere.

Transmisie cu curea tensionatd permanent sau automat prin distanta dintre axe 1
variabila
Transmisie cu curea tensionata cu rold de intindere actionata cu arc sau greutate | 1,25

Transmisii cu tensionare pe seama elasticitatii curelei (prin deplasarea | 0,8
motorului pe patine, cu rold de intindere actionatd cu angrenaj melc/roata
melcata)




342 Mecanica fina

Alunecarea elastica a curelei. Punct optim de functionare. Dupa
cum s-a aratat (7.48 si 7.49) 1n cele doud ramuri ale curelei fortele nu sunt
egale si deci deformatia elastica pe lungimea totald a ramurii conduca-
toare este diferita de cea a ramurii conduse. Pe roata conducatoare, efortul
unitar din curea scade de la valoarea o2 la inceputul infdsurarii la o1, la
desfasurarea de pe roata (7.51). Ca urmare, deformatia pe lungime a curelei
intre punctele A2-A41, (fig.7.23) corespunzator.

Admitand viteza periferica a rotii conducatoare constanta se observa
tendinta curelei de a ramane in urma rotii. Pentru roata condusa, efortul
unitar din curea creste de la valoarea o1 la 02 deformatia elastica pe
lungime a curelei intre punctele B1-Ba, creste, deci cureaua are tendinta de
a depdsi viteza rotii.

Experimental s-a aratat ca pe fiecare roata exista doud arce de cerc
distincte: 1 si f2 - zona de repaus relativ, de contact aderent, la care cele
2 viteze ale curelei si ale rotilor sunt egale; fun i fur - zona de alunecare
elastica unde ia nastere reactiunea de frecare viteza curelei este mai mica
decat cea a rotii conducatoare, respectiv mai mare decat cea a rotii
conduse. Deci, sensul miscarii relative de alunecare curea-roata este pe
arcul fan al rotii conducatoare de sens contrar, iar pe arcul S al rotii
conduse de acelasi sens, in raport cu v;. Marimile celor doua arce £ si ful
variaza cu incarcarea transmisiei intre doua situatii limitd; la mersul in gol
intregul arc de infasurare /=4, f1=0, iar la supraincarcare cand intregul
arc de infasurare =/, =0, apare fenomenul de patinare.

7.3. Transmisii prin lanturi

Elementul de tractiune al acestor transmisii, lantul, este alcatuit
dintr-o serie de piese identice ca forma si articulate intre ele, zalele, care
sunt confectionate din otel, alama sau bronz. Arborii sunt, de regula,
paraleli, miscarea transmitandu-se prin infasurarea i angrenarea lanturilor
cu rotile danturate special
si montate pe cei doi
arbori (fig.7.24,b).

Fata de transmisia
prin aderentd, transmisia
prin lant are urmatoarele
avantaje: evitd alunecarile
pe roti; necesitd unghiuri
mai mici de Infasurare
(deci si roti de diametru
mai mic); pot transmite

Fig. 7.23. Alunecarea elastica a curelei.
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sarcini mari. Dezavantajele transmisiei prin lanfuri sunt: zgomotul mare;
sensibilitatea la socuri, fiind, mai putin elastice decat curelele; uzura mare
in zona de articulatie a zalelor.

O clasificare a lanturilor se poate face in functie de modul in care
sunt construite. Tindnd seama de acest criteriu, pentru mecanica fina
prezintd importantd urmatoarele tipuri de lanturi:

- lanturile cu zale ovale sau dreptunghiulare (fig.7.24,a), la care zalele
sunt confectionate din sarma de alama sau bronz, prin indoirea si sudarea
sau lipirea capetelor;

- lanturile cu zale carlig (fig.7.24,b), la care zalele sunt prinse una de
alta prin indoirea lor in forma de carlig;

- lanturile articulate (fig.7.24,c), alcatuite dintr-o serie de placute
legate intre ele prin articulare cu ajutorul unor bolturi nituite la capete;

- lanturile patent (fig. 7.24, d), la care zalele sunt alcatuite din tabla
stantatd si care fac trecerea de la lanturile cu zale la cele articulate. O
constructie mai recentd de lanturi o reprezintd lanturile cu margele, care
sunt alcatuite, fie din bile metalice (de alama, otel inoxidabil, otel carbon,
otel Monel), legate intre ele prin piese din acelasi material (fig. 7.25, a),
fie curele cu margele.

Tensiunea initiald in acest tip de lant se mentine timp indelungat; ele
sunt si bune izolatoare -electrice. Rezistenta, precizia pasului si
durabilitatea lantului cu margele sunt, in schimb, mai mici decat la alte

o P

el e et SGC-G=-D)

a. b.
_l = P —
a m @’ C=CC—C——
“ — —]
c d.
S d
A L
| RN l,\ \/‘illl\/ /“l\l‘/J \4%&
DY 1 'V
/ /] e e )
wy | Y b, N
| A 2l L2
| L
e. f.

Fig. 7.24. Forme constructive de lanturi.
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tipuri de lanturi. Materialele si unele caracteristici mecanice pentru
lanturile din figura 7.25 sunt date in tabelul 7.8, iar pentru lanturile cu
margele in tabelul 7.9. Lanturile cu margele metalice se pot executa cu sau
fara sfarsit. In primul caz, au avantajul c@ se pot monta la lungimea dorita
chiar la locul de utilizare. Lanturile cu margele din mase plastice se
executd numai fara sfarsit.

Tabelul 7.8. Tipuri de lanturi si proprietdtile lor mecanice.

Diametrul Limita de Alungirea | Sarcinala 1%

Lantul sarmei rupere [V] la rupere alungire [/V]
[mm] [%]
Cu zale ovale,
dreptunghiulare 1,2 93 34 37
(alama)
Cu zale carlig 1,4
(el wial) 2.4 280...1200 19...20 100...500
Patent (alama) 460...930 15...16 170...175

La calculul fortelor transmisiilor prin lanturi, analog transmisiilor
prin aderentd, existd o ramura activa sau motoare $i o ramura condusa.
Forta periferica de transmis P se determind cu relatia:

p:%zsl_sz, (7.68)

1
unde: S1 1 52 sunt fortele din cele doud ramuri; 7;— momentul de torsiune;
D1 — diametrul mediu al rotii conducatoare.
Forta de intindere initiala Sy este, in general, mica, ea se datoreste,
indeosebi greutdtii ramurii conduse si se poate aprecia cu relatia:

Sy =k, -A-y, (7.68)

unde: Yy este

greutatea pe unitate
de lungime a lantului
(N/m); A — lungimea
ramurii  libere a
lantului (se ia egala,

p d aproximativ, cu
~Z. o distanta intre axe); kr
LLL — coeficient ce ia In

W considerare  pozitia

b transmisiei i sdgeata

Fig. 7.25. Lanturi cu mérgéle metalice si din material  f'= (0,01 ... 0,02) A.
plastic.
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Tabelul 7.9. Caracteristicile ale lanturilor cu margele.

. Diametrul Forta de rupere

Rialepan margelelor [mm] e prin ttractiuni [V]
2,352 + 0,050 2,972 + 0,025 68,03
Alama 3,175+ 0,076 4,216 £ 0,076 113,38
04,775 £ 0,102 6,096 £ 0,127 181,40
Otel inoxidabil 2,362 + 0,050 2,972 + 0,025 90,70
si 3,175+ 0,076 4,216 +0,076 204,08
aliaj Monel 4,775+ 0,102 6,096 £ 0,127 317,45
Materiale 0,97 +£ 0,02 1,15+ 0,03 68,03
plastice 1,22 + 0,03 1,64 £ 0,06 90,70

Ca valori pentru kr se recomanda:
- pentru transmisii In pozitie orizontala, kr = 6,
- pentru transmisii Inclinate cu 40° fata de orizontala, kr = 3;
- pentru transmisii verticale, kr= 1.

Forta centrifugd P. se poate determina cu relatia:

p=Ly (7.69)
g
Forta dinamica, consideratd numai pentru ramura activa, este:
2
n pyA
P~ 1L IN]|, 7.70
‘18-10° [V] (7.70)

unde: p este pasul lantului; n; — turatia rotii motoare.

Unitatile de masurd pentru diferiti factori sunt: 4 /m/; p [mm]; ¥
[N/m]; n [min']. Din relatia (7.70) se vede ci fortele dinamice devin
insemnate la turatii ridicate. Pentru turatii joase, domeniu In care se
recomanda Intrebuintarea lanturilor, fortele dinamice se pot neglija.

Cu acestea, forta totala s; din ramura activa va fi:

S, =P+§,+P, (7.71)

iar forta s2 din ramura condusa este:
S, =S,. (7.72)
Forta » de apasare pe arbore, la viteze mici si medii, se poate
considera R~S,+S,~(1..1,4)P si este sensibil mai micd decat la

transmisiile prin curele. Din cauza naturii complicate a fenomenelor de
frecare din transmisiile cu lant, randamentul 77 se apreciaza global; se
recomanda 77 = 0,96 ... 0,97. Calculul de rezistenta este adaptat la forma
lantului. Se tine seama de faptul cad scoaterea din functiune a lantului este
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cauzata, fie de uzura, fie de ruperea elementelor sale. Uzura contribuie la
marirea pasului lantului, iar desfacerea lanfului este provocata de ruperea
elementelor sau a legaturilor dintre acestea. La lanturile standardizate cu
zale, aprecierea ruperii se face global, prin sarcina de rupere, determinata
experimental pentru fiecare tip de lant si datd in cataloage. Eventual, se
poate face o verificare la tractiune, relatia de calcul fiind:

2
P= 2%0,, (7.73)

unde ¢ este diametrul sdrmei, iar o, — tensiunea de intindere. La lanturile

articulate, calculul la rezistentd se face, verificind-se tensiunile de
intindere in placute, de forfecare si incovoiere in bolturi, iar calculul la
uzurd, prin verificarea la presiunea de contact in articulatii. Notand cu z
numarul de placute cuprinse intre doua bolturi apropiate, relatiile de calcul
sunt urmatoarele:

- pentru presiunea de contact [GH] in articulatie:

P
o,=—"-<|o,|; 7.74
o= slo] (.74
- pentru intinderea in placute:
P

- pentru forfecarea boltului:

7, = X fdz <[z, ]: (7.76)
4

- pentru incovoierea boltului:
P' s
0, =——==< [0'[ ]
2-0.1d
In aceste relatii P’ reprezinti forta de calcul care se determini cu
relatia:

(7.77)

P’ = Pkk,k.k,, (7.78)
unde: ki este coeficientul ce ia in considerare caracterul sarcinii (k = 1
pentru sarcina uniformd, k; = 1,2...1,5, pentru sarcina variabild);

k> — coeficientul ce tine seama de inclinarea transmisiei fata de orizontala
(k2 =1, pentru transmisie nclinata la 60° si k2 = 1,25, pentru cele inclinate
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la peste 60°); k3 — coeficientul de calitate al lantului (k3 = 1, pentru lanturile
obignuite si k3=1,3...1,4, pentru cele de precizie ridicatd); k4 — coeficientul
de ungere (k4= 1, pentru ungerea prin picurare §i k4= 1,5, pentru ungerea
periodica). Eforturile unitare admisibile la 1intindere, forfecare si
incovoiere si tensiunea de contact se iau in functie de material, conform
normelor generale, coeficientul de siguranta adoptindu-se in raport de tipul
lantului si scopul transmisiei.

Pentru proiectare este necesar sa se determine principalele elemente
geometrice ale transmisiei prin lanturi. Intrucat pasul p este standardizat,
diametrul D = 2 R al cercului de constructie, care se obtine unind centrele
sectiunilor normale ale bolturilor, va fi dat (fig.7.26) de relatia:

p p
D= = , 7.79
180° (7.79)

z

sin @ i
— sin
2

unde unghiul o este dat de raportul: a =360 / z, z filnd numarul de zale
ale lantului.

Fig. 7.26. Determinarea elementelor geometrice ale lantului.

Admitind o infasurare circulard si tindnd seama de figura 7.26,
lungimea medie L a lantului va fi:

D,-D,)
L=2a+(D1+D2)+%. (7.80)

Daca se noteaza prin z1 si z2 numerele de dinti ale celor doua roti,

2 9
Z,—Z
L:2a+£(zl+zz)+wp—. (7.81)
2 2
Numarul z de zale din care se compune lantul este:
2
coL_ya vz (m-2) P (7.82)
p Pp 2 2 a

iar distanta a intre centrele de rotatie ale celor doua roti este:
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2 2
aP? (_j ,_Aatn) g j .83
4 2 2 27

Distanta a se alege, astfel, ca numarul z de zale sa fie intreg. Rotile
pentru lanturile cu zale ovale sau dreptunghiulare sunt asemanatoare cu rotile
dintate, de care se deosebesc prin profilul dintelui si prin latimea mai redusa.

InU 400 Rotile pentru
' lanturile cu margele pot fi

cu locasuri conice
(fig.7.27,a), cu locasuri
- semisferice alternante

(fig.7.27,b) sau cu locasuri
sferice (fig.7.27,¢). In toate
cazurile este posibild o
prelucrare relativ usoara.
Se pot confectiona si prin turnare sub presiune. Materialele rotilor pentru
lanturi sunt, de obicei, otelurile carbon de cementare, otelurile aliate,
aluminiul, alama, iar la transmiterea puterilor mici se pot utiliza si
materialele plastice stratificate.

Transmisiile cu margele functioneaza in general neunse. Lanfurile
metalice din mecanismele de precizie se ung Insa pentru a se micsora uzura
si pastra cat mai mult pasul lantului.

Fig. 7.27. Roti pentru lanturi cu margele.

7.4. Transmisii prin curele dintate

Elementul intermediar la aceste transmisii este cureaua dintata care
transmite migcarea prin angrenarea dintilor ei cu dintii rotilor. Transmisia
se utilizeaza la masinile de calcul si in constructia altor tipuri de aparate.

Curelele se executa din cauciucuri cloroprenice sau masa plastica
avand o insertie cu un modul de elasticitate ridicat, care poate fi cablu din
otel sau poliamida (nailon).

Calculul geometric, cinematic si de forti. in figura 7.28 este
reprezentatd o portiune de curea, unde prin 1 s-a notat stratul de cauciuc
care formeaza si dantura, iar prin 2 insertia de intarire.

| | / 3 |, |
© ] 7 ST TS " |
| . | 1 <

g p=mm A b

A
|
i
|
|
1

Fig. 7.28. Sectiune printr-o curea dintata.
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Fatd de curelele obisnuite prezintd avantajul unei functionari fara
alunecare si a unui randament mai ridicat, iar fata de transmisia cu lant au
avantajul ca functioneaza cu mai putin zgomot si sunt mai ieftine. Necesita
insa o precizie ridicatd de montaj, urmarindu-se sa se obtina abateri mici
de la paralelism.

Pentru mecanismele din aparate se utilizeaza curele de module
m=2,3mm. Principalele dimensiuni sunt date in tabelul 7.10.

Din punct de vedere geometric, cunoscandu-se modulul curelei, se
poate determina diametrul mediu D al dintilor rotii (fig.7.30):

D=m-z+gq, (7.84)
unde: z este numarul dintilor rotii; ¢ = (0,13 ... 0,17) mm — coeficient de

corectie care {ine seama de infasurarea poligonald a curelei. Se poate
dimensiona pe aceastd baza roata.

Tabelul 7.10. Principalele dimensiuni ale curelelor dintate din
mecanica find.

m[mm] | pfmm] | hfmm] | Himm] | bfmm] | 6[mm] | W[mm] | N [kW]
2 6,28 1,2 2 8,10 0,6 0,36 0,4
3 9,42 1,8 3 10,12 0,6 0,36 |04...1,1
4 12,56 2,4 4 12,15 1,0 0,65 | 1,1..3

Lungimea L a curelei masurata pe axa elementului de intarire, la o
transmisie fara rola de intindere, va fi:

2 2
L:2a+ﬁ—m(zl+zz)+m, (7.85)
2 4a

unde a este distanta dintre centrele celor doua roti, iar z1 si z2— numarul de
dinti ale rotilor. Pentru a se obtine distanta a proiectata, cu lungimile L
standartizate, se folosesc role de intindere, care maresc insa rezisenta la
miscare si accelereaza uzura (fig.7.29). Dacd se cunosc diametrele medii
D si Dz ale rotilor si distanta a dintre axele 0
acestora, lungimea curelei va fi datd de 7 7
urmatoare relatie:

D,-D
L=2a+2(D, +D2)+(2—1). (7.86)
2 4a

Lungimea astfel obtinuta va fi
rotunjita la valoarea:

L=mmz, (7.87)

unde z este numarul dintilor curelei, care

din motive de standardizare este luat caun F19- 7-29. Angrenarea curelei

dintate cu roata.
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multiplu de 5. Totodata,
la  proiectarea trans-
misiei trebuie  stabilit
modulul nominal, care in
mecanica find poate fi
lvat m = 2, 3, 4, 5 mm.
Numarul dintilor rotii
mici z1 trebuie luat, de
reguld, z, > 5 inraport cu

Fig. 7.30. Elementele geometrice ale transmisiei

cu curea dintata z1 se determind apoi si z2.

Distanta reala
dintre centrele rotilor la o transmisie simplad (fard rold de intindere), din
relatia (7.86), va fi:

4 :é[zL_ﬂ'(Dl +D2)]+%\/[2L—7Z(Dl +D2)]2 _8(D2 _Dl)z- (788)

Pasul pe, pe cercul exterior al rotii, se va determina in raport cu pasul
p pe cercul mediu, astfel:
p D D D-268 ( 25)
<L —— sau = ¢ = = 1-—, 7.89
PR N St et L (7.89)
unde: D. este diametrul cercului exterior al rotii; o= 0,5 W + a;
W - diametrul cablului din otel sau al piesei de legatura; a — grosimea
stratului din material plastic care face legatura danturii cu cablul din otel.
| Prelucrarea dintilor rotilor se

k—]_/\ \FI face similar rotilor dintate

| cilindrice. cu  dinti  drepti,
|

| /

777

De/2 | Y frontale (fig. 7.31), astfel ca sa fie

D2 ' impiedicatda eventuala alunecare

IFig. 7.31. Schema de constructie a laterala a curelei. Discurile sunt

unei roti pentru curele dintate. prinse cu suruburi sau nituite.

Tehnologic, rotile dintate se pot confectiona din metale prin turnare sub

presiune sau din mase plastice prin injectare.

Sarcina care poate fi transmisa de cureaua dintatd este limitata de pre-

siunea dintre dintii acesteia si dintii rotilor. Se considera o presiune admisibila
pa=0,5...1,5[N/mm?], valorile adoptate scdzand cu cresterea turatiei, [2].

utilizindu-se metoda rularii, astfel

|
|
1
s

[
[ ca profilul in evolventd corespunde
m | o . .
+ cu cel al dintilor curelei. Rotile
—l—/ | pentru  curelele  dintate  se
& \lN bordureaza cu discuri pe fetele
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8. ANGRENAJE
8.1. Generalitati. Clasificare

Angrenajele sunt mecanisme formate din doud sau mai multe roti
dintate, una antrenandu-le pe celelalte prin actiunea dintilor aflati succesiv
in contact. Rotile dintate sunt organe de masini, care au la periferia lor dinti
dispusi in mod regulat pe suprafete teoretice, numite suprafete de revolutie.

Procesul continuu de contact intre dintii rotilor conjugate ale unui
angrenaj, in vederea asigurdrii miscdrii neintrerupte a celor doud roti
dintate, se numeste angrenare.

Raspandirea largd a angrenajelor este justificatd de capacitatea de
realizare a unui raport de transmitere constant, de posibilitatea de obtinere
a unei game foarte largi de rapoarte de transmitere cu viteze si puteri
diferite (de 1a 0,0001 kW la 10000 kW), siguranta in exploatare, randament
ridicat, gabarit relativ redus si durata de functionare indelungata.

Pe langa aceste avantaje angrenajele prezinta o serie de dezavantaje,
cum ar fi:

- necesitd precizie ridicatd de executie;

- produc zgomot in timpul functiondrii, mai ales la viteze mari;

- constructia si controlul rotilor necesita utilaje, scule si instrumente
speciale;

- nu se poate realiza orice raport de transmitere.

Clasificarea rotilor dintate se face dupa mai multe criterii, si anume:

a) dupa pozitia relativa a axelor geometrice ale celor doua roti:

- angrenaje cu axe paralele (angrenaje cilindrice, fig.8.1);

- angrenaje cu axe concurente in plan (angrenaje conice, fig.8.2);

- angrenaje cu axe concurente in spatiu (angrenaje elicoidale,
melcate si hipoide, fig.8.3).

Fig. 8.1. Angrenaje cu axe paralele.
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Fig. 8.3. Angrenaje cu axe incrucisate.

Angrenajele cu axe concurente in spatiu realizeaza transmiterea
migcdrilor intre doi arbori cu axele incrucisate in spatiu. Teoretic, In acest
caz rezultd angrenajul hiperboloidal, care este format din doud roti cu
dantura dispusa pe suprafetele a doi hiperboloizi de rotatie, tangenti intre
el dupa dreapta generatoare comuna (fig.8.4). Acest angrenaj are o
distanta, in spatiu, intre axe (numitd si dezaxare) si un unghi intre axe 2.

Angrenaj
hipoid

Angrenaj cilindric
elicoidal

Fig. 8.4.

Prin particularizari, din
angrenajul hiperboloidal se pot obtine
toate celelalte tipuri de angrenaje.
Astfel, angrenajul elicoidal se obtine
prin utilizarea portiunii simetrice de la
mijlocul hiperboloizilor, iar
angrenajul cu melc cilindric se obtine
dacd suprafata uneia din rotile
hiperboloidale se aproximeaza ca
cilindrica. Prin transformarea
ambelor roti hiperboloidale in roti
cilindrice, rezultd angrenajul cilindric
elicoidal.
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Daca se utilizeaza portiunile de la capetele hiperboloizilor si se
inlocuiesc suprafetele hiperboloidale cu suprafete conice, se realizeaza
angrenajul pseudo conic (hipoid) sau angrenajul spiroid.

Daca distanta dintre axe, a = 0 si unghiul dintre axe 2’ # 0, angrenajul cu
axe incrucisate devine angrenaj conic cu axe concurente in plan, suprafetele
hiperboloidale transformandu-se in suprafete conice. Pentru a # 0; 62 =0 se
obtine angrenajul paralel cilindric cu suprafetele de rostogolire cilindrice.

La toate angrenajele cu axe concurente la care se aproximeaza
suprafetele de rostogolire hiperboloidale cu conuri sau cilindri, teoretic,
contactul liniar devine punctiform, ceea ce aduce dupa sine o capacitate
portanta redusa.

b) dupa forma dintilor:

- dinti drepti (fig.8.1,a), (fig.8.2,a);

- dinti Inclinati (fig.8.1,b), (fig.8.2,b);

- dinti curbi (fig.8.3).

c¢) dupa pozitia relativa a suprafetelor de rostogolire:
- angrenare exterioara (fig.8.1,a,b,d);

- angrenare interioara (fig.8.1,c).

d) dupa profilul dintilor:

- 1n evolvents;

- in cicloida;

- 1n arc de cerc (danturd Novikov).

e) dupd modul de miscare a axelor geometrice:

- angrenaje cu axe fixe;

- angrenaje cu axe mobile: planetare sau diferentiale.

8.2. Geneza mini- i micro transmisiilor cu roti dintate

Scurt istoric al mini- si micro-angrenajelor. Micro-transmisiile
mecanice ordinare se utilizeaza, in special, atunci cand sunt necesare
rapoarte de transmitere relativ mici. Noile domenii, care se dezvolta
vertiginos — nanotehnologiile, biomedicina etc., necesitd diverse scule
automatizate, care, In mare parte, incorporeaza: diverse tipuri de roti
dintate; diverse cleste si pensete; motoare - liniare si rotative; relee si
intrerupatoare; supape si pompe de echipamente optice (lentile de switch-
uri, oglinzi, obloane, modulatoare de faza, filtre, repartitoare ghid de unda,
zavoare si mecanisme de aliniere fibre). In continuare se prezinti cele mai
importante realizari.

1. Rezultate incredibile au obtinut cercetatorii de la Sandia National
Laboratories, SUA [25], care au elaborat o gama larga de diverse MEMS
cu dimensiuni foarte mici. In fig.8.5,a este prezentat un microtren format
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C. d.
Fig. 8.5. Micro transmisii cu roti dintate cilindrice elaborate de Sandia
National Laboratories, SUA.

din roti dintate, cele mai mici avand diametrul de 25 gm. Componentele
sunt de ordinul micronilor, avand o geometrie complicata. In fig.8.5,b este
prezentatd o transmisie cu roti dintate cilindrice. Pinionul din coltul drept
de jos antreneazi aceastd transmisie cu raportul de transmitere 1:10. In
fig.8.5,c este redat un fixator cu roti dintate de dimensiuni foarte mici,
pentru a fixa diverse scule in plan. In fig.8.5.d este prezentat un tren
constituit din sase roti dintate cu diametrul de 50 wm, care asigurd
transmiterea miscarilor de rotatie de pana la 250000 min™.

2. Un alt reprezentant important din domeniul tehnologiilor avansate
de producere a MSEM este Compania Microfabrica Inc. din Santa Clara,
California, SUA [25]. Ea a creat un numar important de noi aplicatii In
diverse  industrii, incluzand dispozitivele medicale, testarea
semiconductorilor si sistemele aerospatiale. Potentialul uman si
domeniul preciziei extra inalte a componentelor, subansamblurilor si
micromasinilor 3D. In fig. 8.6,a este prezentat brand-ul Companiei — un
subansamblu cu un tren compus din cinci roti dintate cilindrice, cu
dimensiunile sub 500 um fiecare. Un alt produs caracteristic al Companiei
este un comutator cu trei cai, care include o transmisie cu cremaliera
(fig.8.6,b). Dimensiunea rotii dintate este de 500 um. Un alt domeniu de
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preocupiri ale firmei este cel al micro-senzorilor. In fig.8.6,c este prezentat
un micro-senzor de fluid, care include doua roti dintate cilindrice cu profil
cicloidal al dintilor, care au diametrul de 500 um. Utilizari deosebit de largi
in diverse domenii au microsistemele cu elemente de inmagazinare a
energiei. In fig.8.6,d este prezentat un astfel de sistem, care include un set
de roti dintate si un mecanism cu clichet, care ITnmagazineaza energia
mecanicd a unei spirale Arhimede. Mecanismele din domeniul utilajelor
din industria usoarad se caracterizeaza prin complexitatea lor. De reguld,
este necesard incorporarea unui numar relativ mare de componente in
spatii limitate. In fig.8.6,e este redat un dispozitiv de tesut, care include o
serie de roti dintate cu dimensiuni diametrale sub 1 mm.

Fig. 8.6. Micro-mecanism de actionare.
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3. Constructia automobilelor este un domeniu foarte important, care
a stimulat dezvoltarea teoriei si tehnologiei de prelucrare a mini
angrenajelor. Pentru transmiterea miscarii de rotatie de la motor spre
puntea motoare s-a revenit asupra unei idei mai vechi — cea a lui Schott din
1664, privind cuplajul articulat, cunoscut astdazi sub denumirea de
articulatie Hooke, fiind modernizata si descrise proprietatile de baza de
catre Robert Hooke [4]. Astazi automobilul modern inglobeaza un numar
mare de mecanisme de actionare cu angrenaje cinematice cu diferita
destinatie functionald.

Un factor deosebit de important pentru valorificarea pe scara larga a
angrenajelor a fost elaborarea geometriei angrenajelor, bazata pe utilizarea
diferitor curbe la descrierea profilului dintilor. Un rol hotdrator in
geometria angrenajelor 1-a avut cicloida, utilizatd pentru prima data de
Galileo Galilei. Fizicianul olandez Huygens a formulat procedeul de
generare a cicloidei si a introdus notiunea de evolventd (1673) [5].
Fondatorii geometriei moderne a danturii angrenajelor au fost Phillipe de
la Hire (1640-1768), Camus (1690-1768) si Leonard Euler.

Mini transmisii mecanice. Transmisii ordinare. in multe cazuri in
mecanica find se utilizeazd trenuri formate din roti dintate cilindrice.
Avantajele acestor transmisii sunt: simplitatea tehnologica de fabricare a
rotilor dintate; randament mecanic destul de nalt (77 =0,96...0,99) si o
capacitate portanti relativ mare. Insa dezavantajele transmisiilor ordinare
la utilizarea lor ca transmisii cinematice, unde este necesar un raport de
transmitere mare, sunt numarul mare de trepte si elemente de angrenare,
fapt care duce la marirea gabaritelor transmisiei si la cresterea pretului de
cost. Raportul de
transmitere in acest
caz se determind cu
relatia:

unde z, z,, ..., z, sunt
numerele de dinti ai
rotilor dintate.

In fig.8.7 se
prezinta o schema
tipicd a unei mini

Fig. 8.7. Transmisie ordinara cu roti dintate ... .
cilindrice (i =2400). transmisit — cu ol
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dintate in mai multe trepte cu raport de transmitere i = 2400. Din acest
motiv in ultimul timp transmisiile ordinare sunt inlocuite cu transmisii
cinematice planetare cu roti dintate cilindrice, care poseda parametri
functionali mai ridicati (v. cap. 9).

In fig. 8.8 se prezinti o gama de reductoare cu roti dintate cilindrice
cu diferitd amplasare spatiald a arborilor, de asemenea, o gama de roti
dintate obtinute prin turnare din masa plastica.

]
y

-

a. b.
Fig. 8.8. Mini-reductoare cu roti dintate cilindrice.

8.3. Tehnologii de fabricare a rotilor dintate de dimensiuni mici
8.3.1. Fabricarea rotilor dintate din mase plastice

Elaborarea unei transmisii cu roti dintate din mase plastice fiabila in
exploatare, este posibila numai in cazul in care sunt respectate toate
particularitatile constructiv-cinematice ale angrenajului si, in special, luate
in calcul proprietdtile fizico-mecanice si tehnologice ale materialelor
rotilor dintate.

Rezistenta si durabilitatea functionarii angrenajului depind de
materialul utilizat, de dimensiunile rotilor dintate, de precizia executarii
acestora si de alti factori. La fabricarea rotilor dintate prin turnare din mase
plastice un rol important are alegerea corecta a constructiei rotii dintate,
care trebuie sa corespunda cerintelor de tehnologicitate, de economisire a
materialului, de micsorare a costului de fabricatie.

In baza analizei conditiilor de exploatare a transmisiei se elaboreaza
constructia rotilor dintate, se alege materialul polimer cu considerarea
proprietatilor privind flexibilitatea, termoconductibilitatea, rezistenta
mecanicd, si dependenta acesteia de temperaturd si viteza de incarcare,
relaxarea sarcinii etc. In constructia rotii dintate trebuie s fie respectati
omogenitatea sectiunilor si grosimea peretilor pentru ca diferenta dintre
dimensiunile maxime si minime sd nu depdseascd 25 — 30 %. Pentru a
asigura formarea rotilor de calitate este importanta alegerea schemelor
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rationale ale sistemelor de turnare cu distribuirea corectd a punctelor de
injectie. Pe 1anga aceasta trebuie respectat principiul umplerii succesive a
formei cu topiturd de polimer, incepand cu sectiunile de dimensiuni mari.

La scoaterea din forme a rotilor dintate cu grosimea mica a peretilor
exista riscul deformarii lor. Pentru inldturarea acesteia, in discul rotii se
prevad nervuri de rigiditate, cu grosimi uniforme si inclindri tehnologice.
Pe langa aceasta trebuie de avut in vedere, cad la un numar mic de nervuri
de rigiditate pot aparea poligonalitati pe coroana dintatd, fiindca contractia
radiald a sectoarelor danturii rotilor, unde sunt amplasate nervurile de
rigiditate, diferd de sectoarele unde lipsesc.

Criteriile de alegere a materialului. Nivelul sarcinii din angrenaj
este cel mai important criteriu la alegerea materialului, de care depinde
limita capacitatii portante a rotilor angrenate. Sarcina inalta conditioneaza
alegerea maselor plastice dure si rigide, in particular, termoplastele armate.
La majorarea vitezelor rotilor angrenate are loc cresterea caldurii degajate
in zona de contact si diminuarea capacitatii portante a angrenajului.
Criteriile de bazd ale alegerii materialului pentru roti dintate sunt
temperatura admisibila la exploatarea de lunga durata si termorezistenta.
La sarcini mici si viteze unghiulare mari urmeaza de asteptat un nivel de
zgomot si vibratii mai ridicat. In acest caz este necesar de utilizat materiale
cu proprietati inalte de amortizare, in special, recomandate pentru
transmisiile solicitate cu sarcind de soc.

Caracteristicile functionale ale transmisiei in mare parte depind si de
proprietitile de ungere a lubrifiantului. In cazul utilizarii lubrifiantilor se
ia in consideratie actiunea acestora asupra proprietatilor reologice ale
materialului. Deformatiile posibile ale rotilor dintate influenteaza negativ
asupra preciziei cinematice a transmisiei, de aceea este nevoie de
determinat deformatiile limit. In afara de aceasta, trebuie de tinut cont de
influenta asupra rezistentei materialului a substantelor chimice active
provocatoare de microfisuri si tensiuni remanente in stratul superficial al
suprafetelor active, care intensifica procesul de deteriorare a acestora.

8.3.2. Fabricarea rotilor dintate din pulberi metalici

Metalurgia pulberilor s-a dezvoltat foarte intens in ultimele decenii,
atat din punct de vedere tehnologic cat si ca activitate industriala.
Actualmente nu exista nici o ramura a tehnicii moderne care sa nu profite
din plin de avantajele metalurgiei pulberilor. In p.1.5.3 se prezinti
principiile generale ale tehnologiilor pulberilor.

Metalurgia pulberilor permite realizarea mai completa a tendintelor
moderne de productie - fabricarea in masd, consum relativ mic de energie
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la fabricarea pieselor de inaltd calitate, utilizarea materialului initial fara
pierderi, automatizarea, introducerea controlului static al calitatii.

De exemplu, la fabricarea rotilor dintate din pulberi metalici
coeficientul de utilizare a materialului este de 95%, consumul energetic —
29 Mj/kg, iar la piesele turnate acesti indici au valorile de 90% si 30...38
Mj/kg, iar dupd prelucrarea mecanica - 40...50% si, respectiv, 66...82
Mj/kg [25]).

Domeniile de utilizare a rotilor dintate obtinute din pulberi metalici
variaza de la dispozitive de actionare cinematice si de putere cu destinatie
generala si speciald pana la dispozitive pentru transmiterea miscarii in
spatii ermetice in tehnica chimica, atomicd si cosmica, transmisii
hidraulice etc. De aceea si pulberii metalici cu caracteristicile necesare
pentru fabricarea si exploatarea pieselor angrenajelor se va alege atat in
functie de conditiile de exploatare cat si de particularitdtile acestor domenii
(medii agresive, vid, frecare fara ungere s.a.).

Alegerea pulberilor metalici. Pentru fabricarea rotilor dintate cu
destinatie generala se utilizeaza pulberi metalice slab aliate, obtinute prin
metode mecanice de pulverizare cu apa sau ulei, inclusiv prin metode
chimice de reducere (prin recoacere de difuzie). Pulberea metalica de
marca PJV 2.160.24 (GOST 9849-86) obtinuta prin incalzire in atmosfera
de reducere cu carbon solid (recoacere de difuzie) este analog pulberii
elvetiene NC 100.24 din grupa de pulberi ,,Distaloy” a firmei ,,Hoganas”,
care are caracteristicile o = 580...750 MPa, 180...200 HV. Acesti pulberi
se vor utiliza pentru executarea rotilor dintate de configuratie complicata
si puritate Tnaltd, in special, in cazurile cand piesele sunt supuse unui
tratament de imbibare cu ulei sau lubrifianti solizi [25].

8.4. Angrenaje cilindrice
8.4.1. Generalitati. Clasificare. Notiuni fundamentale

Principiul de functionare al transmisiei cu roti dintate se bazeaza pe
angrenarea perechilor de roti dintate. Toate notiunile si parametrii, care se
referd la geometria si cinematica transmisiilor cu roti dintate, sunt
standardizate. Standardele stabilesc termenii, notatiile si metodele de
calcul ale parametrilor geometrici. Cea mica din perechea de roti dintate
se numeste pinion, iar cea mare — roatd. Parametrilor pinionului 11 se
atribuie indicele 1, parametrilor rofii — 2.

z; $1 z, —numarul de dinti ai pinionului si rotii;

p —pasul circular pe cercul de divizare, mm;

a — unghiul de angrenare, conform standardului o = 20°;
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m — modulul angrenarii, definit ca raportul dintre p/z, mm. Valorile
modulului sunt standardizate in gama de la 0,05 pana la 2 mm.

a. b. C.
Fig. 8.9. Angrenaje cu roti dintate cilindrice.

Avantajele transmisiilor cu roti dintate:

- capacitate portanta inalta si, ca urmare, gabarite mici;

- fiabilitate si o durata inaltd de functionare (practic nelimitata);

- randament Tnalt (0,97...0,98 la o treapta);

- raport de transmitere constant (lipsa glisarii);

- posibilitatea utilizdrii intr-o gama larga de viteze, de putere si
rapoarte de transmitere (pana la cateva sute).

Dezavantaje:

- cerinte inalte fata de precizia de fabricare;
- zgomot la viteze mari;
- rigiditate inaltd, care nu permite compensarea sarcinilor dinamice.

Transmisiile cu roti dintate cilindrice sunt cele mai raspandite, ca
fiind mai simple in fabricare si exploatare, mai fiabile si de gabarite mici.
Celelalte transmisii se utilizeaza in acele cazuri, cand aceasta este necesar
conform conditiilor de aranjare a masinii.

Dantura rotilor dintate, care este partea lor principald de lucru, poate
avea: dinti drepti, a caror directie este paraleld cu generatoarea rotii
(fig.8.9), inclinati sub un anumit unghi fatd de generatoare (fig.8.1,b) si
curbi, formati dintr-un arc de cerc, cicloida, evolventa etc.

Contactul dintre dintii rotilor poate fi exterior, cand sensul de rotatie
se schimba (fig.8.9,a), sau interior, cdnd sensul de rotatie raimane acelasi
(fig.8.9,b). Pentru precizarea acestui fapt se obisnuieste, uneori, ca, 1n
cazul contactului exterior, raportul de transmitere sa se noteze cu semnul
minus, iar in cazul contactului interior — cu semnul plus.

8.4.2. Elemente geometrice ale danturii

Cea mai importantd parte a rotilor dintate este, desigur, dantura
acestora, prin care se transmite si transformd miscarea. Principalele
elemente geometrice ale danturii si relatiile fundamentale dintre ele se vor
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0, stabili pentru rotile dintate
cilindrice cu dinti drepti,
urmand sd se  faca
completarile necesare la
fiecare din celelalte tipuri de
roti. Definirea amanuntita a
elementelor geometrice ale
rotilor dintate este prezentata
in standardele specializate.

Se va examina o
portiune dintr-o roata dintata

Fig. 8.10. Elementele geometrice principale  cilindrica, avand dantura

ale rotilor dintate. exterioara (fig. 8.10). Cercul

cu raza R si cercul corespunzator al rotii pereche, reprezentand cercul de

frictiune, care, rostogolindu-se fard alunecare peste cercul celeilalte roti

poate inlocui angrenajul cu o transmisie cilindricd prin frictiune, se
numeste cerc de rostogolire.

Portiunea ABCD dintr-un dinte, exterioara cilindrului de rostogolire, se
numeste capul dintelui, iar porttunea CDEF, interioard cilindrului de
rostogolire, se numeste piciorul dintelui. Cercul cu raza Ra, care delimiteaza
spre exterior dintele, este cercul de varf (exterior), iar cel cu raza Ry, care-l
delimiteazd spre interior, se numeste cerc de picior (interior). Distanta A,
madsurata radial, dintre cele doud cercuri se numeste indltimea dintelui si este:

h=h,+h,, (8.2)

Capul dintelui |Flancul dintelui
B —

unde /. este ndltimea capului, iar 4y — indltimea piciorului dintelui.

Suprafetele reprezentate prin curbele AE si BF, care delimiteaza
dintele lateral, se numesc flancurile (sting si drept) dintelui, iar, in
sectiune, curbele AE si BF se numesc profilurile dintelui.

Arcul masurat pe unul din cercurile cu centrul in O, intre doua
puncte identice de pe doi dinti consecutivi, reprezintd pasul pe cercul
respectiv si se noteaza cu p. Dacd se noteaza prin z numarul de dinti ai rotii
si cu d diametrul cercului, se poate scrie:

= (8.3)

z

Latimea dintelui se noteaza prin sq, iar largimea golului dintre dinti prin
Sg, deci p = sq + sg. Cercul, pe care pasul, este egal cu pasul de referintd sau
normalizat se numeste cerc de divizare, iar diametrul sdu se noteaza prin d.
Pentru a introduce in calcule, in locul pasului (marime incomensurabild),
numere Intregi se foloseste notiunea de modul de angrenare
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- d
! m=L=2 (8.4)
Tz
care se mai numeste si pas
diametral, deoarece rezulta
a. b. din Tmpdrtirea diametrului
Fig. 8.11. Jocurile de flanc si de picior. cercului de divizare la

numarul de dinti. Modulul este 0 marime comensurabild, standardizata.
Doua roti angreneaza dacd au acelasi pas, deci si acelasi modul.

Dintre elementele geometrice mai importante, mai trebuie mentionat
jocul de flanc, ca distanta intre flancurile a doi dinti care nu transmit efort
(fig.8.11,a) si jocul de picior, ca distantd intre varful unei roti si cercul de
picior al rotii conjugate (fig.8.11,b).

Teorema de baza a angrenarii. Pentru asigurarea angrenajului
continuu, a doud roti dintate cu un raport de transmitere constant, este
necesar ca curbele de profil, care marginesc dintii conjugati sa corespunda
legii fundamentale a angrendrii (Teorema Willis), care spune:

Profilurile conjugate ale dintilor rotilor dintate trebuie astfel
construite incdt in timpul angrenarii normala lor comuna in punctele
succesive de contact sa treaca prin polul angrenarii.

Pentru demonstrarea teoremei formulate este necesar de studiat doua

corpuri aflate in contact, care se rotesc cu vitezele unghiulare constante o, @»
in jurul centrelor de rotatie O, O (fig.8.12,a). Distanta dintre axe a,=0,0:.

@y Wy @y

a. b. C.
Fig. 8.12. Legea fundamentala a angrenarii.
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Corpurile 1 si 2 angreneaza in punctul de contact C. Pentru
transmiterea fortelor de presiune de la un corp la altul, in punctul de contact
C trebuie sa existe o normald comuna NN a curbelor profilurilor, care
angreneaza. Aceasta normald intersecteaza linia centrelor de rotire 0102
in punctul P — polul de angrenare.

Coboram perpendicularele 04 si O,B din centrele de rotire pe
normala NN, iar prin p. P ducem doui arce de cerc cu razele r si r2. In
conformitate cu legea miscarii circulare, vectorii vitezelor p. C al
elementelor 1 si 2 sunt perpendiculari pe razele duse din punctul de rotire
pana la punctul de contact, si egale ca modul (fig.8.12,b):

v,=ao,-0C,

8.5
v, =o,-0,C, (8.5)

unde O,C si O,C sunt distantele de la punctul de contact C pana la cele
doua centre de rotatie.

Descompunand imaginar acesti doi vectori dupa normala NN si
tangenta 77 in punctul de contact C se obtin componentele normale vy si
Vam, Care se vor numi viteze normale de contact, si componentele tangentiale
Vva §1 Vg, care se vor numi viteze tangentiale de contact (fig.8.12,c). Este cert
faptul ca pentru asigurarea angrenajului permanent intre doud corpuri este
necesar sa se respecte conditia: vy = vy, In caz contrar, primul corp ar trebui
sd intre in corpul doi sau sa ramana in urma acestuia.

In acelasi timp, este clar ci si vitezele absolute v, si v; ale p. 4 si B
sunt orientate pe normala NN si trebuie sa fie egale cu vitezele normale de
contact: v4 = vw = Va» = Vp, In caz contrar, ar trebui sa se modifice
dimensiunile corpurilor ce intra in contact.

Luand in consideratie asemanarea triunghiurilor AO,P si BO,P si in

conformitate cu relatia de mai sus, vom avea:
v,=m,-40,=v, =0, -BO, < o,/ ®, = B0,/ A0, (8.6)

asa cum BO/AO, = PO,/PO, , vom avea: m/@. = r»/r acest raport se
numeste raport de transmitere si se noteaza cu i.

Din cele expuse mai sus reiese ca pentru asigurarea unui raport de
transmitere constant i = /@, = const., punctul P, numit polul angrenarii,
trebuie sa-si pastreze pozitia neschimbata (fixd) pe linia centrelor de rotire
si sd Tmparta distanta dintre axe a. in raportul 7,/r,. Traiectoria punctelor
succesive de contact dintre profilurile dintilor se numeste linie de
angrenare.

Chiar daca raportul de transmitere se mentine constant, deci componen-
tele normale ale vitezelor sunt egale, componentele tangentiale sunt diferite:
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vrl # vr2 4

cu exceptia polului P al angrenajului unde sunt egale. Diferenta dintre
valorile acestor componente creste cu departarea punctului de contact C de
polul de angrenare P.

8.4.3. Curbe folosite pentru profilul dintilor

Cerinte 1naintate cdtre curbele pentru angrenajele rotilor dintate:

- Satisfacerea cerintelor legii fundamentale a angrendrii printr-o
constructie cit mai simpla;

- tehnologie simpla de realizare;

- capacitate portanta ridicata;

- asigurarea interschimbabilitatii;

- sensibilitate redusa la erorile de executie si montaj.

Cu toate ca teoria oferd o infinitate de curbe pentru profilul dintilor
conjugati, in realitate, datoritd cerintelor mentionate mai sus, avem doar
cateva tipuri de curbe utilizate in constructia de masini pentru profilul
dintilor angrenajelor. Dintre acestea pot fi mentionate:

- curbe evolventice (fig.8.14);
- curbe circulare;
- curbe epicicloidale si hipocicloidale (fig.8.13);

Epicicloida este descrisa de un punct al unui cerc numit ruleta care se
rostogoleste fard alunecare pe partea exterioard a unui cerc de baza, iar
hipocicloida este descrisda de un punct al unui cerc numit ruletd care se
rostogoleste fara alunecare pe partea interioard a unui cerc de baza (fig.8.13).
Rulets Evolventa este descrisd de un
punct al wunei drepte care se
rostogoleste fara alunecare pe un
cerc de baza (fig.8.14).

Dintre curbele ciclice,
evolventa satisface cel mai complet
cerintele mentionate mai sus si de
aceea se foloseste, cel mai frecvent,
in constructia profilurilor dintilor
rotilor dintate.

Pentru reprezentarea grafica a
evolventei (se va intelege de aici
inainte, Tn mod limitativ, prin
evolventa, numai evolventa
cercului), se Tmparte cercul de baza

Fig. 8.13. Curbe epicicloidale si (fig.8.14) intr-un numdar de arce
hipocicloidale.

Cercul de baza

Epicicloida
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egale, prin punctele 1, 2’, ... Se duc tangente la cerc in aceste puncte si
se iau pe ele segmentele: 1'l = arc P1; 22 = arc P2; 3'3 = arc P3,...
Intrucat dreapta generatoare se rostogoleste fira alunecare pe cercul de
baza, punctele 1', 2', 3"... obtinute, apartin evolventei, care se traseaza
prin unirea lor.

Dreapta de \
rostogolire

Cecu/ de baza
(evoluta)

Evolventa nr.1

\Evolventa nr.2 )

10°

Fig. 8.14. Realizarea evolventei.

Din constructia evolventei rezulta cd ea se caracterizeaza prin aceea
ca: nu are puncte in interiorul cercului de baza (punctul ei initial este chiar
pe acest cerc); normala in orice punct, fiind tocmai dreapta care o
genereaza, este tangenta la cercul peste care se rostogoleste, adica la cercul
de baza; centrul de curbura in orice punct al ei se afla pe cercul de baza;
raza de curburd in orice punct este egald cu lungimea arcului peste care se
rostogoleste segmentul de dreapta, care reprezinta raza de curbura. Acestea
stau la baza stabilirii ecuatiilor parametrice, in coordonate polare si
carteziene, ale evolventei.

Formarea danturii cu ajutorul evolventei: Curba evolventa,
teoretic nelimitatd la un capat, pentru formarea flancului dintelui se
limiteaza printr-o suprafatd exterioara, care este suprafata cilindrului de
strunjire, reprezentatd prin cercul exterior. Astfel, flancul evolventic este
cuprins intre originea evolventei, situata pe cercul de bazd si suprafata
reprezentatd prin cercul exterior (fig.8.15).

Parametrii de baza:
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1. Unghiul de presiune «, care
aflandu-se in polul de angrenare P,
se numeste unghi de angrenare
(a=20°).

2. Pasul danturii, p /[mm], este
un multiplu al numarului 7z, definit
ca fiind distanta dintre doud
flancuri consecutive, masurata pe
arcul suprafetei de rostogolire.

3. Modulul m [mm], este un
¢ parametru de baza al angrenajului
care, multiplicat prin anumiti
coeficienti, da valori caracteristice
danturii. Valorile modulului sunt

% standardizate.
%

Fig. 8.15. Formarea danturii cu
ajutorul evolventei.

Cerc exterior Evolventa

Cerc de baza

8.4.4. Cinematica angrendrii dintilor in evolventa
8.4.4.1. Segmentele de angrenare. Trasarea formei dintilor

La rotile dintate cu profil in evolventd, linia de angrenare este o
dreaptd si anume, tangenta comuna interioara a cercurilor de baza ale celor
doua roti, deci, punctul de contact al profilurilor in evolventd se gaseste
permanent pe aceastd dreapta. Explicatia rezulta simplu, dacd se presupune
ca la o miscare de intampinare a celor doua profiluri in evolventa E) si E>,
ele vor face contact in punctele a1 si a2. Ducandu-se normala aini la
profilul £1, ea va fi tangenta la cercul de baza al rotii 1, iar normala a2n2 la
profilul E», la cercul de bazi al rotii 2 (fig.8.16,a). In momentul contactului
celor doua evolvente E1 si E2 in punctul a(a1 az), acestea vor avea o
normala comuna, adicad dreptele aini si axn2 se vor dispune pe o singura
dreapta NN, raimanand tangente fiecare la cercul sau de baza. Dreapta astfel
obtinutd reprezinta locul geometric al punctelor de contact ale celor doua
profiluri, adica linia de angrenare.

Daca se urmareste angrenarea unei perechi de roti dintate, se observa
ca inceputul si sfarsitul contactului la o pereche de dinti are loc 1n punctele
exterioare extreme ale dintilor. Prin trasarea cercurilor exterioare ale rotilor
pana la intersectia lor cu linia de angrenare NN, se determind punctele K si
K>, unde incepe sau se termina contactul (fig.8.16,b). Portiunea K1K> din
linia de angrenare se numeste portiune de lucru sau activa.
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a. b.
Fig. 8.16. Segmentele liniei de angrenare si trasarea formei dintilor.

Daca cu centrele in O1 si O», centrele de rotatie ale rotilor, si curazele
01K s1 O2K2 se duc arce de cerc pana la intersectia lor cu evolventele Ei
si E», se determina punctele, unde extremitatea dintelui unei roti face
contact cu dintele rotii, cu care angreneaza, adica punctele k1 si k2, care
stabilesc portiunile active sau de lucru de pe flancurile dintilor. Punctele
de pe evolventele E1 si E2, care nu apartin portiunilor de lucru, nu participa
la angrenare.

Cand razele cercurilor interioare sunt mai mici decit razele
cercurilor de baza, portiunea de profil dintre cercul de baza si cel interior
nu poate fi trasatd dupa evolventa. Aceastd portiune se poate trasa dupa
drepte diametrale, dar trebuie sa se asigure neparticiparea ei la angrenare,
deoarece intregul calcul presupune transmiterea dupa profilul in evolventa.
De aici rezulta cé evolventa E1 poate intra in angrenare n punctul initial,
aflat pe cercul de baza, adica in punctul 41 de contact al normalei NN cu
acest cerc, iar evolventa E> in punctul 42. Portiunea de lucru KiK> nu
trebuie sd depaseasca limitele segmentului 4142, care se numeste segment
limita de angrenare.

Intrucat portiunea activa din linia de angrenare se determina prin
cercurile exterioare ale celor doud roti, rezultd regula importantd ca,
cercurile exterioare ale rotilor nu trebuie sd intersecteze linia NN in afara
segmentului limitd de angrenare. Nerespectarea acestei reguli poate duce
la blocarea angrenajului si la alte deficiente in functionare.
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Pe baza celor aratate se traseaza forma dintelui cu profil in evolventa.
Din centrul O: se duce un cerc cu raza Rpi si, alegindu-se pe el un punct
initial convenabil, se traseaza evolventa E1 prin puncte, astfel ca ea sa
treaca prin polul P al angrenajului. Se duce normala NN la evolventd E1
prin polul P care va fi tangenta la cercul de raza Rs1. Din punctul O,
centrul rotii conduse, se duce o perpendiculard pe normala NN si se
determind cercul de raza Rmn=420. Alegind pe acesta un punct
convenabil, se construieste evolventa E», tangentd la evolventa E1 in polul
angrenajului. Curbele E1 §i E2 sunt curbe conjugate si pot fi utilizate la
trasarea profilului dintilor. Oricare ar fi pozitia celor doua profiluri
tangente intre ele In punctul P, normala lor comuna va face un unghi
a = const. cu tangenta comuna dusd la cercurile de rostogolire. Acest
unghi, care reprezintd unghiul de angrenare, este standardizat, pentru
tipizarea constructiilor de roti dintate, in majoritatea cazurilor la valoarea
de 20°. Determinarea completa a profilului se face prin trasarea cercurilor
exterioare §i interioare.

Din cele aratate privitor la cinematica angrenarii rezultd noi
proprietati, care se refera, nu la profilul singular, ci la transmiterea miscarii
cu ajutorul a doua evolvente, deci la angrenaj si nu la roatd. Astfel, daca
pe doud roti cu centrele in O:1 s1 Oz (fig.8.17) se traseaza evolvente la
distante egale cu pasul p» pe cercurile de bazd, acestea fac contact pe o
linie dreapta, linia de angrenare.

Evolventele taie segmente egale pe linia de angrenare, deci pentru a
fi in contact ele trebuie sa fie la aceeasi distanta unele de altele pe ambele
roti. Aceasta Inseamna ca pasul p» pe cercul de baza trebuie sa fie acelasi
si, ca urmare, pasul pe cercul de rostogolire pr se poate exprima in raport
cu pasul pe cercul de baza p». Deoarece arcele pe cele doud cercuri
concentrice subintind acelasi unghi, se scrie:

P _ Py 8.7
po= (8.7)

Din triunghiul O141P rezulta:
R, =R cosa,
deci,

Pro_Po oqay p =L (8.8)

R, R cosa cosa

¥

Din asemdnarea triunghiurilor O14:P si O24:2P se poate scrie:
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R, R, _ﬂ_i (8.9)
- - - 12> °
Rbl er (()2
ceea ce aratd ca marimea razelor
cercurilor de bazd determina
univoc raportul de transmitere.
Din egalitatea de rapoarte

(8.9) se obtine:
R, _ o si Ry _ 9
er (()2 Rbl a)Z
de unde

R, 0, =R, ,0,=v
s (8.10)

R,0 =R,,0, =v,.

Rezulta ca, la angrenarea
rotilor cu dinti In evolventd nu
numai vitezele pe cercurile de Fig. 8.17. Pasii si vitezele pe cercurile
rostogolire sunt egale ci si cele de baza si pe cercurile de rostogolire.

de pe cercurile de baza. Daca se

inlocuieste:
R, =R, cosa sl R,=R, cosa,
se obtine
v,=R o cosa =R ,0,cosa
sau

v, =vcosa,

ceea ce se poate vedea din figura 8.17.

O a doua proprietate, care priveste transmiterea miscarii, consta in
faptul ca angrenajul format din doud roti cu profil in evolventd, este
insensibil din punct de vedere cinematic la modificarile mici ale distantei
dintre centrele de rotatie ale celor doua roti.

Daca cercurile de baza au centrele in O1 si Oz (fig. 8.18) si se
modificad pozitia lui O2 in O%, distanta dintre axe creste de la valoarea ao
la g, linia de angrenare se muta din pozitia 4142 in 414>, polul din P in P,
iar unghiul de angrenare creste de la o la @ (o >).

Intrucat razele cercurilor de bazi s-au pastrat aceleasi, raportul de
transmitere este:
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12— s
Rbl
si din asemanarea perechilor de
triunghiuri cu unghiurile opuse
la varf din P (raza R=R,) si P’
(raza R=R’) se poate scrie:

ilz—R”:h_ﬂ si
er bl a)2

) =R _Rn o gy
R, R, o,

Legea fundamentald a
angrendrii se respectd, noile
cercuri de rostogolire Tmpart si
ele linia centrelor intr-un raport
invers cu vitezele unghiulare si
au vitezele periferice egale.

Insensibilitatea angrenarii
pofilelor 1in evolventa, Ia
modificarea distantei dintre axe,

Fig. 8.18. Insensibilitatea angrenajului  reprezintd o proprietate utila la
cu profil in evolventa la variatia distantei  deplasarea profilurilor in
dintre centrele de rotatie ale rotilor.

vederea perfectiondrilor
functionale si constructive si la
remedierea unor defecte rezultate din montaj si din uzura lagdrelor si
flancurilor dintilor.

Daca se scriu relatiile Intre raze, la angrenajul obisnuit si modificat,
rezulta:

R, =R, cosa,, R,=R,cosa,, $1 R,=R cosa, R,=R, cosa,

de unde
R, +R,, . , . R,+R
ay=R,+R,=""—"2sia=R, +R,=—"—" (812
cos a, cosa
si prin urmare,
a,cosa, = acosda. (8.13)

In relatia (8.13), fundamentald pentru angrenarea profilurilor in
evolventa, distanta ao corespunde unui angrenaj, la care cercurile de
rostogolire coincid cu cele de divizare.
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8.4.4.2. Cremaliera de referinta

Daca la o pereche de roti
dintate, raza unei roti se transforma
intr-o dreaptd, roata se transforma
intr-un segment dintat sau intr-o
cremaliera (fig. 8.19). Dreapta de
rostogolire a cremalierei se
confunda cu tangenta MM, dusa
prin pol la cercul de rostogolire;
normala NN la profiluri face cu
tangenta MM, care este si dreapta
de rostogolire, unghiul de
angrenare «, iar evolventa E» s-a transformat intr-o dreapta, obtinuta prin
rostogolirea normalei NN de-a lungul cercului de raza infinitd, MM. Daca
nu raza rotii conduse, ci raza rotii conducatoare este infinita, in locul
acestei roti se va obtine o cremaliera cu acelasi profil, ca si cremaliera rotii
conduse. De aici rezultd cd, pentru ca doud roti dintate cu profil in
evolventd sa poatd angrena una cu alta, este necesar ca ele sd angreneze
independent cu aceeasi cremalierd. Aceasta prezintd o dubld importanta
practica. Prima consta in posibilitatea determinarii elementelor geometrice
ale danturii unei roti dintate din elementele principale ale cremalierei,
motiv pentru care ultima se numeste cremalierd de referinta.

Elementele geometrice principale ale cremalierei sunt:

— pasul p, care spre deosebire de roti este acelasi pentru orice dreapta
paralela cu baza sau cu linia medie MM a profilului, denumita si dreapta
de referintd; pe dreapta de referinta latimea dintelui sq este egald cu latimea
golului sg, deci cu p/2;

— unghiul la varf al cremalierei ao egal cu unghiul de angrenare « (la
rotile, la care cercul de divizare coincide cu cercul de rostogolire si dreapta
MM este tangenta la acest cerc);

— inaltimea 4 a dintelui cremalierei, intre dreapta de fund si dreapta de
varf.

Fig. 8.19. Obtinerea cremalierei de
referinta.

In figura 8.19 este reprezentati schematic si angrenarea rotii cu
cremaliera, ardtdndu-se portiunea activa din linia de angrenare si portiunile
de lucru ale profilurilor.

O a doua importanta practicd constd in aceea, cd, daca o roatd dintata
poate angrena cu o cremaliera, avand flancuri drepte, profilul in evolventa
se poate executa cu ajutorul unei scule in forma de cremalierd, ca si cand
aceasta ar angrena cu roata, a cdrei danturd o taie. O asemenea scula, cu
flancuri drepte, este, bineinteles, usor de confectionat.
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Pentru normalizarea rotilor dintate, profilul si dimensiunile
cremalierei de referintd, identice cu ale cremalierei scule, sunt
standardizate. Pentru rotile cu modul m > 1 mm, forma si principalele
dimensiuni sunt date in standard si sunt aratate in figura 8.20,a.
Principalele valori pentru m > 1 sunt: 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12;
16; 20; iar pentru m< 1 sunt: 0,3; 0,4; 0,5; 0,6; 0,7; 0,8 (la unele aparate de
inalta finete se utilizeaza si modulele de 0,1 si 0,2 mm).

Celelalte elemente geometrice ale cremalierei, care determind si
elementele geometrice ale rotilor, sunt:

— Indltimea capului dintelui, 4. = fom (fo este coeficientul de Tndltime
al capului dintelui care, de cele mai multe ori, se ia egal cu 1);

— Indltimea piciorului dintelui, Ar=hs+ ¢ = 1,25 m (unde ¢ = com =
= 0,25m este jocul radial la piciorul dintelui; uneori se ia co = 0,3);

- Indltimea totala a dintelui (cu jocul radial de la piciorul dintelui),
h=225m.

Unghiul la varf al cremalierei, corespunzator unghiului de angrenare,
este: ap =20°.

p/pr/Z Contraprofil p/pr/Z Contraprofil

Fig. 8.20. Cremaliere de referinta.

Pentru rotile de dimensiuni mici din mecanica find se utilizeaza
diferite profiluri, modificate fatd de cel indicat in standard, deoarece aici
este necesar sa se realizeze rapoarte de transmitere mai mari cu o singura
pereche de roti dintate si sd se creeze jocuri corespunzatoare intre dinti, in
vederea acoperirii impuritatilor relativ mari, ce apar la rotile cu modul mic.
Elementele geometrice principale ale uneia din cremalierele recomandate
in proiectele ISO (care, de regula, sunt functie de cerintele locului de
utilizare a rotilor dintate), reprezentate in figura 8.20,b, sunt:

— Tnaltimea capului dintelui, 4, = fom = 1,1m (uneori si aici se ia fo=1);

— inaltimea piciorului dintelui, s = hs + ¢ = 1,4m (jocul la piciorul
dintelui se poate lua: ¢ = 0,3m;

— inaltimea totald a dintelui, 2 = 2,5 m.

Pentru rotile mici, la care jocul radial este mare, daca se da c se poate
determina valoarea razei de racordare r (fig. 8.20,c) la piciorul dintelui, astfel:
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a. b

Fig. 8.21. Determinarea numarului minim de dinti pentru cazul limita, cand
cercurile de baza si interior coincid.

o (8.14)

b

r—cym=rsina,, respectiv r = '

l-sina,

de unde pentru a0 = 20° si co = 0,25 se obtine » = 0,38m, iar pentru
co=0,3 rezultd » = 0,45m.

In paragraful 8.4.4.1 s-a aritat ca daci Rs» < R; evolventa este
completatd cu o dreapta diametrald. Aceasta este uneori necesarda pentru
rotile normale cu un numar mic de dinti. In acest caz se poate determina
un numar minim de dinti, pentru care intreg profilul sa fie evolventic.
Aceastd situatie limita are loc cand R; = R». Din figura 8.21,a se poate scrie:

R, :%cosa0 si R, :%—(l+co)m,

de unde
Ecosa():E—(Hco)m. (8.15)
2 2
Se obtine astfel z=zmin pentru aceasta situatie. Considerandu-se ¢, =
0,2, rezulta:
regr = 2% (8.16)

min .
l-cosq,

Pentru a;, = 20° se obtine un z'mi» = 40 dinti.
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Este insd suficient ca numai portiunea activa a flancului dintelui sa
fie 0 evolventi. In acest caz, cercul de bazi se consideri putin mai mare
decat cel interior i anume, trecand prin punctul 4 (fig.8.21,b). Din figura
se vede ca:

mz mz
R, =R-m sau —cosq, =———m,
2 2

de unde

P (8.17)

™ l—cosa,
Pentru ¢, = 20° se obtine un z'mi» = 33 dinti.
8.4.4.3. Continuitatea angrenari. Gradul de acoperire

Realizarea unui  raport de
transmitere constant la rotile dintate,
mai reclama, in afard de Indeplinirea
legii fundamentale a angrenarii, si
existenta unui contact permanent intre
dintii celor doua roti, cel putin la o
pereche de dinti, in tot timpul
angrendrii. Aceasta reprezintd de fapt o
a doua lege, care este indeplinita, daca
angrenajul are un grad de acoperire
corespunzator.

Pentru a determina gradul de
acoperire se marcheaza portiunea activa
Ki1K> din linia de angrenare, unindu-se
punctele obtinute prin intersectia
normalei NN cu cercurile exterioare ale
rotilor. Dacd prin punctele K1 si K2 se
duc profilurile dintilor, evolventele Ei
si E2, una din aceste curbe reprezinta
pozitia dintelui la intrarea in contact, iar

Fig. 8.22. Pozitiile dintilor la cealaltd la iesirea din contact (fig.8.22).
intrare si iesire din angrenare. Arcul de cerc L1L>, masurat pe cercul de
Arcul de angrenare. < n - . e 5
baza intre cele doud pozitii E1 si E2 ale
profilului, este arcul de angrenare. Acest arc este parcurs de profilul
dintelui in timpul angrendrii lui cu profilul conjugat.

Intrucat angrenarea incepe cand profilul se afld in pozitia E1 si se

termind cand el ajunge 1n pozitia £>, transmiterea in continuare a miscarii
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de rotatie se va realiza de dintele vecin, situat la o distanta egala cu pasul
pb masurat pe cercul de baza. Pot ca sd apara urmatoarele cazuri:

a) dintele urmator intrd in angrenare chiar In momentul cand dintele
considerat iese din angrenare, adicd arc LiL2 = pp;

b) dintele urmator intrd in angrenare inainte de iesirea din angrenare a
dintelui considerat, adica arc LiL2 > pp;

c¢) dintele urmator intrd in angrenare dupa un timp de la iesirea din
angrenare a dintelui considerat, adica arc Li1L2 < pe.

In ultimul caz, in perioada cand dintii celor doua roti nu se gisesc in
contact, viteza rotii conduse scade, iar reluarea contactului se face prin soc.
Prezenta unor socuri, care se repetd in angrenare, atat din punct de vedere
cinematic, cit si din punctul de vedere al rezistentei si durabilitatii rotilor,
este, desigur, inadmisibila.

Primul caz reprezintd o pozitie limita si poate usor trece in cazul al
treilea, In ipoteza uzurii angrenajului sau a confectiondrii lui inexacte. De
aceea, angrenajul trebuie astfel calculat, incét sd se asigure conditia:

arc LL, > p,. 0,

Raportul ¢ dintre arcul de
angrenare pe cercul de baza si pasul
circular masurat pe acelasi cerc se
numeste grad de acoperire si
caracterizeaza angrenajul din punctul
de vedere al functionarii linistite, fara
socuri. Acest raport are valoarea

o= ¢ LL,
Py

si trebuie sd fie supraunitar (g > 1).
Daca aceastd conditie este indeplinita,
in angrenare se gaseste in contact cel
putin o pereche de dinti.

Gradul de acoperire poate fi
calculat, daca se cunosc: R»s1, Ri2, Re1,
Re2, z1, z2. Din figura 8.23, pe baza

(8.18)

o . 0
prqpnetaplor evolventei, se poate Fig. 8.23. Pozitiile dintilor Ia
SCrie. intrare si iesire din angrenare.

AK, =arc AL, si AK, =arc AL, Arcul de angrenare.

de unde
AK, - AK, =K K, =arcLL,



376 Mecanica fina

Arcul de angrenare pe cercul de baza este egal cu portiunea activa
din linia de angrenare, deci expresia gradului de acoperire se poate scrie si
sub forma:

E= KK, . (8.18)
Py
Din triunghiul K1014: rezulta:
cosa, =224 5i AK =Ry tgar,. (8.19)
el
iar din triunghiul PO14:1 se determina:
AP=R, tga si K,P=AK,~A4P=R, (1g o, —1g @).
In mod analog, pentru roata condusa poate scrie:
cosa, = Ry (8.20)

e2

s

K,P=A,K,-A,P=R,(1g a,-1g a).

Valoarea portiunii active din linia de angrenare, deci valoarea arcului
de angrenare, va fi:

KK,=KP+K,P=

(8.21)
=R, (tg o, —tg oz)Jer2 (tg o, —tg a) =arc LL,.

Inlocuind pe Li1L2 in expresia gradului de acoperire si stiind ca

», =27er1 =27er2’
Z )
se va obtine
Z Zy
c=—(tea,-tga)+—(tg a0, —tg a), 8.22
272_(g el 4 ) 27Z'(g e2 b4 ) ( )

unde a1 s1 a2 se determina cu ajutorul relatiilor (8.19) si (8.20), celelalte
marimi fiind cunoscute.

Relatia lui garata ca, mentinand constante celelalte marimi, valoarea
gradului de acoperire creste, dacd ce1 s1 ae2 cresc, adica, dacd se maresc
razele cercurilor exterioare Rei si Re2.Gradul de acoperire se mai poate
exprima direct in functie de raza si distanta dintre axe, astfel:

KK,=AK —AP+A,K, - AP,
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unde 185 i
| —1
/ _R2. 180 //:/
bl > . /j/////
AlP—Rlsma ' =61+ — | A
r > - Z / L —"1 | —1
si 1.70 1, e —] —
_ P 2 . 165
_JRez—sz, // T L
R ) 160
AP=R,sina. d
' 155 ]
Deoarece
)2 7'5074 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40
p.=p=———_=7rm, -
cosa , _ . . i
. Fig. 8.24. Diagrame ale gradului de acoperire pentru
deci un numar de dinti si raport de transmitere.
. _KK, R -R) +RL - R, —(R,+R,,)sina
D, Tmcosa
sau
\/Re1 ,+ \/R2 - sz - Asma (8.23)
E= .
TMCOS

Cercurile de rostogolire coincid cu cercurile de divizare si din relatia
(8.23) se vede ca gcreste cu cat cresc razele cercurilor exterioare.

Practica a aratat ca angrenajele lucreaza satisfacator, dacd valoarea
gradului de acoperire nu va fi mai mica de 1,05, pentru rotile din clasa cea
mai nalta de precizie, si mai mare de 1,35, pentru cele din clasa cea mai
joasa de precizie. Clasele de precizie, deci si tolerantele angrenajelor, se
aleg in functie de viteza perifericd a rotii. Celei mai mari viteze ii
corespunde clasa de precizie cea mai inalta.

Pentru calculul gradului de acoperire, adeseori, se folosesc relatii
empirice sau diagrame. O relatie empirica, exprimatd in functie de
numerele de dinti, este:

1 1
e=1878-3,18 —+—|. (8.24)
Z 4

Diagramele din figura 8.24 permit determinarea gradului de
acoperire in functie de z1 si i. La constructia diagramelor s-a considerat
a=20°sifo=1.
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8.4.4.4. Deplasarile profilurilor si ale angrenajelor

Roata cu dantura zero. Pentru tdierea danturii unei roti dintate prin
metoda ruldrii se va presupune cd cremaliera este asezatd fata de
semifabricat, astfel, ca linia ei de referintd MM sa se gaseasca la o distanta
Ra, de centrul de rotatie al semifabricatului (fig. 8.25). Se da
semifabricatului o rotatie cu viteza unghiulard , iar cremalierei o miscare
de translatie, de avans, cu o vitezd v = R4, in afard de miscarea de rabotare
data in directia axei rotii. In acest caz, dreapta de referinti se va rostogoli
fara alunecare pe cercul de raza Rq, iar pe semifabricat se vor tdia dintii,
care au pe acest cerc un pas egal cu pasul po al cremalierei. Daca lungimea
cercului de raza Ra se Tmparte exact la pasul po, numarul de dinti z, tdiati,
va fi intreg si egal cu
o 27 R, _ 2R,

P m

(8.25)

unde m reprezinta
modulul standard al
sculei cremaliere.

Cercul rotii
dintate, pe care pasul
are aceeasl valoare cu
pasul de referintd sau
normalizat al
cremalierei, se numeste cerc de divizare. Din relatia (8.25) se determina
diametrul cercului de divizare. care se noteaza prin Da = 2Rasau D = 2R.

Deoarece dreapta de referintd a cremalierei se rostogoleste fara
alunecare peste cercul de divizare al rotii, punctul de contact dintre ele
reprezinta polul P. Roata, la care linia de referintd a cremalierei este
tangenta la cercul de divizare, deci cercul de divizare coincide cu cel de
rostogolire, se numeste roatd zero sau nedeplasatd. Dacd o roatd zero
formeaza un angrenaj simplu cu cremaliera, pe cercul de divizare, latimea
dintelui rotii este egala cu latimea golului cremalierei de pe dreapta de
referinta, adica egald cu latimea dintelui cremalierei si a golului rotii.

Ducandu-se linia de angrenare NN, care este tangentd la cercul de
baza, din triunghiul OAP se obtine raza cercului de baza:

2

Fig. 8.25. Schema realizarii rotii cu dantura zero.

R, =OPcosa, = Rd cosa,,

de unde rezulta ca diametrul cercului de baza este:
D, =mzcosa,. (8.26)
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Intrucat elementele cremalierei de referinti se reproduc cu valorile lor
pe roatd, se pot scrie elementele geometrice ale danturii rotii zero, care sunt:
h,=m si h,=1,25m,

pentru un fo=1 si
D,=D,+2h, =mz+2m=m(z+2), (8.27)
Di:Dd—2hf:m(z—2,5). .

In tabelul 8.1 este dat numérul minim de dinti pentru ao = 20 si fo =1
in functie de raportul de transmitere .

Tabelul 8.1. Numarul minim de dinti.

i 1 2 3 4 10 0
Zmin 13 14 15 16 17 17

Coeficientul de deplasare. Dacd este necesar sd se prelucreze
dantura unei roti, avand z dinti, cu ajutorul unei cremaliere de modul m,
deoarece pasul cremalierei este acelasi pe orice dreaptd paraleld cu linia de
referinta, spre a obtine roata cu z dinti, orice dreapta poate fi asezatd la
distanta Rq, raza cercului de divizare. Deplasarea cremalierei, astfel ca linia
sa de referintd sa fie asezatd la o distantd mai micad sau mai mare de cercul
de rostogolire, are ca o consecintd practica modificarea valorii distantei
dintre centrele de rotatie sau axele rotilor.

Cu toatd aceastd modificare, asa cum s-a aratat anterior, la dantura
cu profil in evolventa legea fundamentala a angrenarii va fi respectata.
Proprietatea evolventei de a fi insensibild la modificarea distantei dintre
axe este utilizata la deplasare, cand cremaliera va fi indepartata de cercul
de rostogolire cu distanta:

0 0
a. b.

Fig. 8.26. Determinarea coeficientului de deplasare.
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x=Em, (8.28)

panad cand interferenta dispare. Deplasarea x a cremalierei este un multiplu
de modul, se masoara in mm, iar & se numeste coeficient de deplasare sau
deplasarea specifica.

Calculul valorii lui &, in vederea evitarii interferentei, rezultd din
figura 8.26.
Se observa ca din triunghiul ABP rezulta:

BP = APsina, (8.29)
iar din triunghiul 4APO,
AP =0OPsina = Rsina.
Inlocuind pe AP in relatia (8.29), se obtine:

. mz .
BP = Rsin’ @ = —sin’ a.

Deoarece inaltimea capului cremalierei este 4. = fom, prin insumare
rezulta:

fym=BP+&m :%sin2 a+ém.

Daci se inlocuieste sin’¢ prin valoarea lui se obtine:

fozi-%%, (8.30)
2 Zmin
de unde
£=fpmn "2 (8.31)
Zmin
Daca fy = 1 rezulta
&= Zmin "2 (8.32)
z

min

Din relatiile (8.31) si (8.32) reiese ca valoarea coeficientului de
deplasare este cu atat mai mare, cu cat este mai mic z, numarul de dinti al
rotii care se prelucreaza. in raport cu sensul modificarii pozitiei liniei de
referinta a cremalierei fatd de cercul de rostogolire al rotii se pot deosebi
doua cazuri (fig. 8.27):

— deplasarea pozitiva (fig. 8.27,a), cand linia de referintad este situata
fatd de centrul rotii la o distantd mai mare decat raza cercului de
rostogolire, adicd este deplasatd spre exterior. Aceastd deplasare este
utilizata la numere mici de dinti, z < zmin., $1 oferd posibilitatea cresterii
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rezistentei piciorului dintilor, dintii fiind mai grosi decat la rotile zero (raza
de curbura a evolventei creste prin utilizarea arcelor departate de cercurile
de baza);

— deplasarea negativa (fig. 8.27,b), cand linia de referinta a cremalierei
este situatd spre interior. Aceasta deplasare se utilizeaza pentru numere
mari de dinti, z > zmin, 1ar dintii sunt mai subtiri decat la rotile dintate zero.

Fig. 8.27. Pozitiile roti si cremalierei la deplasarile pozitive si negative.

Corespunzator celor ardtate pentru roti, la angrenajele simple,
angrenajele zero deplasate sau deplasate simetric si angrenajele deplasate
nesimetric.

Angrenajul zero sau nedeplasat. La angrenajul zero sau
nedeplasat, cercurile de rostogolire ale ambelor roti coincid cu cercurile de
divizare (pasul pe aceste cercuri fiind acelasi cu pasul cremalierei,
po = mm), liniile de referintd ale cremalierelor coincid, iar coeficientii de
deplasare sunt & = & = (. Acest angrenaj se poate folosi, daca

Zl > Zmin’ ZZ > Zmin’ Zl +ZZ > szin' (833)

Angrenajul zero deplasat sau deplasat simetric. La angrenajul
zero deplasat sau deplasat simetric, deplasarea pozitivd a rotii mici va fi
compensatd printr-o deplasare negativa, de aceeasi valoare, pentru roata

mare, fard ca sa se permitd aparitia interferentei la roata mare, deci:
& =—6. (8.34)

Analog angrenajelor zero si, aici, cercurile de rostogolire si cele de
divizare coincid, dar liniile de referintd ale cremalierelor nu mai trec prin
polul P al angrenajului. Distanta dintre axele rotilor se poate pastra
neschimbata. Acest angrenaj se poate folosi, daca

2, <Zoy Zy>Zo, 2tz 2227 (8.35)

Angrenajul zero deplasat se mai numeste si angrenaj deplasat in

indltime, deoarece, la roata deplasata pozitiv, indltimea capului dintelui
creste in dauna indltimii piciorului si invers la roata deplasatd negativ.
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Deci, indltimile dintilor sunt mai mari la acest angrenaj decat cele ale
rotilor de la angrenajul zero.

Angrenajul deplasat nesimetric. Angrenajul obtinut prin
deplasarea nesimetricd a cremalierei prezintd doud variante principale:
angrenajul plus sau deplasat pozitiv si angrenajul minus sau deplasat
negativ. La angrenajul deplasat pozitiv, una din roti are o deplasare
pozitiva, iar cea de-a doua roatd are, fie o deplasare pozitiva, fie cd este
nedeplasata, astfel ca distanta dintre axe a devine mai mare decat ao. La
angrenajul deplasat negativ, una din roti are o deplasare negativa, iar cea
de-a doua roata are, fie o deplasare negativa, fie ca este nedeplasata, deci
distanta dintre axe a este mai mica decat ao.

La angrenajele deplasate nesimetric, cercurile de divizare ale rotilor
nu sunt tangente si nu coincid cu cercurile de rostogolire, rezultand in
acelasi timp o noud pozitie pentru polul P. Deplasarile cremalierelor sunt:

x, =xéEm six, =& m, (8.36)
iar conditiile pentru numerele de dinti

<

Zl _Zmin’ min ? Zl +ZZ < 2Zmin' (837)

<
Zy,—2Z2
>

8.4.4.5.Calculul cinematic al angrenajului in evolventa

Consideratiile cinematice, prezentate in paragrafele anterioare, pot fi
sintetizate intr-un mers sumar al calculului cinematic la angrenajul simplu
in evolventi. In general, transmisia prin roti dintate trebuie si asigure
raportul de transmitere dat si, In acelasi timp, dintii trebuie sa fie suficient
de solizi pentru a putea transmite momentul de torsiune dorit. Cea de-a
doua cerintd se asigurd prin determinarea unei valori corespunzatoare
pentru modul, care la randul sau, determinda dimensiunile danturii.
Valoarea modulului se stabileste pe baza calculului la rezistenta al dintilor.

Pentru rezolvarea primei cerinte enuntate se va presupune ca la un
angrenaj cilindric cu dinti drepti este cunoscuta valoarea modulului
standardizat m si se da raportul de transmitere i;2 in solutionarea problemei
pot sa apard doua cazuri.

a) Distanta aw intre centrele de rotatie ale celor doua roti nu este data in
acest caz raportul 712 = z2/z1 este singura conditie, care leagd numarul
dintilor celor doud roti. Pentru a face transmisia usoard si compacta se
alege, Tn mod arbitrar, numarul de dinti z; al rotii mici (pionului) cat mai
mic posibil (dar nu mai mic de 8...9).

Daca z1 < 17 dinti, la taierea danturii acestei roti trebuie sd se ia un
coeficient de deplasare & si, corespunzator lui, o deplasare a sculei astfel, ca
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17—z,
= . 8.38
f == (338)

Roata mare poate fi luata ca o roata zero (&= 0).
Se determina unghiul efectiv de angrenare ¢, cu ajutorul relatiei:

mva =1mnve,, + ——1ga,,
z,+z,

se calculeaza distanta aw dintre axele celor doua roti cu relatia:

0 - m(z,+z,)cosa, ' (8.40)
2cosax

Se stabilesc razele cercurilor de divizare,

mz mz
R =—L R =—2, 8.41
1 2 2 2 ( )
si cu ajutorul lor, razele cercurilor de baza si interioare,
R, =R cosa,, R, =R, cosa,; (8.42)
R, =R -1,25m+&m, R, =R, —1,25m+ &, m. (8.43)

Razele semifabricatelor, deci ale cercurilor de varf, se determina
tinand cont de consideratiile de la angrenajul deplasat nesimetric.
La sfarsitul calculului se determina gradul de acoperire ¢ cu relatia:

Z Z
c=—-I(tea,, —toea )+ —=(tgax , —tear), 8.44
272_( g el g ) 272_(g e2 g ) ( )
unde
. R
a, = arccos L si a,, =arccos—2* (8.45)
el e2

si daca se obtine o valoare mai mare decat cea indicatd in norme,
angrenajul se poate considera proiectat satisfacator.
b) Distanta aw dintre centrele de rotatie ale celor doua roti este dala.
Problema se va rezolva, utilizand relatia privind suma numerelor de
dinti pentru rotile dintate zero,

2a
zZ,+z,=—>=, (8.46)
m
si relatia pentru raportul de transmitere

=2 (8.47)

z

s
1
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Daca in aceste ecuatii se obtin pentru z1 si z2 valori in numere intregi
si z1 > 17, se pot folosi rotile dintate zero.

Daca pentru z1 s1 z2 se obtin valori in numere intregi, dar < 17, atunci
se va folosi angrenajul deplasat simetric la care:

17—z, .
¢ :Tl si & =-4,. (8.48)

Daca pentru z1 si z2 valorile obtinute nu sunt numere intregi, se aleg
numerele Intregi cele mai apropiate, se determind i;2 si se stabileste o cu
relatia:

m(z, +z,)cos
2a .

w

(8.49)

cosa =

Se determind suma coeficientilor de deplasare din relatia (8.39)
astfel:
inva —inva,

&+, = (z,+2,) (8.50)

2tga,
si se aleg & si &. Eventual se poate lua &1 = &, dacd o astfel de alegere nu
duce la interferentd. in continuare calculul se face, utilizand relatiile de la
(8.41) la (8.42).

Studiul cinematic al rotilor dintate cilindrice a scos in evidenta si
calitatile pe care le prezintd profilul in evolventd al danturii si care
rezumate sunt :

a) angrenajul nu este sensibil la variatiile mici ale distantei dintre
centrele de rotatie ale rotilor, in sensul cd aceste variatii nu influenteaza
razele cercurilor de baza si valoarea raportului de transmitere;

b) confectionarea dintilor prin metoda ruldrii permite executia unui
profil exact si da o viata mai lunga angrenajului, din cauza unei uzuri mai
mici, mai ales la angrenajele capsulate;

c) posibilitatea deplasarii sculei la tdierea danturii permite s se
imbundtdteasca calitatile angrenajului, confectionandu-se roti deplasate cu
dinti robusti si cu o alunecare specificd mai mica;

d) angrenajul este interschimbabil, creand posibilitatea angrenarii
oricaror roti tdiate cu aceeasi sculd; aceasta permite introducerea rotilor de
schimb in cutiile de viteza.

Ca deficiente ale angrenajului cu profil in evolventa trebuie aratata,
mai intai, presiunea de contact mare (in opozitie cu profilul cicloidal),
intrucédt o suprafatd convexa se rostogoleste peste o suprafata de acelasi
fel, ceea ce grabeste uzura dintilor (la angrenajele interioare aceasta
deficienta lipseste). In al doilea rand, o deficientd este si uzura inegali a
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piciorului si capului dintelui. Aceasta partial se poate corecta, printr-o
alegere potrivita a coeficientilor de deplasare.

Deficientele aratate nu scad insd gradul de utilizare al profilului in
evolventd, nici la angrenajele utilizate in constructia aparatelor si, in
general, in constructiile mecanicii fine.

8.4.5. Materiale pentru roti dintate

Principalele materiale folosite in constructia rotilor dintate sunt
otelurile, fontele, unele metale neferoase si materialele plastice.

Otelurile sunt utilizate, in general, pentru angrenajele de lucru, de
rezistentd sau pentru angrenajele precise, la care uzura trebuie sa fie cat
mai micd. Se folosesc atat otelurile carbon, cét si otelurile aliate. La
mecanismele de mai mica importantd se pot utiliza otelurile obisnuite, cu
continut mediu de carbon, OL 50, OL 60 sau otelurile de calitate, OLC 40,
OLC 45 si OLC 50. Pentru rotile dintate supuse unor solicitiri importante
pot fi utilizate, dintre otelurile aliate, otelurile crom-nichel, crom-mangan
si uneori mangan-siliciu. Dantura rotilor este tratatd termic sau
termochimic, In vederea durificarii superficiale a suprafetelor de lucru.

Cilirea superficiala, prin Incélzire cu flacara sau cu curenti de inalta
frecventd, este utila pentru rotile de dimensiuni relativ mici, confectionate
din oteluri carbon si din unele oteluri aliate. Cementarea, urmata de calire,
asigurd o rezistentd corespunzatoare dintilor, atat la rupere, cat si la uzura.
Se aplica otelurilor aliate.

Nitrurarea asigurd o duritate mare straturilor superficiale, dar aceste
straturi sunt subtiri, existand pericolul inldturdrii lor la o uzurd mare sau
sarcini importante. Cianurarea, ca $i nitrurarea, asigura durificarea la mica
adancime, motiv pentru care rectificarea danturii nu este posibild, si, In
plus, este necesard asigurarea unei ungeri bune a angrenajelor supuse
acestor tratamente. Toate tratamentele termice amintite asigurd duritati
mai mari danturilor, deci o rezistentd buna la uzura a acestora.

Fontele se utilizeaza pentru angrenajele de dimensiuni mari, insa
avand viteze periferice relativ scazute. Rotile dintate din fonta rezista bine
la uzura dar sunt mai putin corespunzatoare pentru solicitarile de
incovoiere. Bronzurile ca si fontele au o uzura relativ micd; se utilizeaza,
indeosebi, pentru rotile dintate care lucreaza in medii corozive. Alama
utilizatd in domeniul aparatelor de masurare, da posibilitatea unei
prelucrdri precise si, in plus, este si antimagnetica. Poate fi folosita la
angrenajele cu viteze mici si sarcini de transmis mici.

Materialele plastice sunt tot mai des folosite la fabricarea rotilor
dintate (v. p. 8.3.1).
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8.4.6. Solicitarile si calculul de rezistenta al angrenajului cilindric

Valorile absolute ale solicitarilor sunt practic imposibil de
determinat din diferite cauze, ca: deformatiile arborilor, lagarelor si
dintilor, sarcinile dinamice aditionale care apar ca urmare a erorilor de
profil si danturare s.a. Criteriile de calcul sunt, deci, legate de cauzele care
determind distrugerea dintilor si care sunt ruperea sau uzura acestora. De
aceea, calculul urmareste fie determinarea tensiunii, care apare la piciorul
dintelui, deoarece, la depdsirea sarcinii admisibile, dintii se rup in
majoritatea cazurilor la picior, fie aprecierea sigurantei impotriva
distrugerii suprafetei de lucru a flancului dintelui, care apare, in general,
ca urmare a depasirii tensiunii de contact admise.

Una dintre metodele cele mai uzuale, folosite astazi pentru calculul
la rupere, este metoda coeficientului de formd. Aceastd metoda considera
ca intregul moment este transmis de o pereche de dinti, iar solicitarea la
incovoiere este data de forta periferica. Punctul de aplicatie al acesteia este
deplasat de-a lungul liniei de angrenare pana la intersectia ei, in punctul M
(fig. 8.28,h) cu axa dintelui. Punctul M este si varful paraboloidului de
egald rezistenta la incovoiere inscris in dinte.

Calculul este valabil numai pentru rotile cu profil in evolventa,
deoarece forta normala pe flancul dintelui F este dirijata de-a lungul liniei
de angrenare; ea se descompune in doud componente:

F =F, cosy si F.=F,siny P.=P,siny, (8.51)

unde y este unghiul dintre linia de angrenare si forta /s la cercul exterior.
Acest unghi se determina in raport cu unghiul de angrenare, astfel:

cosa. (8.52)

r

cosy =
e

Forta F": solicitd dintele la Incovoiere, iar forta radiala F’r la
compresiune, care se transmite prin roatd asupra arborelui pe care il solicita
la incovoiere.

Sectiunea de incastrare se va gasi la tangenta paraboloidului de egala
rezistentd cu flancurile dintilor, ceea ce echivaleaza cu inscrierea simetrica
in profilul dintelui a unui unghi de 60°. Calculul se va face, luand in
considerare atat solicitarea la incovoiere, cat si solicitarea la compresiune.
Efortul unitar or corespunzator sectiunii de incastrare de latime s: si de
lungime /, va fi:

n_i

> oo - _ . (8.53
BT Is? /6 Is, Is’cosa  Is,cosa (8:33)

F.hcosy F,siny 6Fhcosy 6Fsiny
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unde s-a tinut cont de constatarea experimentala ca fisurile apar in fibrele
solicitate la intindere si cd la oboseala materialele rezistd mai bine la
compresiune.

a. b.
Fig. 8.28. Sistemul de forte si schema calculului la rupere a dintilor.
Daca F) se inlocuieste in functie de forta tangentiala /7 pe cercul de
rostogolire (fig. 8.28,a), iar relatia (8.53) se Tnmulteste si se imparte cu 7m,
se obtine:

o, = F, 67rmhi2cos y _zmsiny | _ F . (854)
mlcosa s; s mmlycosa
unde prin y s-a notat
y= L ! (8.55)

6zmh,cosy zwmsiny
s s,

1 1

si se numeste coeficient de forma al dintelui (creste inversul coeficientului
de forma). Coeficientul y este adimensional si depinde, in afara de modul,
de dimensiunile care determind pozitia si marimea sectiunii periculoase.
Valorile lui y sunt date in tabelul 8.2 pentru o = 20° si fo = 1, in functie de
numadrul de dinti z si coeficientul de deplasare.

Pentru calculul modulului, dacia este vorba de dimensionarea
danturii, sau a tensiunii maxime, daca este vorba de verificare, este necesar
sa se tind seama de un numadr de factori, care influenteazd solicitarea
dintilor.
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Tabelul 8.2. Valorile coeficientului de forma y.
. ¢ 0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
15 0,113 0,135 0,158 0.1S0 0,1965 0,209
16 0.115 0,137 0,1585 0,180 0,196 0,208
17 0.11S 0,139 0,1595 0,180 0.195 0,207
18 0,120 0,141 0,160 0,180 0,1945 0,206
19 0,125 0,142 0,161 0,180 0,194 0,205
20 0,126 0,144 0,162 0,180 0,1935 0,204
22 0.1:0 0,147 0,1635 0,180 0,193 0,203
24 0,134 0,1495 0,165 0, ISO 0,1925 0,202
26 0.157 0,152 0,1665 0,180 0,192 0,200
28 0,1595 0,154 0,168 0,180 0,1915 0,199
30 0,141 0,155 0,169 0,179 0.190 0,198
33 0,144 0,158 0,170 0,179 0,190 0,197
36 0.147 0,160 0,171 0.179 0,139 0,195
39 0,150 0,161 0,172 0,179 0,1885 0,194
42 0,151 0,162 0,173 0,179 0,188 0,1925
45 0,153 0,164 0,1735 0,179 0,187 0,1915
50 0,155 0,1655 0,174 0,179 0,186 0,190
63 0,160 0,1673 0,174 0,178 0,182 0,1845
60 0,162 0,168 0,1735 0,177 0,179 0,181
100 0.165 0,168 0,173 0,1765 0,1765 0,178

Unul din acestia este coeficientul dinamic K4, care tine cont de
aspectul dinamic al aplicarii fortei periferice, care da nastere la solicitéri
prin soc ale dintilor, deci mareste valoarea fortei periferice de calcul.
Aceste solicitari apar ca o consecinta a erorilor de profil si de divizare, deci
depind de calitatea angrenajului.

Uneori, tot ca un factor legat de dinamicitatea incarcarii, se ia in
considerare un coeficient de repartizare neuniformd a sarcinilor de-a
lungul dintelui, dependent nu numai de prelucrarea dintilor, ci si de
deformatiile la incovoiere si torsiune ale arborelui, pe care este asezata
roata dintatd. Deoarece, dupd un timp de functionare, prin redare, se
uniformizeaza intr-o oarecare masura sarcina pe dinte, valoarea acestui
coeficient se ia adesea egald cu 1.

Din cauza variatiei de sectiune, la piciorul dintelui apare o
concentrare a tensiunilor, care se ia in considerare prin coeficientul de
concentrare S, care provoaca marirea lui ou, deci pentru calcul, si a lui Fr.
De reguld, acest coeficient intrd in calculul tensiunii ou, deci nu este
necesara introducerea lui ca marime distincta in forta de calcul.

La rotile prelucrate se mai poate introduce coeficientul gradului de
acoperire K., care micsoreazd forta periferici de calcul, luand 1in
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considerare faptul ca, in conditiile normale de angrenare, cand punctul de
contact ajunge in varful unuia din dinti, altd pereche de dinti, cel putin, se
afla in contact.

Cu acesti coeficienti, relatia fortei periferice de calcul Fic este:

F. =FK,K, :2—TKng. (8.56)
mz
Egaland valoarea fortei periferice, astfel obtinute, cu cea care rezulta

din relatia (8.54), se obtine:

2TK K
—4 ¢ = zymlo, cosa, (8.57)
mz
in care, pentru dimensionare, se inlocuieste / = wm, unde y este

coeficientul de latime a rotii sau de lungime a dintelui, dependent de
precizia de prelucrare si care se alege astfel: w = 50 ... 30 pentru dinti
prelucrati obisnuit si == 10 ... 80 pentru dinti rectificati. Dacd se mai
inlocuieste: cos & = cos 20° = 0,94 se va obtine modulul:

m= 3/M[mm], (8.58)
yyo,z

iar pentru modulul dat rezulta tensiunea ou, care se compara cu tensiunea
admisibild la Incovoiere.

La stabilirea rezistentei admisibile la incovoiere se tine seama de
regimul de variatie a tensiunilor si de concentrarea acestora la piciorul
dintelui. In majoritatea cazurilor, la angrenajele cu un singur sens de
rotatie, se considerd cd variatia tensiunilor este pulsatorie, iar rezistenta
admisibila [ ov] se poate determina cu formula:

20,

lo )=
3

(8.59)

I

unde: ¢ este coeficientul de siguranta, ale carui valori pot fi luate, astfel:
¢ — 2, pentru roti turnate si tratate termic;
¢ — 2,5, pentru roti din fonta si turnate din otel, netratate termic;
¢ = 3, pentru roti calite;
o, este coeficientul de concentrare a tensiunilor la piciorul dintelui,
ale carui valori, pentru raza de racordare standardizata, pot fi luate astfel:
Po=1,2, pentru roti dintate din fonta si roti din otel cementate si calite;
Po=2, pentru roti din otel calite.
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Valorile limitei de rupere or si ale rezistentei la oboseald o1 pentru
unele fonte si oteluri folosite Tn constructia rotilor dintate sunt date in
tabelul 8.3. Cand valoarea lui o:; nu este data, ea se poate calcula cu relatia
empirica:

o, =0350, +12,2, (8.60)

unde o7 este limita de rupere.

Tabelul 8.3. Valorile lui si o-1 pentru unele materiale ale rotilor dintate.

Nr. Materialul Oy N/mm? 0.1 N/mm?

1 Fc 20 200 100

2 Fc 24 240 120

3 OL 50 500 230...280
4 OL 60 600 280...330
5 OL 70 700 330...400
6 OLC 25 500...600 220...300
7 OLC 45 600...700 250...340
8 OLC 60 700...850 330...400
9 35CN 15 750...850 360...400
10 35 CN 25 800...950 380...440
11 35 CN 35 900...1050 400...470

Prin calcule auxiliare se determina si ceilalti coeficienti, care urmaresc
adaptarea la conditiile de functionare reale. Astfel, coeficientul K, ce tine
cont de dinamicitatea incarcarii, se poate considera un produs de forma:

K=K,K,, (8.61)

unde K, este coeficientul, care tine seama de repartizarea neuniforma a
sarcinii pe dinte si care, tinandu-se seama de raportul dintre latimea
dintelui si asezarea angrenajului fatd de reazeme, se poate determina din
tabelul 8.4.

Tabelul 8.4. Coeficientul de repartitie neuniforma a sarcinii pe
lungimea dintelui K.

b/D Asezare simetrici | Asezare nesimetrici. | Asezare in consola
0,2 1 1 1,08
0,4 1 1,1 1,15
0,6 1,03 1,2 1,22
0,8 1,06 1,25 1,30

Deoarece, dupa rodarea angrenajului se produce o uniformizare a sarcinii
pe dinte, unii autori recomanda ca acest coeficient sa fie luat egal cu unitatea.
De aceea, in majoritatea calculelor ce vor urma, se va considera K = K.
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Coeficientul dinamic K apare datoritd acceleratiilor sau Intarzierilor
ce se produc 1n angrenare din cauza erorilor de executie a danturii. Forta
totald F, care lucreaza asupra danturii, este:

F=F+F,, (8.62)

unde F’ este forta tangentiald, iar 7 — forta dinamica. Coeficientul dinamic
va fi un raport de forma:

K, =Ll (8.63)

t

si deoarece Fu, care depinde de un numar mare de factori, variaza intre
limite suficient de largi. Pentru calculul lui Kz se folosesc, in general,
relatii empirice simple dependente, in principal, de viteza angrenajului, cel
mai insemnat factor care determina solicitarea dinamica.

Normele germane recomanda pentru calculul lui Kz formula:

K, =1+5, (8.64)
v

unde v este viteza rotii, in m/s, 1ar ¢ — un coeficient dependent de calitatea
prelucrarii si materialul rotilor si care poate fi luat, astfel:

¢ = 3, pentru roti din fonta si otel turnat;

¢ = 6, pentru roti din fonta si otel, prelucrate obisnuit;

¢ =9...12, pentru roti din otel crom-nichel, prelucrate obisnuit.

Intrucat, de regula, relatia (8.64) si alte relatii empirice similare dau
valori mari pentru Ky, literatura recomanda pentru acest coeficient valori
numerice corespunzatoare diferitelor clase de precizie ale angrenajelor.
Coeficientul gradului de acoperire K poate fi determinat cu relatia:

1
K =—o— 8.65
¢ (0,65...0,9)5 ( )

unde ¢ este gradul de acoperire.

Calculul modulului din conditia de rezistenta la rupere a dintilor,
pentru rotile metalice, pentru care astdzi sunt suficiente In vederea
determinarii coeficientilor de adaptare la conditiile de functionare, se face
aproape exclusiv prin metoda coeficientului de forma prezentata mai sus.

Calculul la wuzura a flancurilor dintilor se face plecand de la
constatarea experimentald ca o crestere a eforturilor unitare pe suprafetele
in contact, peste limita admisa, provoaca uzura rapida a acestor suprafete.

Uzura este un fenomen important de luat In considerare la
constructia rotilor dintate, deoarece de cele mai multe ori angrenajele sunt
scoase din functiune prin uzura flancurilor si nu prin ruperea dintilor.
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Dintre diferitele forme de uzura, la dinti pot aparea urmatoarele aspecte:

- uzura prin ciupituri, caracterizatd de aparitia unor gropite pe
suprafetele flancurilor dintilor si care se explica prin oboseala materialului
dintilor in stratul superficial, aparitia unor fisuri si apoi dislocarea unor
bucdti de material, ca urmare a alunecdrii superficiale a materialului
flancurilor si actiunii lubrifiantului, ca o particuld dura in fisuri;

- uzura de aderentd, care apare in zonele de alunecare in
conformitate cu curba de distributie a alunecarilor specifice; are o
deosebita importantd la angrenajele din mecanica fina, deoarece
micsoreazd precizia mecanismului si mareste cursele moarte; forma ei
catastrofala este griparea care poate produce blocarea angrenajului;

- wuzura abraziva, care se produce din cauza unei etansari
necorespunzatoare si se manifestd pe toatd lungimea flancului dintelui;
este Intalnita curent in mecanica find datorita functionarii angrenajelor in
carcase deschise.

Deoarece fenomenele uzurii nu pot fi explicate pe deplin,
necunoscandu-se toti factorii care le provoaca, in calcul se ia in considerare
factorul cel mai strans legat de aceste fenomene, tensiunea de contact pe
flancurile dintilor si ca urmare, forta de apasare normala F.

Calculul la uzurd se va reduce la satisfacerea conditiei ca eforturile
unitare Tn zona cercurilor de rostogolire, unde incepe de obicei uzura prin
ciupituri (de care depinde in cea mai mare masura siguranta de exploatare
a angrenajului), si nu depdseasci tensiunea admisibild de contact. In
calculul la uzura se porneste de la relatia lui Hertz, care da tensiunea
maxima de contact de-a lungul generatoarei a doi cilindri in contact
(v.p.2.7). Daca cilindrii sunt din otel o max este dat de relatia:

oy =0,418 9E _ o418 |BE | N/mm’ ], (8.66)
p Ip

unde: g este sarcina liniard rezultatd din distributia uniforma a fortei F» pe
lungimea / a dintelui (la rotile cilindrice cu dinti drepti / este si latimea
rotii), adica g=Fw/[; E — modulul de elasticitate echivalent al materialelor
celor doua roti:

2FE E

E=""2 | N/mm* |, (8.67)

gg LV/mm ]
Ei1 si E2 fiind modulele de elasticitate ale materialelor celor doud roti;
p = raza de curbura echivalenta,

p=L1F2 (8.68)
prtp,
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o1 st o fiind razele celor doi
cilindri in contact (semnul plus
corespunde angrendrii exterioare,
iar semnul minus angrendrii
interioare).

Desi p1 si p2 sunt variabile,
se poate considera ca tensiunea de
contact are valoarea cea mai mare
in polul P, cand, pentru rotile cu
profil in evolventa (fig. 8.29),
razele p1 si o2 ale suprafetelor in
contact sunt:

. mz, .
P =R, sina=—--sna,

(8.69)
: zZ, .

0, =R, sina =—2=sina,
de unde rezulta:

1__2 [Lii] _

p msinal z, z, (8.70)

2 itl
2 (i) ;
mz, sina \ i
! Fig. 8.29. Tensiunile de contact si

unde prin i s-a notat raportul de razele de curbura ale flancurilor
transmitere. dintilor.

Daca F se exprima in functie
de forta periferica de calcul Fi din relatia:

F, __fe (8.71)
CoOSx

si tindnd cont ca /=ym, rezulta:

— —
O'Hmax:0,418\/l_1 2F F :0’418\/1_1 AE F

©_ (8.72)

i sinacosa ym 'z i sin2a ym'z,

Verificarea la uzura trebuie sa dea ow max < [on], unde [on] este
tensiunea de contact admisibila. Intrucat, atit [ow] cat si E depind de
materialele rotilor dintate, grupand factorii din relatia (8.76) se poate scrie:

, sin2a  F, i*l

O =
ImC07E ymPz, i

(8.73)
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iar daca se noteaza prin

2 .
_ O hmax SID 2a

, 8.74
! 0,7E (8:74)
unde s-a inlocuit 0w max cu [ on] se obtine:
k> te TEL (8.75)
ym'z, i

In relatie, prin k. s-a notat coeficientul de rezistentd la uzuri,
dependent de duritatea materialelor rotilor si de durata medie de
functionare sub sarcind a acestora. Valorile acestui coeficient, pentru unele
materiale, sunt date in tabelul 8.5.

Tabelul 8.5. Valori pentru coeficientul de rezistenta la uzura ku.

1. Oteluri
HB

5| 180 | 200 | 210 | 220 | 230 | 240 | 260 | 280 | 300 | 320 | 320
[N/mm~]

[]&/;Hn]ﬂ] 450 | 500 | 525 | 550 | 575 | 600 | 650 | 700 | 750 | 800 | 850

[N/Zmz] 8,6 | 10,6 | 11,7 | 12,8 | 14,1 | 15,3 | 18,0 | 20,8 | 24,0 | 27,2 | 30,7

2. Alte materiale

Fonta [on] = 320...400[ N/mm?] ku=6...8 [N/mm?]

Materiale plastice
stratificate, armate cu textile
Materiale plastice
stratificate, armate cu lemn

Daca din relatia (8.75) se determind modulul m, relatia obtinuta
poate servi la dimensionare, astfel:

| +
m= | PEL (8.76)
vk,z i

Valoarea modulului, obtinutd pe aceastd cale, este de multe ori
diferita cea rezultata din calculul la rupere. De reguld, la dimensionare se
foloseste cea mai mare valoare din cele obtinute. Daca diferenta dintre cele
doud module este mare, modulul la uzurd fiind mare, se inlocuieste
materialul rotii cu unul care are duritatea mai mare, deci cu kx mai mare
sau se aplica un tratament termic sau termochimic, corespunzator,
suprafetelor de lucru ale flancurilor dintilor.

Corpul rotilor dintate. Formele constructive ale rotilor dintate sunt
dependente de dimensiunile lor. In general, in constructia acestor roti se
deosebesc trei parti: partea centrald sau butucul rotii, partea exterioara pe

[o1] = 44..57,5[N/mm?] | k.=1,25..2,25 [N/mm’]

[on] = 52...63,5[N/mm?] | ku=1,18...1,75 [N/mm?]
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a. b. C. d.
Fig. 8.30. Roti dintate de diametre foarte mici.

care se afla dantura, denumitd obada rotii, si partea mijlocie care face
legatura intre butuc si obada.

Rotile de diametre mici se executd din aceeasi bucata cu arborele,
dintii fiind tdiati pe un umar strunjit la un diametru mai mare (fig. 8.30,a)
sau chiar pe corpul arborelui (fig. 8.30,5). O astfel de forma constructiva
presupune, desigur, inlocuirea arborelui odata cu roata dintatd uzata, ceea ce
este un dezavantaj, intrucat, de reguld, materialul rotii este superior calitativ
materialului arborelui. Dacd diametrul cercului interior este mai mare decat
diametrul arborelui, rotile se pot executa din teava si se fixeaza pe arbore
prin strangere sau prin stifturi (fig. 8.30,¢). Daca diametrul cercului interior
este mai mare decat diametrul arborelui, rotile se pot executa din bare
rotunde, fixate prin presare intr-un gol al arborelui (fig. 8.30,d).

o2
e

[N

HIN

a. b.
Fig. 8.31. Roti dintate stantate.

Rotile de diametre b
ceva mai mari si de grosime — Uj_—
micd se executd din bare |
laminate, prin stantare sau . G 4
matritare. In zona dintre ! 17
obada si butuc se practicdin > _é ]
acest caz, decupari sau
gauri (fig. 8.31) pentru
observare si pentru a
micsora greutatea discului
rotilor. l B4

Rotile de dimensiuni a b c

mari se confectioneazd tot Fig. 8.32. Roti dintate independente de arbore.
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independente de arbore fie, dintr-o singura bucata, prin turnare sau forjare.
In aceste cazuri, rotile se executi cu disc plin sau cu spite.

In figura 8.32,a4,b sunt aritate doud roti metalice independente cu
butucul de lungime /» > b, unde b este latimea rotii. Butucul se lungeste pe
o singura parte, pentru o fixare mai buni a rotii de arbore. In figura 8.32,c
este reprezentatd o roatd din masa plasticd, executatd separat de butuc si
care se asambleaza printr-o flansi. In general, fixarea rotilor independente
de arbori se face prin diferite procedee de asamblare, de regula,
demontabile (strangere, pene longitudinale, filet). Sistemul de fixare
depinde si de procedeul de executie al rotii, de forma ei, utilizarea si
numarul bucatilor, care se monteaza.

8.4.7. Rotile dintate cu dinti inclinati

8.4.7.1.Particularititile geometrice si cinematice

5 Din studiul
—— Pax cinematic al angrenarii a
N A rezultat ca functionarea

Pn linistitd a rotilor dintate

este  conditionatd  de

N Q existenta unui grad de
e acoperire cat mai mare.
K s Acesta este limitat, insa,

g de valorile pe care le pot

Q L P, /[ S avea 1indltimea capului
Tt dintelui si numarul minim

O]

: b. de dinti, pentru ca sa nu se

Fig. 8.33. Formarea dintelui inclinat. produci interferenta si si
se mentind constant raportul de transmitere.

Gradul de acoperire se poate mari daca se inlocuiesc dintii drepti cu
dinti 1n trepte, care se obtin prin sectionarea rotii cu planuri perpendiculare
pe axa ei si decalarea cu unghiuri egale a discurilor rezultate astfel. Practic,
insd, nu se executd dinti in trepte, ci, prin sporirea la infinit a acestora,
distanta dintre trepte se reduce la zero si dintele capata forma unei elice
rasucite cu un unghi £ fata de cilindru (fig. 8.33,a). Detasarea unei portiuni
de latime b din cilindru va da roata cu dinti inclinati, care uneori se mai
numeste si roatd cu dinti elicoidali. Cu aceasta se inlatura un alt dezavantaj
al rotilor cu dinti drepti, acela ca angrenarea nu se mai face simultan pe
toatd lungimea flancului, ceea ce in conditiile unei executii imprecise, deci
a erorilor de prelucrare si montaj, da nastere la forte dinamice si zgomot.
Deoarece dintii sunt inclinati cu unghiul g (fragment dintr-o elice),
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angrenarea se face treptat, zgomotul si fortele dinamice se micsoreaza si
existd posibilitatea reducerii numarului de dinti la pinion, fard si apara
pericolul subtdierii. Angrenajul cu dinti inclinati are dintii celor doua roti
inclinati cu acelasi unghi, dar in sens contrar.

La rotile dintate cu dinti inclinati se poate vorbi de trei pasi:

— pasul frontal sau pasul aparent p;, care se obtine prin intersectarea
rotii cu planul perpendicular pe axa cilindrului de divizare si paralel cu
planul frontal al rotii;

— pasul normal p» obtinut prin intersectarea rotii cu planul normal pe
elicea cilindrului de divizare;

— pasul axial pax sau pasul elicei, obtinut prin intersectarea rotii cu un
plan care trece prin axa cilindrului de divizare.

Intre aceste trei pasi, asa cum se poate vedea din figura 8.33,b, existi
relatia:

pn pax
py=—"—=—" (8.77)
T cosf ctgf
Corespunzator celor trei pasuri, se disting si se denumesc similar trei
module intre care exista o relatie analoaga, adica:

My M (8.78)

m, = = .
cosff ctgf

Cremaliera va avea dintii inclinati. Profilul standardizat al
cremalierei apare In sectiune normald pe directia dintilor, unde se va
reproduce pasul normal
pn si unghiul normalizat
on (fig. 8.34). Daca se
priveste cremaliera
lateral, apare pasul frontal
prsi unghiul or din planul <
frontal. Rdmane aceeasi ;
in ambele planuri, v | Ly
indltimea /& a dintelui. /\ /
Elementele geometrice se E
determind in functie de
modulul normal. Intre
aceste elemente trebuie Pe Z N
distinse unghiurile, D.
efectiv de angrenare, din
planul frontal, a5 si

bia

Fig. 8.34. Unghiurile de angrenare in plan
frontal si plan normal.
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standardizat din planul normal, a.. Tinand seama de figura 8.34, relatiile
pentru aceste unghiuri vor fi:

CD a . AB a
igog, =——=—— sl tga, =——=—— 8.79
&4 =pp " Pp > Y TP " BP (8.79)
si facand raportul lor,
g .
ga, _PD (8.80)
tga, PB
Se observa, 1nsa, ca
PD:PF:_ 1 (8.81)
PB PE cos [
si Inlocuind 1n relatia (8.80) se obtine
t
tga, =S, (8.82)

cos

de unde se vede ca unghiul de angrenare ar este mai mare decat la rotile
cilindrice cu dinti drepti.
Distanta aw dintre centrele dc rotatie ale rotilor va fi:

m.
a,=R,+R, =7f(zI +z,)= 2:;’;’8 (z,+2z,). (8.83)

Intre lungimea / a dintelui si latimea b a rotii exista relatia:
b=1Icosp. (8.84)

Dintii sunt decalati cu
distanta, egala cu arcul g, a carei
valoare este

q=>b1tgp, (8.85)
care se mai numeste si
1naintarea dintelui. Prin

inclinarea dintelui, gradul de
acoperire & este marit cu cel
datorat Tnaintdrii. Notindu-se
Fig. 8.35. Determinarea numarului prin & gradul de acoperire al
minim de dinti la roata cu dinti inclinati. rotii cu dinti drepti, gradul de
acoperire al rotii cu dinti inchinati va fi:

E=¢gte, =£O+b tgﬂ’ (8.86)

Py
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de unde se vede ca, marindu-se latimea rotii si unghiul £, se pot obtine
grade de acoperire mai mari. De altfel la aceste roti, se gasesc simultan in
contact un numar de 6... 10 perechi de dinti si chiar mai multe.

Pentru determinarea numarului minim de dinti, se considera din nou
roata sectionatd cu un plan perpendicular pe directia dintilor (fig. 8.35). Se
obtine o elipsa cu axa micd 2b = D,rsi axa mare 2a = Dyr/cosf. Pe elipsa
dintii se succed cu pasul p», deci profilul dintelui in sectiune normala
corespunde unui cerc fictiv, avand raza p. egalda cu raza de curburd a
elipsei. Angrenarea pe elipsd poate fi inlocuitd, cu aproximatie, cu
angrenarea unei roti cu dantura dreapta, avand raza cercului de rostogolire
pe si numadrul de dinti ze 1 numita roatad echivalenta.

Deoarece raza de curbura a elipsei este

|: Drf
a’ | 2cos D,
po= L2 P (8.87)
b D, 2cos”
2
daca se inlocuieste
zm, . m, z
=<t s1D, =—-"1— 8.88
Pe 2 77 cosp (8.88)
se obtine
z
z, = . 8.89
° cos’ (8.89)

Numarul minim de dinti al rotii cu dinti inclinati fiind zmin, se poate
exprima in functie de z., pentru alegerea cremalierei sculd, si este

z,. =2z, ¢c0s f (8.90)

Daca se inlocuieste ze min = 17 si cos = 45°, se obtine:
z, .~ 6dinti. (8.91)
Datorita unghiului de angrenare efectiv mai mare la rotile cu dinti
inclinati decat la rotile cu dinti drepti, numarul minim la rotile cu dinti
inclinati este mai mic decat la cele cu dinti drepti, fard a se produce
fenomenul de interferenta. Se poate face deplasare atdt in 1ndltime, deci
simetrica, cat si unghiulara, deci nesimetrica. Relatiile de calcul sunt cele
de la rotile cu dinti drepti, in care se inlocuiesc elementele rotii cu dinti
inclinati n planul frontal. La confectionarea danturii, deplasarea sculei se
desfasoara in plan normal pe directia dintelui. Valoarea deplasarii x, fata
de linia medie si in raport cu polul P va fi:
x, =x&m, (8.92)
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_ S
" cos B
S-au notat prin & si & deplasarile specifice in plan normal si plan
frontal. Elementele geometrice si calculul cinematic se fac pe baza
criteriilor aratate, cu relatiile de la angrenajul cilindric cu dinti drepti.

unde:

(8.93)

8.4.7.2.Fortele si calculul la rezistenta

Apartenenta dintelui la o linie elicoidald face ca sistemul de forte
active sa fie orientat spatial. Din figura 8.36,a se observa ca forta normala
pe flancul dintelui, F, se descompune in doud componente: F'’; normald
pe directia dintilor si F dupa directia radiald. Pe de alta parte, forta £,
intr-un plan orizontal, se descompune tot in doud componente: F7, care este
forta periferica si componenta axiala Fu.

Forta F: se determina din datele de exploatare:

F - 2T _ 2cosﬂT, (8.94)
Drf ng
unde D,reste diametrul cercului de rostogolire frontal,
mz
D, =mz=—"—. 8.95
rf S COSﬁ ( )
Forta axiala se poate determina cu relatia:
F,=F, tgp, (8.96)

V%
n

<
| S
o

I
IRRNRRNEY
/777

I

a. b.
Fig. 8.36. Sistemul de forte cu dinti inclinati si compensarea componentelor axiale.
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ea tinzand sa deplaseze rotile de pe cei doi arbori in sens axial, de unde
apare necesitatea rulmentilor axiali pentru preluarea ei. Efectul impingerii
axiale se poate elimina prin compensare, intrebuintand dinti ascutiti sau in
, V7, la care fortele axiale se echilibreaza si lagdrele axiale nu mai sunt
necesare (fig.8.36,b).

Linia de angrenare se afla in planul normal pe dinte, iar proiectia
fortei tangentiale F': in acest plan va fi:

F
L=t (8.97)
cos fB
astfel ca sarcina normala pe dinte F», dupd directia liniei de angrenare in
acest plan, este:

RV (8.98)
cosa, cosa,cospf

iar forta radiala
tga,

F =F'tea =F )
¥ fg n lcosﬁ

(8.99)

~. -
N -

AN \<ﬁ
D a 0,
&‘ 70
g rf
02 ”D/'fc
Por
ErPbf

a. b. C.
Fig. 8.37. Lungimea de contact la rotile cu dinti inclinati.

Calculul la incovoiere si la uzura al rotilor cu dinti inclinati se face,
utilizand relatiile de la rotile cu dinti drepti, adaptate la dantura inclinata.

Intrucat rotile cu dinti inclinati se rodeazi suficient de bine, sarcina
se poate considera ca se distribuie pe toti dintii aflati In angrenare, de aceea
o problemd legatd de calcul este lungimea totald a liniilor de contact.
Contactul dintre dinti se face dupa linii Inclinate fatd de generatoare
(fig.8.37,a), astfel ca luandu-se unghiul de inclinare a dintilor pe cercul de
baza, f, in plan frontal (fig.8.37,c), se poate calcula lungimea unei singure
linii si apoi a unui numar de # linii de contact.
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Din figura 8.37,b se observa ca portiunea activa din linia de angrenare
in plan frontal este KiK2 = prg; unde & este gradul de acoperire 1n acelasi
plan. Rezulta lungimea / a unei singure linii de contact care va fi:

= Erl (8.100)
sin 3,
Numarul total de linii de contact n rezulta din gradul de acoperire
suplimentar si este:
n=lteh (8.101)
Dy
astfel ca lungimea totala /. va fi:
, _bwep, pys _ be
¢ py sinf, cosp,

Intrucat raportul dat de relatia (8.101) nu este constant, /. va fi variabila,
valoarea minima a lungimii dintilor aflati in acelasi timp in contact, /c mi, s€
poate determina, inmultind /c cu un coeficient de lungime 0,9:

(8.102)

! (8.103)

¢ min

Deoarece repartizarea sarcinii pe dinte nu este cunoscuta si luandu-
se in considerare unele abateri, se poate admite cu suficientd aproximatie
ca lungime de contact, lungimea / a unui dinte, va fi:

=L b (8.104)

- cos B3, cos B’

neglijandu-se produsul 0,9
Calculul la rupere pleaca de la relatia, care da forta F'; normala pe
directia dintelui, principala forta care solicita dintele la incovoiere si care este:

— t
" cosp
unde y» este coeficientul de formd corespunzator numarului de dinti
ze = z/cos® B al rotii cu dinti drepti echivalente.
Daca se introduce / din relatia (8.104), iar b se inlocuieste in raport
cu modulul normal m» si coeficientul y, de latime a rotii,
b = wnmn ?

=7m,y,lo, cosa,, (8.105)

egaland forta periferica de calcul cu F': din relatia (8.105), rezulta:
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2T
m,z

cos

Dupa efectuarea inlocuirilor si transformarilor se obtine:

i/ 6807K K, cos 3

KK, ZﬂnﬁynLo—u cos fcosa,. (8.106)
cos

(8.107)

l//nynzo-F

In calcul s-a introdus si coeficientul gradului de acoperire K,
intrucat neglijarea acestuia, daca se are in vedere ca gradul de acoperire la
rotile cu dinti inclinati este mare (apropiat de 2), ar duce la o marire a
modulului, deci la o supradimensionare inutila.

Calculul la presiune de contact se face cu relatia lui Hertz de la rotile
cu dinti drepti, in care se inlocuieste F» cu valoarea ei din relatia (8.98),
lungimea de contact cu relatia (8.106), iar razele de curbura p; si p2 se
determina ca si la rotile cu dinti drepti:

Dy . : Dy .
o) :T‘sma st p, :Tsm a, (8.108)

unde Din si Dyp. se inlocuiesc in functie de razele rotilor echivalente pe1 si
pe2 determinate din relatia (8.87).

8.5. Angrenaje conice
8.5.1. Particularitatile geometrice si cinematice

Rotile dintate conice servesc pentru transmiterea miscarii de rotatie
intre doi arbori care au axele concurente si au urmdtoarele elemente
geometrice diferite de cele ale rotilor cilindrice (fig. 8.38,a):

conurile de
rostogolire OPA si OPB,
cu varful In O si
generatoarea  comuna
OP, corespunzatoare
cilindrilor de rostogolire
de la rotile cilindrice;

conurile de
rostogolire OPA si OPB,
cu varful In O i
generatoarea  comuna
OP, corespunzatoare a. b.
cilindrilor de rostogolire Fig. 8.38. Particularitatile geometrice ale rotilor
de la rotile cilindrice; conice.
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- unghiul o format intre axele de rotatie ale celor doud conurt;

- cercurile de rostogolire, luate in mod conventional, sunt cele doud
baze mari ale triunghiurilor de con detasate pentru roti;

- conurile suplimentare, AO1P si BO2P, care au axele comune cu
conurile de rostogolire, varfurile indreptate in sens invers, iar
generatoarele perpendiculare pe generatoarele conurilor de rostogolire.

Pentru a determina raportul de transmitere se va presupune cd, in
rotatia in jurul axei sale, conul 1 are viteza unghiulara wi( iar conul 2 are o
miscare complexd, compusa din una relativa fata de conul 1 cu viteza ani
si una de transport impreuna cu conul 1. Compunand vitezele unghiulare
fata de punctul fix (fig. 8.38,b) se va obtine

w, =0, +0,, (8.109)
iar din paralelogramul vitezelor rezulta:

_snd _R,_z (8.110)

i =—=.
12 .
®, sino, R, z

Intrucat 5=81+&, deci & = 5—41, rezulta:
5, =sin & -cos S, —cos S sin§, = sin J, (sin & - ctgd, —cos ) si
i, =sIino -ctgd, —coso. (8.111)

Cand 712 s1 O sunt cunoscuti, se determind o1 si . Dupd relatia
(8.111) se poate scrie:

g5 = - sin & _ sin & (8.112)
i, +c0sd z,/z,+cosS
si pentru cazul cel mai frecvent utilizat, 6= 90°, rezulta:
g5, ==L g5 =22 (8.113)
Z; 7

La proiectarea cinematicd a transmisiei conice se da si 712 $i se
determind &1 si %, unghiurile la varf ale conurilor de rostogolire, cu care
se dimensioneaza rotile.

Dantura angrenajului conic se traseaza tot dupa evolventd, dar
trebuie examinatd, in mod special, formarea profilului, deoarece
suprafetele laterale ale dintilor reprezintd niste suprafete evolventice
conice. Formarea acestor suprafete se poate imagina, astfel: se duce planul
tangent la suprafata laterala a conului de baza (fig. 8.39,a) si in acest plan
dreapta ABO, care trece prin varful conului. Daca planul se va rostogoli
fara alunecare peste conul de baza, atunci segmentul AB descrie o suprafata
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evolventa conica, iar fiecare punct al acestui segment va pastra
neschimbata distanta sa pana la centrul O, adica se va deplasa, totodata, pe
suprafata unei sfere, descriind o evolventa sferica.

a. b.
Fig. 8.39. Trasarea evolventei si profilurilor rotilor conice.

La proiectarea transmisiei conice apar probleme analogice celor de
la rotile cilindrice, adica: fenomenul de interferentd, gradul de acoperire,
numarul minim de dinti, deplasarea pofilelor si altele. Rezolvarea acestor
plan a sferei si, de aceea, calculul care se face este aproximativ si bazat pe
o reprezentare tot aproximativa a profilului dintilor rotilor conice intr-o
figura plana.

Pentru trasarea profilurilor dintilor se pleacd de la o solutionare in
plan a problemei. Fiind date conurile de rostogolire (fig. 8.39,h), se
construiesc conurile suplimentare si se desfasoara aceste conuri in planul
de proiectie. Ele apar aici sub forma unor sectoare, de raze pr1 si pr2, egale
cu lungimea generatoarelor conurilor suplimentare, iar arcurile pe care le
intind sunt egale cu lungimea cercurilor de rostogolire de raze R:1 si Ry
Daca cele doud arcuri se considerad, dupa completare, drept cercurile de
rostogolire ale unor roti cu centrele in O si O, cu ajutorul regulilor
cunoscute de la rotile cilindrice se traseaza dintii in evolventa, apoi se
suprapun sectoarele peste conurile suplimentare. Unind toate punctele
obtinute cu punctul O prin drepte, se obtin dintii rotilor conice,
corespunzator conurilor de rostogolire alese.

Razele p1 si p2 ale cercurilor de rostogolire de la rotile cilindrice
conventionale vor fi:

R
cos s, or

R (8.114)

= 2
COS 0,

rl

pr1:

2

iar unghiurile y1 si y» ale sectoarelor dintate, din conditiile de mai sus, sunt:
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P, =27R,, pW, =27R,,. (8.115)

Numerele de dinti ale rotilor conice, egale cu numerele de dinti ale

sectoarelor z1 si z2, sunt, evident, mai mici decat numerele de dinti z"1 siz">

ale rotilor cilindrice cu raze pr1 si pr2. Relatiile Intre z' si z%, respectiv zi

si z2, se pot obtine, stiind ca pasul este comun pentru sectoare (rotile
conice) si rotile cilindrice. Rezulta, astfel:

Zl‘p = 272',0”, lep = 27Tpr2’
ZIP =V P> 2P =VoPr0s

de unde, prin Impartirea relatiilor doud céte doua si inlocuirea lui pr1 si pr2,
din relatiile (8.114) si (8.115), se obtine:
.27 2r z,

Z = 21:2 521: 5
v, 7T oS 6, cos

8.116
2r z, ( )
=—2Zz =

2 s
v, cos o,

Z
adicd numarul de dinti al rotilor cilindrice este mai mare decat al celor
conice, in rapoartele 1/cosdi si 1/cosdz. Ca urmare, raportul de transmitere
i"12 al rotilor cilindrice, exprimat in functie de raportul de transmitere i12 al
rotilor conice, va fi:

. Z, Z,€080, . COSO
i, =22= =i, , (8.117)
Z,  Z,€080, COS 0,

iar In cazul cand axele rotilor formeaza un unghi drept, deci 6 =d1+%=90°,
se obtine:
cos(90° - 6,)

iiz =ile=l}2tg5Z. (8.118)
P

Intrucat din relatia (8.113), i1 = tg &, rezulta,
=%, (8.119)

deci, angrenarea rotilor conice este echivalentd cu a celor cilindrice, insa
ultimele au un numar mai mare de dinti. De aceea, in conditii egale, rotile
conice au un grad de acoperire £ mai mare decat cele cilindrice si un numar
de dinti zmi» mai mic, pentru roata mica. Astfel, daca o1 = 45° siz1 = 17
dinti la o cremalierd de 20°, din z1 = z'1 cosdi rezulta cd roata micd poate
avea 12 dinti fara sa se produca interferenta.
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8.5.2. Fortele si calculul la rezistenta al rotilor dintate conice

Pentru stabilirea sistemului de forte se considera cel mai frecvent
angrenaj conic, cel cu unghiul intre axe de 90° si cu dinti drepti. La acest
angrenaj se poate admite, ca roata conducdtoare actioneaza in punctul M
asupra dintelui rotii conduse, deci forta tangentiald F7, va fi aplicata la
mijlocul latimii rotii conice, adicd la cercul de rostogolire de razd medie
Rm (fig. 8.40,a). In functie de aceasta forta,

2T
se determind componenta
F =F tg-a, (8.121)

care lucreaza in planul 0102, normal pe generatoarea comuna, si care se
descompune in componenta axiala:

F,=F'sing, = Figa,sind,, (8.122)
si componenta radiala
F.,=F coso, = Ftga, cosd,. (8.123)

Prima din aceste forte produce eforturi axiale Tn arbori si din aceasta
cauza ei trebuie asigurati cu rulmenti axiali. A doua solicitd dintele la
compresiune §i se transmite asupra arborelui, pe care il solicitd la
incovoiere. Situatia este similara si pentru cea de a doua roata, cu jumatatea
unghiului la varf o.

Deoarece pasul si modulul variaza de-a lungul flancului, calculul la
rupere se face, considerand cd efortul se repartizeaza uniform pe lungimea
acestuia, iar forta periferica se aplicd la mijlocul lungimii dintelui. Roata
conicd poate fi asimilatd cu o roata cilindrica cu dinti drepti, avand raza
cercului de rostogolire egald cu raza medie.

Relatia pentru calculul modului mm, va avea forma:

6807K, K,
m,, = 3|——=—=[mm], (8.124)
YY¥,0rZ
unde: Kam este coeficientul dinamic corespunzdtor cercului de rostogolire
mediu, de diametru Dym; y' — coeficientul de forma, care corespunde rotii
cilindrice de inlocuire, avand un numdr de dinti: z'= z1 /cosdi;
| = Wmpm — lungimea dintelui rotii conice, pentru care coeficientul ym se
poate demonstra cd se obtine cu relatia:
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N %
0
=5 EJ 0, %
VAR , gl & v
3 Szt 0 Qla
& Mo p -
F) Fa M -% Rog
rQZ F ~
Fy
0; &S
Prin |
0, ' Fa
a b

Fig. 8.40. Sistemul de forte si calculul modulului angrenajului conic.

Jzi + 22
N7 72 8.125
V= 2R -1 (8.125)
[

In relatie, Roe este lungimea generatoarei conului de rostogolire, iar
z1 81 z2 — numerele de dinti ale celor doua roti.

Dupd determinarea modului mn se stabileste, din consideratii
geometrice, modulul m pe cercul exterior, care se standardizeaza. Din

figura 8.40,b se observa:
D, +D, +24, (8.126)

NP
9

A:%siné, (8.127)

deci

mZ:mmz+2ésin5 (8.128)

$i prin urmare

a b o Isin&
Fig. 8.41. Solutii constructive pentru mz=m, z|1+ . (8.129)
rotile dintate conice. .

Uneori se face un calcul de verificare la uzura a rotilor conice, dupa
aceleasi principii ca la rotile cilindrice.



8. Angrenaje 409

Forme constructive de roti conice, cu butuc pe o singura parte sau pe
ambele parti, sunt aritate in figura 8.41. Inliturarea curselor moarte se face
prin aceleasi procedee ca la rotile cilindrice.

Dezavantajele, pe care le prezintd rotile conice, pe langa greutdtile
privind executia danturii, sunt de ordin constructiv. Ele necesita precizie mare
la montaj si la schimb, deoarece trebuie potrivit bine varful conurilor, si au
nevoie de lagdre axiale. Pentru a imbunatati conditiile de functionare, dantura
acestor roti poate fi executata si cu dinti Inclinati, in sdgeata sau curbilinii.

8.6. Angrenaje melcate

8.6.1. Elemente generale. Clasificare. Particularitatile geometrice si
cinematice

-

Angrenajele cu melc si p
2

roatd melcatd se referd la
transmisiile cu angrenaj cu axe
concurente in spatiu ale arborilor.
Unghiul de incrucisare este egal,
de obicei, cu 90°. Miscarea in P| v
transmisia data se realizeaza dupa \
principiul cuplei elicoidale. In
calitate de surub serveste melcul, \
iar roata melcata este asemenea /i
unui sector de piulitd infasurat pe 0
un cerc.

Transmisia melcatd se
deosebeste  principial de
transmisiile cilindrice si conice prin faptul ca vitezele circulare ale
melcului si rotii melcate nu coincid nici dupa marime, nici dupa directie.
Deci, in procesul de functionare melcul aluneca fata de dintii rotii melcate,
astfel realizdndu-se frecare de alunecare.

Angrenajul cu melc si roatd melcatd poate fi considerat ca un
mecanism particular cu roti dintate elicoidale, la care diametrul uneia din
roti D1 = Dsreste foarte mic, iar unghiul de inclinare £ al dintilor sai este
foarte mare, astfel incat, dintii formeaza o elice completa, care infasoara
cilindrul. Roata mica s-a transformat, astfel, intr-un surub denumit surub
melc sau melc, iar roata elicoidala cu care angreneaza se numeste roata
melcata (fig.8.42). Diametrul rotii D2 = Dy si unghiul de inclinare a dintilor
[z sunt cele ale rotii elicoidale.

Intr-o sectiune axiala a surubului cu un plan perpendicular pe axa rotii,
melcul se prezintd ca o cremaliera cu dinti drepti, de obicei trapezoidali, iar

A\

o
0\’0

ﬁ
oy
= Dsr

,,
o
0

Fig. 8.42. Obtinerea angrenajului
melcat din angrenajul elicoidal.
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roata are dintii elicoidali

b cu profil 1n evolventd
SiS|,|  (fig.8.43). La angrenajul
nedeplasat, suprafata

& Se cilindrici a  melcului,

— tangentd la cilindrul de
rostogolire al rotii, este
cilindrul de rostogolire
sau de divizare al
melcului.  Cilindrii  de
rostogolire sunt in permanenta tangenti in polul P al angrenajului.

Pentru a determina raportul de transmitere in sectiunea considerata
(planul trece prin polul P al angrenajului si este paralel cu planul frontal al
rotii), este necesar sa se respecte egalitatea:

Ppn=Pu, =P (8.130)
unde py- este pasul frontal pe cercul de divizare al rotii, iar paxs - pasul axial
al melcului (fig.8.43). Daca se va alege un sistem de axe rectangulare
(fig.8.44) cu originea in P, axa Py paralela cu axa melcului, planul yPz
paralel cu planul frontal al rotii si axa Px perpendiculara pe acest plan
vitezele periferice ale melcului si rotii vor fi orientate dupa axele Px,
respectiv, Py. Daca se unesc capetele vectorilor vitezelor, se va obtine viteza
relativa de alunecare orientatd dupa tangenta comuna la directiile elicoidale
ale dintilor. Daca punctul de contact al profilurilor nu coincide cu polul, va
mai apdrea viteza de alunecare de-a lungul liniei de angrenare si tangenta la
profilurile dintilor. Existenta acestei duble alunecari explica randamentul
mult mai scazut al angrenajului melcat fatd de angrenajele cilindrice.

Daca se examineaza in plan o spird a melcului (fig.8.44,b), acesta
face contact cu profilul rotii in polul P. Din cele aratate anterior, rezulta:

V=V =V

rel?

20

Fig. 8.43. Angrenaj cu melc si roatd melcata.

unde vr este viteza rotii, vs - viteza melcului, iar vrer este Indreptatd dupa
tangenta la linia elicoidala a spirei si deci inclinata cu unghiul @, de inclinare
aelicei fata de raza r = Ds/2 de rostogolire a melcului (complementul acestui
unghi este Siunghiul de inclinare al dintilor melcului).
Din triunghiul vitezelor rezulta:
v, =v.1g0,

egalitate din care se poate determina raportul de transmitere, stiind ca
v. = Rw,s1 v, = ra,,deci:

=—=—"F"—=——, (8.131)
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unde R= Dy/2 este raza cercului de rostogolire a rotii.
Relatia arata ca raportul de transmitere este cu atat mai mare, cu cat
unghiul de inclinare al spirelor melcului este mai mic.

wa vr P vz
7 v v
: J
2 .
Vs Vrel
x\
x\
a b

Fig. 8.44. Vitezele si raportul de transmitere la angrenajul melcat.

Raza cercului de rostogolire al rotii, daca numarul de dinti al acesteia

se noteaza prin z2 =z va fi:
R=22 (8.132)
2

iar raza melcului poate fi exprimatd in functie de numarul de dinti ai
melcului, adicd numarul de inceputuri K=z1 intelegandu-se prin aceasta
numarul elicelor pe inaltimea unui pas.

Dacad se desfasoara suprafata cilindrului de divizare al melcului
(fig.8.45) se poate scrie:

pp=2nrtg@=Kp (8.133)

si de aici reiese ca

ngo=Le K (g 134
2r 2«

Deci, raportul de

transmitere, dupd inlo-
cuirea lui Rsirtgf, va fi:

Fig. 8.45. Desfasurarea suprafetei de
rostogolire a melcului pentru 1...3 inceputuri. I, =—. (8.135)

Rezulta ca prin intermediul acestui angrenaj se pot obtine rapoartele
de transmitere foarte mari, deci angrenajul melcat poate fi utilizat ca
mecanism reductor, deoarece, dacd, de exemplu, numarul de inceputuri
K =1, raportul de transmitere este egal cu numarul de dinti ai rotii.
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8.6.2. Sistemul de forte si randamentul angrenajului melcat

Din cauza frecérilor mari care apar in angrenajul melcat si deoarece,
uneori, el se utilizeaza si ca mecanism autoblocant, o problema care trebuie
rezolvatd constd in determinarea randamentului sdu si, In special, a
randamentului melcului. In acest scop, intr-o prezentare schematica
(fig.8.46), considerandu-se o spird a melcului, forta normald pe flancul
dintelui, F» se descompune in doua componente, una radiald F;, care trece
prin axa geometrica a melcului,

F =F sina,
st alta F+ din acelasi plan de forte, care face unghiul de ridicare o cu axa
melcului,
Fr Fa F' =F cosa.
[77/] 777} . - Py
= = /{ = Ultima fortd se descompune intr-o
Fl componentd axiala F, care va fi:
— ' —
o F,=F'cosf=F, cosacost
S si 0 componentd tangentiald F7,
care este tocmai forta periferica la
cilindrul de divizare al melcului:
3 F,=F'sinf=F, cosasinf.
F; . .
G { Forta de frecare, avand valori
wa | FfEV w importante, nu se mai neglijeaza si
A F F, v se poate descompune in doud

componente: tangentiald Fi si
axiald Fy, care se insumeaza
algebric cu  fortele active
corespunzatoare. Forta tangentiala in melc Fis este:

F, =F,+F,=F,cosasinf+ uF,cosd =F, (cosasin@+ pcosf), (8.136)

Fig. 8.46. Sistemul de forte si
randamentul angrenajului melcat.

iar forta axiala Fus va fi,
F, =F, +F;, =F, cosacost— uF,sinf =F, (cosacosd— usind).(8.137)

Daca se noteaza p/cosa = ' =tg p/, unde « este jumatatea unghiului
la varf al spirei surubului in sectiune, facand raportul dintre relatiile (8.42),
(8.43) s1(8.44), se obtine:
F, sinf+igp'cosd  1gh+igp'

F, cosf—itgp'sind - l-tgp'tgl

(8.138)

sau F, =F, tg(0+p'"). (8.139)
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a. b. C.
Fig. 8.47. Forme simplificate pentru profilul dintilor melcului Tn mecanica fina.

La o rotatie a melcului lucrul mecanic util este L1=27rFas tg6, iar
lucrul mecanic efectuat pentru invingerea tuturor rezistentelor este
Lo=2rrFastg(0+p'), deci, randamentul 7 va fi:

n

p=b__ 189 (5140

L, tg(0+p) "0 e i
si se vede ca autoblocarea T 1 [ 1A
are loc pentru 6 < p. g9 | _TL
Cand sunt folosite la / / ] = L/
autoblocare, este / 1 7,’,,_
recomandabil sa se 08 =
adopte pentru melc un e
singur inceput, iar cand
unghiul @are valori mici, 0.7 10 20 30 40 0
randamentul §¢ Fig. 8.48. Variatia randamentului melcului.

micsoreaza si se produce
autofranarea. Angrenajul se utilizeaza in acest scop, la reglarea find a
aparatelor, dispozitivelor din masinile de calcul, de citit, din industria
telecomunicatiilor, unde, transmitdnd forte mici, se admit si forme
simplificate pentru dintii melcului sau ai elementului, cu care acesta
angreneaza, care roatd sau un sector circular, asa cum se vede in figura 8.47.
Imbunatitirea randamentului se realizeazi prin alegerea
corespunzatoare a materialelor, o prelucrare si ungere bune.
In figura 8.48 sunt prezentate diagramele de variatic ale
randamentului melcului potrivit relatiei (8.140), pentru diferite valori ale
coeficientului de frecare.

8.6.3. Materiale pentru angrenaje melcate

In legatura cu vitezele de alunecare mari si conditiile de ungere
nefavorabile, materialele se aleg sub forma de cupluri de antifrictiune, care
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trebuie sd posede proprietati rezistentd la uzurd si tendinta spre gripare
scazuta, astfel: otel célit pe bronz sau otel necilit pe bronz.

Melcii (fig.8.49,a) se executa din OLC 40, OLC45,41CN12,41C10,
calit pana la o duritate HRC=45...60; OLC15, OLC20, 15CD6 cimentat si
calit pana la HRC=56...62. Otelurile necadlite, cu HB<270, se
intrebuinteaza in cazul actiondrilor manuale sau la puteri mici. O
capacitate Tnalta de incarcare poseda cuplul, la care spirele melcului sunt
supuse prelucrarii termice de duritate Tnaltd (calire, cimentare, etc.) cu
rectificarea ulterioara.

a. b.
Fig. 8.49. Solutii constructive pentru rotile dintate conice.

Rotile melcate (fig.8.49,b) se executd din materiale mai putin dure
cum sunt bronzurile, alamele, fontele si masele plastice. Caracteristic
pentru materialele rotilor melcate sunt proprietatile antifrictionale,
coeficientul de frecare redus si uzura redusa. Dantura rotilor se executa din
bronz cu staniu si fosfor, bronz cu staniu si nichel pentru viteze de
alunecare mari (v2>3m/s), bronz cu aluminiu sau materiale plastice pentru
viteze reduse. Ca urmare, pentru coeficientul de frecare f se pot face
urmatoarele recomandari:

- f=10,01 pentru melcul din otel si roata din bronz, prelucrare foarte
buna, ungere bogata, la viteze de alunecare mari;

- f= 0,025 pentru melcul din otel cilit si slefuit, roata din bronz
prelucrata obisnuit, ungere bund;

- f=0,1 pentru melcul si roata din fonta, ungere buna.

8.6.4. Calculul de rezistenta si constructia angrenajului melcat

Calculul de rezistenta al danturii se efectuiaza pe baza relatiilor de la
rotile dintate cilindrice cu dinti Inclinati si se aplica rotii melcate, care este
mai putin rezistentd si careia i se poate determina pe aceastd cale modulul.
De regula, 1nsd, calculul la incovoiere foloseste nu pentru dimensionarea,
ci doar pentru verificarea angrenajului cu un numar mare de dinti (z> 100)
si avand un modul mic sau la angrenajul actionat manual, cand incovoierea
poate fi cauza distrugerii danturii.

La acest calcul, coeficientul de forma se ia cu circa 40% mai mare
decat la rotile cilindrice, deoarece dintii rotii melcate sunt mai rezistenti,
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datorita formei lor in arc de cerc (fig. 8.50). Totodata, forta de calcul sau
momentul de torsiune se Tnmulteste cu randamentul, a carui valoare este
insemnata aici si nu poate fi neglijata.
Principala cale de distrugere a
danturii rotii melcate este uzura. Cand
rotile se executd din materiale moi (bronz
cu staniu) apare o uzurd de aderentd, pe
cand la materialele mai dure (bronz cu
aluminiu, fontd) apare grupajul. Ambele
situatii depind, desigur, de vitezele de
alunecare si de valorile tensiunilor de
contact maxime. De aceea, pentru
calculul la uzurd se foloseste relatia lui
Hertz pentru contactul teoretic liniar:

FE Fig. 8.50. Lungimea de contact
Cima = 0,418 [——,  (8.141) si elemente geometrice ale
P angrenajului melcat.

in care fiecare din factorii care o compun trebuie determinati, tinind cont
de particularitatile geometrice ale angrenajului melcat.

Forta normala F» pe flancul dintelui se va determina in raport cu
forta tangentiald din roatd, Fu, care este forta axiala Fas la melc, astfel:

2T
F, =F_=F, cosacosH:D—, (8.142)
unde D, este diametrul cercului de rostogolire al rotii, iar 7' se inlocuieste
in raport cu puterea P, datd in kW, si turatia n a rotii, datd in min.
Modulul de elasticitate echivalent £ se determina cu relatia:
2E E
E — sTr ,
E +E,
unde: £=2,1-103 N/mm? este modulul de elasticitate pentru melcul din otel;
E/=0,9-10° N/mm? — modulul de elasticitate pentru roata din bronz.
Din figura 8.50 se vede ca dintele rotii cuprinde pe cel al melcului
cu unghiul 2y, care pe cercul de rostogolire al melcului inchide arcul /=CE
si care va avea valoarea:

(8.143)

D
arc [ =2y —= -L:ﬂDY 2—7/
2 180° " 360°

Cu aceasta lungimea de contact /., similar cu rotile dintate cu dintii
inclinati, va fi:

(8.144)

0,7515},. D,
[ = ~1,5——. (8.145)
cosd cos@
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unde s-a nlocuit / cu relatia (8.144), s-a considerat un unghi mediu la
centru 2y = 120°, un grad de acoperire suplimentar, din cauza Inclindrii
dintelui, &= 2 si un coeficient pentru lungimea liniei de contact, 0,75, mai
mic decat la rotile cu dinti inclinati, deoarece si campul de angrenare la un
angrenaj melcat este mai mic.

Raza de curbura echivalenta pentru profiluri se va lua egala cu raza
profilului dintelui rotii, deoarece flancul dintelui melcului este drept, astfel
ca raza lui de curbura ps = 0. Roata melcata se va considera ca o roatd cu
dinti inclinati, astfel ca raza de curbura a profilului, p- se va exprima in
functie de raza rotii cu dinti drepti echivalente. Se poate scrie:

D, sina

pzperESil'la:z(;OTg, (8146)

unde p.=D:/(2cos>®) (unghiul B de inclinare a dintelui a fost inlocuit cu
0, deoarece S = 0).
Daca se efectueazd inlocuirile in relatia (8.147) si se introduce
puterea P, dupa efectuarea simplificarilor necesare se obtine:
14,5-10° [ 8 KP
O-Hmax =
D D n

7 S,

[N/mm?], (8.147)
unde K = K4K;. Din cei doi factori ai produsului, cel mai important de
aceastd datd este K, coeficientul de repartizare a sarcinii, deoarece, sub
influenta componentelor tangentiald si radiald, melcul se deformeaza si
repartizarea sarcinii pe dinte devine neuniforma. Coeficientul dinamic K
este mai putin important, deoarece, din cauza alunecarii de-a lungul
dintilor, solicitarile dinamice la angrenajele melcate sunt mai reduse decat
la celelalte angrenaje. Coeficientul K se poate lua K= 1,1 ... 2, valorile mici
corespunzand unor viteze de alunecare mici si unei repartitii mai uniforme
a sarcinii pe lungimea de contact, deci si unor deformatii mai mici.

Daca se tine cont ca tensiunile de contact admisibile sunt [ or] = (200
...250) N/mm? la otel pe bronz si viteza de alunecare va = 1 m/s si [on]=
120...150 N/mm? 1a otel pe bronz si viteze de alunecare va > 3 m/s si daci
se inlocuieste si Dy si Dsr in relatia (8.147) in functie de modulul frontal
my, numdrul de dinti si numdrul de inceputuri, se obtine relatia, care
permite sa se calculeze direct modulul frontal my; care se standardizeaza,
de regula, la acest angrenaj.

Dupa determinarea modulului din planul frontal, my celelalte
elemente geometrice ale angrenajului se determind cu relatiile de mai jos.

Pentru melc, diametrul cercului de rostogolire

DS/, = Kmf,
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unde K este numarul de inceputuri.
Diametrul exterior este:

D, =D, +2a,
iar diametrul interior D =D —2b.

Pentru roata melcata, diametrul cercului de rostogolire

D =m,z,

7

unde z este numarul de dinti al rotii.
Diametrul cercului exterior este
D =D, +2a,

iar diametrul interior D =D, -2b.

In aceste relatii iniltimea capului 4. si indltimea piciorului /s se
exprima in functie de modulul frontal my ca si celelalte tipuri de angrenaje.
Distanta a dintre axele celor doua elemente va fi:
DSr + D’;

" (K +2) (8.148)
a=———"=—"2(K+2). .
2 2

Fortele, care apar in angrenaj (fig. 8.51) si solicitdrile provocate de
ele, sunt:
- forta periferica de pe roatd Fu, care este forta axiald Fas In melc,
provoacd un moment incovoietor M1 dat de relatia:

F.D
M ==2=5; (8.149)

O\S\/\

/2 /2

- forta radiald din roata s1
melc Fr, care provoacd un
moment incovoietor M> dat
de relatia:

M, = IZZ, (8.150)

unde / este distanta dintre
lagarele melcului.

Insuméand algebric
momentele date de relatiile
(8.149) 51 (8.150) se va obtine a b

tul i otor Mo di Fig. 8.51. Solicitarile si calculul la
momentu }I’ICOVOIQ or Mydm rezistenta a corpului melcului.
planul vertical:

i (8.151)

F, D,
M, ==ty
4 4
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- forta axiald de pe roata, Fur care este forta periferica Fis in melc si
provoacd un moment incovoietor M in planul orizontal:

Fl
M, = 4 (8.152)

. . F, D,
si un moment de torsiune M, = "'2 = (8.153)

Momentul incovoietor total M;, rezultat din insumarea geometrica, este:

M, =M>+ M, (8.154)

iar momentul echivalent, pe baza teoriei eforturilor unitare tangentiale

maxime, este:
M, =M>+M?. (8.155)

In practica nu este, in general, admis ca sigeata /' a melcului sa
depaseasca valoarea f=0, Imy.

Avantajele angrenajului cu melc si roatd melcatd sunt: gabarit mic si
forma compacta la un raport mare de transmitere; functionare lina, fara
zgomot; siguranta si simplitate In exploatare; posibilitatea autofranarii.

Ca dezavantaje se pot mentiona: randament scazut, pretul de cost ridicat
pentru sculele necesare danturarii; precizie ridicata de executie si montaj.

Din punct de vedere constructiv, rotile melcate se pot construi cu
butucul pe o singuri parte (fig. 8.52,a) sau pe ambele parti (fig. 8.52,5). In
figura 8.52,c este reprezentata constructia unei roti melcate, care permite
alegerea jocului convenabil in timpul angrenarii. Roata este compusa din
doua bucati imbinate intre ele printr-un arc care este, astfel, rasucit, Incat

momentul lui sd fie mai mare decat cel pe care-1 transmite melcul.
[

f N7
B oXo) N2y
RS <
% % HOHE%
4 = =
a. b C. d

Fig. 8.52. Solutii constructive pentru rotile dintate conice.

Cursele moarte se pot elimina si prin modificarea distantei dintre
axe, care se realizeaza deplasand lagarele melcului cu ajutorul unor arcuri
lamelare (fig. 8.52,d).
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9. TRANSMISII PLANETARE

9.1. Transmisii planetare cu roti dintate cilindrice
9.1.1. Notiuni generale. Clasificare. Principii de functionare

Modernizarea continud a
masinilor, automatizarea tot mai
largd a proceselor tehnologice prin
robotizare si dezvoltarea accelerata
a microsistemelor ingineresti din
ultima perioadd de timp impun
cerinte tot mai rigide (cinematice,
functionale, de masa si gabarite,
pret de cost, tehnologice etc.)
cercetatorilor, inventatorilor,
privind elaborarea unor noi tipuri
de transmisii mecanice cinematice
cu performante sporite (efect
cinematic major in dimensiuni
mici, fiabilitate inaltd, cost redus
s.a.). Un pas revolutionar in Fig. 9.1. Mecanism planetar in
domeniul angrenajelor a fost motorul cu abur al lui Watt.
inventarea de catre calugarul David la inceputul secolului al XVIII-lea a
transmisiei planetare, care astdazi este cea mai utilizatd transmisie
mecanicd. Un impact hotarator asupra revolutiei industriale a exercitat
innoirea bazei energetice, care s-a realizat prin inventarea si aplicarea
motorului cu abur. Aceastd inventie este legatd de numele mai multor
savanti. Cel care a desavarsit insa aceasta ,,invenfie internationala” si a
facut posibila utilizarea ei in industrie a fost James Watt. Cum se intdmpla
deseori astfel de inventii au functia de inventie — tractor. Pentru a fi
realizate practic au nevoie de alte inventii. Printre elementele
»revolugionare” inglobate Tn magina cu abur brevetata in 1784 de J. Watt,
se regdseste si angrenajul planetar, necesar transformarii miscarii de rotatie
alternativa a balansierului in miscare de rotatie continud a volantului (fig.
9.1,[37]), brevetat in Marea Britanie in 1781 (brevet nr.1306), de
asemenea, arborele cotit (brevet nr.1263, 1780). Utilizarea angrenajului in
masina cu abur a constituit un important impuls in preocupdrile de
perfectionare a acestuia. Deja se observa tendinte de perfectionare a
profilului dintilor. Utilizarea noii surse de energie a facut posibild
declansarea preocuparilor de utilizare a acesteia in mijloacele de transport
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terestre si acvatice. Perfectionarea acestora nu a fost posibila fara
perfectionarea angrenajelor, utilizarea ultimelor pe scard larga nu a fost
posibild fara perfectionarea masinilor unelte, in care erau inglobate, de
asemenea, angrenaje.

In marea diversitate a transmisiilor mecanice transmisiile planetare
ocupa un loc deosebit, posedand o serie de avantaje cum sunt: coaxialitate,
compacitate, masi redus, puteri mari (pani la 10* kW), precizie cinematici
ridicatd, posibilitatea obtinerii unor rapoarte de transmitere mari (pana la
10000), functionare silentioasa etc. Transmisiile planetare in ultimele
decenii sunt raspandite pe larg in diferite domenii ale constructiei de magini
s1 mecanicii fine si cunosc o modernizare In continud crestere. Transmisiile
planetare cinematice sunt mai usoare in comparatie cu transmisiile ordinare
si ocupd un spatiu mai mic. Din acest motiv transmisiile planetare se
utilizeaza in cazurile, unde problema masei si gabaritelor este hotaratoare.
Foarte des ele se intalnesc in constructia de avioane, tehnica de transport,
roboti si In constructia de masini-unelte. Includerea transmisiilor planetare

g ey

relativ largi privind raportul de transmitere, randamentul, gabaritele, masa
etc. necesitd analiza problemelor selectarii tipului transmisiilor planetare si
analiza lor comparativa.

Conform clasificarii lui N.V. Kudreavczev [38] transmisiile

# palnetare se clasifica In 3 grupe de baza: 2K-H, 3K
TD si K-H-V, fiecare dintre ele avind domeniile
prioritare de aplicatie. In cazul cand este necesar un
b randament inalt si raport de transmitere i relativ
L A¥ H mare mare se utilizeaza transmisia planetara 2K-H
ol ) J_ =1 prezentatd in fig. 9.2, asa numita schema a lui
a David. Transmisia este compactd, are randament
destul de ridicat (n = 0,97 — 0,99), raport de
transmitere intr-o treapta (i =1,74 — 9). Raportul de
L transmitere se determina din relatia:
Fig. 9.2.
Tragsmisie i=1-i"=1- Z , 9.1)
planetara 2K-H. Z,

O analizd comparativd a gabaritelor transmisiilor planetare si
ordinare intr-o treaptd, pentru i = 5, este prezentata in fig. 9.3. In general,
transmisia planetard poate include in componenta sa 3, 4, 6 si 8 satelifi.
Schema de bazd a angrendrii satelitilor cu rotile dintate centrale este
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prezentata in fig. 9.4.
Schema structurald include
un  numar minim de
elemente de baza: roata
centrala, numitd solar 1,
satelitii 2, 3,4, roata centrala
exterioara 5 si portsatelitul
H. Prezenta a cel putin trei
zone de angrenare a
satelitilor cu rotile dintate
centrale asigurd transmisiei
planetare capacitate portanta relativ ridicatd (in procesul de transmitere a
sarcinii participa simultan de la 3...6 dinti). Acest lucru asigura, de
asemenea, 0 mai bund precizie cinematicd si emisie acusticd. Schema
structurald a transmisiei 2K-H intr-o treapta asigura obtinerea unui raport
de transmitere de 3 - 10. In cazul neecesititii unor rapoarte mari
reductoarele planetare pot fi asamblate in 2,3,4 si chiar 5 trepte, asigurand
gabarite relativ reduse. In acest caz transmisiile planetare includ 5
componente de baza intr-o singura treapta si un raport de transmitere: 3 -
10 (intr-o singurd treapta), 10 - 80 (in 2 trepte), 50- 650 (in 3 trepte), 360
- 5500 (in 4 trepte) si pana la 1.000.000 (in 5 trepte). De mentionat insa ca
in cazul cresterii numadrului de trepte creste esential numadrul
componentelor de baza (a rotilor dintate), ajungand la 25 de elemente in
cazul reductorului planetar cu cinci trepte.

Gabarite i mase minimale poseda transmisiile planetare 2K-H cu una,
doua sau mai multe trepte, cu angrenaj exterior sau interior. Transmisia 2K-
H cu doud angrenaje interioare, prezentata in fig. 9.5, este compacta si poate
fi utilizata cu succes pentru actiondrile cu regim de lucru de scurtd durata.
In cazul unor rapoarte de transmitere mari utilizarea acestor transmisii nu
este rationala din cauza randamentului redus (fig.9.5).

Fig. 9.3. Analiza comparativa (i = 5).

Pentru a
obtine un raport de
transmitere mai
mare se instaleaza
consecutiv mai
multe trepte,
obtinandu-se
rapoarte de

transmitere destul de
mari cu randament

Fig. 9.4. Schema angrenarii transmisiei planetare.
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0.9 )

relativ ridicat. Transmisia
planetara 3K, prezentatd in
fig.9.6, este compactd si permite
obtinerea unor rapoarte de

9 I
0.8 _\g

transmitere  foarte mari (de
ordinul catorva mii). In acelasi
timp, pierderile n transmisia 3K

sunt mai mari decat in transmisia
cu acelasi 7, insa compusda din
transmisii ordinare sau planetare
(fig.9.2,9.3). Trebuie adaugat, de
asemenea, cd i constructia

| transmisiilor 3K e mult mai

‘l\l complexd decdt a transmisiilor

0.7 . \[_]__ = N
0.6 ' N 'J_ o
i K// N\
“BN ST
0.3 \ b a

b
0.2 .

e

0.1
0

0 200 400 600 800 100012001400
Fig. 9.5. Transmisia planetara 2K-H.

Fig. 9.6. Transmisie
planetara 3K.

2K-H si necesita o executare cu
precizie mult mai Tnaltd (pentru o
functionare satisfacatoare). La
i>1000, randamentul transmisiilor 3K e atat
de mic, incat utilizarea lor e ineficientd. In
figura 9.7 este prezentatd structurain
desfasurata a unui minireductor planetar in 4
trepte. Randamentul unei astfel de transmisii
(chiar si in cazul a cinci trepte) este
satisfacdtor. Conform diagramei din figura
9.8, unde este prezentatd o analizd
comparativdi a randamentului transmisiilor
planetara si ordinard pentru diferite rapoarte
de transmitere, la raportul de transmitere de
apr. i = 1000 este asigurat un randament de
apr. 50%.

Fig. 9.7. Structura in desfasurata a unui reductor planetar in 4 trepte.
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In baza schemelor
analizate o serie de firme
in lume produc in serie o
gama larga de
minitransmisii planetare
pentru diverse domenii
de aplicare. In fig.9.9
este prezentata 0
transmisie planetard in
trei trepte produsa de
firma germana ,,/MS
Gear” cu roti dintate
executate din  mase

plastice. O astfel de transmisie a
cunoscut o raspandire foarte larga,
deoarece are o tehnologie mai simpla
de executie, care, in cele din urma, se
reflectd asupra pretului de cost.
Microtransmisii planetare.
Asigurand rapoarte de transmitere
relativ mari, transmisiile planetare
au o utilizare deosebit de larga in
Piata este

diferite microsisteme.

@Mini transmisii planetare BMini transmisii ordinare

oeSB8885283388

Fig. 9.8. Analiza comparativa a randamentului
transmisiei planetare si ordinare.

trepte.

Fig. 9.9. Reductor planetar in trei

inundata de microreductoare produse ale multor firme (cele mai cunoscute
sunt: Micromotion GmbH, Faulhaber, Germania, Universal Motor Mount
etc.), care acoperd gama de dimensiuni de la cativa milimetri pana la cateva
sute de micrometri. In fig. 9.10 este prezentat un exemplu de design al unui
micro motoreductor planetar cu diametrul de 6 mm produs de firma
,»Univeral Motor Mount”. Motoreductorul este completat cu un motor cu
10 000 min™! (la 3V). Aceasta permite reducerea dimensiunilor si, chiar,
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Fig. 9.10. Micro motoreductor planetar.

D



424 Mecanica fina

majorarea duratei de viatd. Arborele de
iesire este executat din plastic armat cu
fibre de sticla. Sunt asigurate patru
rapoarte de transmitere in aceeasi
dimensiune diametrala: 1:5,14; 1:26,45;
1:136,02; 1:699,55.
Un microreductor planetar in trei
trepte foarte compact cu dimensiuni si
Fig. 9.11. Microreductor mai mici este prezentat in fig. 9.11.
planetar in 3 trepte. Diametrul microreductorului este mai mic
decat gamalia unui chibrit si se Incadreaza intr-un milimetru, realizandu-
se un raport de transmitere mare. Acest microreductor poate fi utilizat in
diverse domenii ale mecanicii fine: microsisteme, care includ
microsensori, In echipamente medicale, micro roboti, tehnologii spatiale,
automobile etc.

9.1.2. Calculul cinematic

Transmisia la care axa unei roti este mobild in spatiu este numita
transmisie planetara. Existenta axelor mobile in transmisiile planetare nu
permite determinarea raportului de transmitere printr-un raport simplu
intre numarul dintilor sau razele rotilor angrenate, ca la transmisiile simple
cu axe fixe. Pentru determinarea raportului de transmitere al transmisiilor
planetare se utilizeaza trei metode cunoscute:

- metoda inversdrii miscdrii (metoda Willis) si a transformarii
transmisiei planetare in transmisie ordinara cu axe fixe;

- metoda descompunerii miscarii compuse In miscari simple (regula
Svamp);

- metoda grafo-analitica (metoda centrelor instantanee).

Cea mai folosita este metoda Willis. Toate metodele nominalizate se
bazeaza pe urmatorul principiu : viteza oricarui element al transmisiei
planetatre poate fi exprimata prin viteza altui element, adunatd cu viteza
lor relativa [39]:

Ng =N¢e —Nac, (92)

unde n, este viteza unghiulara absoluta a elementului a;
ne este viteza unghiulara absoluta a elementului b;

nac este viteza unghiulara a elementului a in raport cu elementul b.

Acest principiu se bazeaza pe teorema adundrii vitezelor la miscarea
relativda compusd, care poate fi extinsd si asupra miscdrilor simple ale
figurilor plane. O astfel de descompunere a vitezelor este necesara pentru
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exprimarea vitezei prin dimensiunile elementelor aflate in miscare relativa
(raze sau numar de dinti). Marcarile prin litere ale rapoartelor de
transmitere, care leaga vitezele unghiulare relative a doua elemente, includ
doi indici in partea de jos, care corespund marcarilor acestor elemente si
determind directia fluxului puterii de transmisie (de la elementul motor la
cel condus), si un indice in partea de sus. Ultimul corespunde marcarii
elementului, in raport cu care sunt luate vitezele unghiulare. De exemplu:

o 1 1
i, =—; i, =——elc. (9.3)
ba lba

La oprirea portsatelitului A transmisia planetara se transforma intr-o
transmisie simpla cu axe cu raportul de transmitere i’ (i = Zna/Zmin).

Raportului de transmitere i 1 se atribue semnul ,plus” dacd vitezele
unghiulare ale elementelor vizate au acelasi sens, si ,,minus”’, daca ele au
sensuri opuse.

Conform relatiei prof. K. Kutbaha [39], raprtul de transmitere al
transmisiei planetare se obtine prin scaderea din unitate a raportului de
transmitere al transmisiei ordinare (cu portsatelit oprit), compusa din
aceleasi roti. Folosind relatia lui Willis pentru orice transmisie din fig. 9.2
s1 9.6, obtinem:

Ca” O it 9.4)

ac

a)c - a)H
Dupa unele transformari se obtine urmatoarea relatie a raportului de
transmitere pentru orice transmisii planetare simple de tipul 2K-H:
.c H
iy =1-i,. 9.5)
De aici, e evident ca:
H o .c
i,=1-1,. (9.6)
Turatiile fiecaruia din cei trei arbori ai transmisiei planetare simple,
exprimate prin turatiile celorlalti doi arbori, vor fi determinate de
urmatoarele relatii:
_ e H o
n,=i,n,+i,n;
_a Ho
n, =iy, N, +i,.n,; (9.7)
__ec .a
Ny =iy, 1, +ipy. 1.
Raportul de transmitere al transmisiilor planetare 3K (fig. 9.6) se
determind din relatia:
H
s 1+i,

i = )
ae H
I1+i,

(9.8)
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9.1.3. Calculul de rezistenta al angrenajelor planetare

Calculul de rezistenta al rotilor dintate ale transmisiilor planetare
este similar cu cel de la transmisiile ordinare, dar se iau in considerare
particularitdtile primelor. Calculul de rezistentd se refera la calculul
tensiunii de contact pe flancurile dintilor si la calculul solicitarii la piciorul
dintelui (Ia oboseala de incovoiere).

Calculul la rezistentd a transmisiilor planetare cu angrenare se
efectueaza similar transmisiilor cu roti dintate cilindrice. In continuare se
vor prezenta doar aspectele specifice ale calculului. Deoarece in
transmisiile planetare dimensiunea de baza este diametrul rotii exterioare
si nu distanta dintre axe, relatiile de calcul ale transmisiilor planetare (v. p.
8.4.6) sunt modificate pentru determinarea diametrelor rotilor calculate.

Calculul de proiectare:

In transmisiile planetare calculul se efectueazi pentru fiecare
pereche de roti dintate (cu exceptia transmisiilor cu o treaptd). Criteriul de
baza de calcul este rezistenta la tensiunea de contact. Conform profesorului
V. N. Kudreavczev [38] tensiunile de contact se calculeaza cu formula:

2T (i 1)
Oy =WS[O‘H][N/mm2], (9.9)

unde [0, ] este tensiunea admisibild de contact la calculul de rezistentd la

contact al suprafetelor de lucru ale dintilor cu considerarea regimului de
lucru al transmisiei;

bw — latimea de lucru a coroanei danturate a rotii;

di — diametrul divizor al rotii calculate;

T: — momentul de torsiune la roata centrala conducatoare;

i — raportul de transmitere al perechii de roti dintate: i = Z>/Z;.
Remarcd: In formule, semnul + se refera la angrenajul exterior, iar — la cel exterior.

In relatii, marimile liniare se introduc in mm, iar 71 — in Nmm.
Rezolvand ecuatia (9.9) in raport cu d;, obtinem:

d, 2 (PL 102D [mm], (9.10)
g.ilon]

unde gc este raportul dintre latimea de lucru a coroanei danturate si
diametrul divizor al rotii dintate cilindrice: gc = bw/d..

Calculul de verificare

Calculul la rezistentd la incovoiere este similar calcului rotilor
dintate cilindrice. Schemele de calcul sunt aceleasi. Conform Kudreavczev
[2] tensiunile de incovoiere se calculeaza cu formula:
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27—}Km'i Kdz(li]) < 2
= ~ <lo;|| N/ 9.11
g b,d,mY,, o]/ G0
o, zaﬂié[am][N/mmzj, (9.12)
YFZ

unde [o,,]si [o,,]sunt tensiunile admisibile de calcul la incovoiere a

dintilor pinionului si, respectiv, rotii dintate cu considerarea regimului de
lucru al transmisiei;

m — modulul rotii dintate;

Knri — coeficient efectiv de distributie neuniformd a sarcinilor
specifice pe latimea coroanei danturate la calculul la incovoiere: (tab.8.2);

Kai — coeficient dinamic la calculul dintilor la incovoiere. Depinde
de clasa de precizie a angrenajului;

Yr1 — coeficient de forma a dintilor pinionului (v. tab. 8.2).

Pentru transmisia planetared 2K-H (fig. 9.2 si 9.4) momentul de
torsiune 77 se calculeaza din relatia:

a

7, =140, (9.13)

p
unde |T;| este momentul total aplicat la arborele conducator;

ap - numarul satelitilor;
Q - coeficient efectiv de distributie neuniforma a sarcinilor specifice
intre fluxurile de putere, egale cu numarul satelitilor: 2=1,1...1,2.

9.2. Transmisii planetare armonice
9.2.1. Notiuni generale. Principii de functionare

Cautdrile creative ale inventatorilor au fost incununate de elaborarea
unui nou tip de transmisie - transmisia armonicd. Pentru prima data
principiul de functionare al transmisiei armonice cu angrenare a fost
brevetat in 1959 de citre inginerul american W. Musser [40]. In 1960
aceasta transmisie a fost prezentatd la expozitia de la New-York. Peste
cativa ani a fost produsa in serie [41] si ulterior a fost aplicatd la unele
actiondri speciale pentru avioane, rachete, sateliti etc. Incepand cu acest an
Musser a brevetat un numar mare de scheme constructive diverse pentru
nou de construire a transmisiei mecanice. In SUA, apoi Japonia, Rusia,
Ucraina, existd o preocupare deosebitd pentru elucidarea diverselor
aspecte ale transmisiilor armonice, bazatd pe o literatura tehnica vasa si pe
nenumarate brevete de inventii [42 - 45].
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Transmisiile armonice poseda urmatoarele avantaje: particularitatile
constructive permit excluderea jocului din angrenaj; numarul relativ mare
de dinti aflati concomitent in angrenare asigurd capacitate portanta
ridicata; gabarite si mase extrem de reduse; simplitate constructiva (doar
3 elemente de bazd); constructie coaxiala; randament relativ ridicat,
rapoarte de transmitere mari. Datoritd cinematicii speciale interactiunea
dintre rotile dintate asigura un raport de transmitere considerabil: 50-350
(intr-o singura treapti) si pana la 100000 (in doua trepte). In calitate de
dezavantaje de baza pot fi mentionate durata relativ mica de functionare
(pani la 5000 ore) si limitarea vitezei motorului (pani la 6000 min!).

Geneza transmisiilor armonice. Transmisiile armonice (cu
generator simplu) provin cinematic din transmisiile planetare cu o roatd
centrald. Echivalenta celor doud sisteme este prezentatd in figura 9.12.
Schema cinematica simplificatd a unei transmisii planetare (fig.9.12,a)
este compusa din urmatoarele elemente caracteristice: 1 — brat portsatelit;
2 —roata central; 3 — satelit; 4 —arbore condus; 5 — cuplaj, prin care arborele
4 preia rotatia absolutd a satelitului 3. Transmisia armonica incorporeaza
un element fiexibil, astfel Incat cuplajul 5 folosit n transmisia planetara
initiald este realizat sub forma unui tub flexibil (fig. 9.12,b). In figura
9.12,c este prezentatd o schemad cinematicd echivalenta celei din figura

2 35 235 9.12,b. In aceastd schemi
— satelitul 3 este montat pe
bratul 1 prin intermediul

1 41 | 4 rolei 6. In acest caz

l.ﬂ..l"_' | el P | | satelitul este inclus intr-un
s | =] =] . .. . o .

I inel rigid. Prin marirea la

limita maxim posibilda a
diame-trului  rolei 6,
a. b. satelitul 3 devine un inel
flexibil, care poate fi
realizat corp comun cu
tubul-cuplaj 5
(fig.9.12,¢). In acest caz,
rola 6 are rolul de a obliga
elemental flexibil 3-5 sa
ruleze pe roata centrald 2
(la transmisia planetara —
[ T fugura 9.12,a acest rol era

. C. . d indeplinit de excen-tricul
Fig. 9.12. Etapele transformarii constructive a portsatelitului 1). Evident,

transmisiei planetare in transmisie armonica.
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raportul de transmitere ’3
nu depinde de marimea 2
rolei 6 ci numai de
lungimile cercurilor de

rulare ale elementelor 2 a b. c.
si 3-5 (nedeformat).
Transmisia armo-
nica include doar 3
componente de baza intr-o
treaptd: o roatd rigida 3, d. e
dinfii careia angreneaza cu Fig. 9.13. Tipuri de generatoare de unde.

dintii unei roti flexibile 2
deformate de un generator de unde 1 (fig. 9.13,c). Sub aspect constructiv
generatoarele de unde se impart in trei tipuri de baza: generator -cama
(fig.9.13,¢); generator cu 2 (fig.9.13,a,b, fig.9.14,a), 3 (fig.9.13,d,e) si, mai
rar, 4, role de deformare; deformator cu role de deformare executate in forma
de sateliti ai transmisiei planetare amplasate in interiorul rofii flexibile
(fig.9.14,b). Aceasta permite majorarea raportului de transmitere total.
Principiul de functionare al transmisiei armonice. Generatorul de
unde  deformeaza  roata
flexibila, asigurand intrarea
dintilor ei in angrenare cu
dintii rotii rigide (v. 4 faze de
angrenare la rotirea
generatorului de unde cu 90°,
180°, 270° si 360° (fig. 9.15),
formand 1, 2, 3 sau 4 zone de
angrenare (functie de tipul
generatorului unde).

D &

o 1EQe 270 360"

Fig. 9 15. Transmisie planetara armonica.

Datorita faptului ca numarul de dinti ai rotii flexibile este mai mic decat al
celei rigide (cu 1 dinte in cazul generatorului cu o unda; cu 2 — in cazul
generatorului cu 2 unde; cu 3 — in cazul generatorului cu trei unde) la o
rotatie completad a generatorului de unde roata flexibila se roteste in sens
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Fia. 9.16. Zona de anarenare Tn

uctor
armonic Tn doua variante.

invers cu un ungi egal cu 1, 2, 3 pasi
unghiulari functie de tipul
generatorului.

In fig. 9.16 este prezentat tabloul
angrendrii dintilor transmisiei
armonice cu generator de unde 1In
forma de transmisie planetara. Roata
flexibild angreneaza din ambele parti:
din interior cu dintii satelitului, iar din
exterior — cu dintii rotii rigide. Aceasta
varianta a generatorului de unde
posedd moment de inertie redus si, prin
urmare, permite o pozitionare foarte
dinamica. Prin  utilizarea  unei
transmisii planetare pentru generatorul
de unde este posibilda majorarea
raportului de transmitere total al
transmisiei armonice intr-o gama larga.
Pot fi realizate rapoarte de transmitere
de la 160 pana la 1000 intr-o singura
treapta.

Pe piatd pot fi gasite reductoare
armonice intr-o gama larga produse de
diverse firme. In fig. 9.17 este
prezentat un minimotoreductor
armonic produs de firma ,,Harmonic
Drive”, Franta. Reductorul se produce

in doua variante: cu cuplare cu arbore de iesire si cu cuplare prin flansa.
Se produce o serie de dimensiuni de diametre: 14, 20, 32, 45, 65 mm si,
respectiv, rapoarte de transmitere: i = 50:1, 80:1, 100:1, 120:1, 160:1.

9.2.2. Calculul cinematic

Pentru prescurtarea simbolizarii diferitelor scheme de transmisii
armonice pentru transmiterea miscdrii de rotatie, E. G. Ginzburg [43] a
propus urmatoarele marcari: elementele flexibile — F, cele rigide — RC, iar
generatorul de unde — H. Cea mai simpla transmisie armonica cu generator
interior si exterior este prezentatd in figura 9.18,a,b. O astfel de transmisie
poate fi marcatd astfel: F-C-H. Simbolizarea propusd a schemelor
transmisiilor armonice este analoga cu cea a transmisiilor planetare conform
clasificarii V. N. Kudreavczev [38].
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Aceastd asemanare a schemelor transmisiilor planetare si armonice
permite utilizarea acelorasi relatii cinematice. Astfel raportul de
transmitere al transmisiei armonice este egal cu numarul de din{i ai rotii
rigide Tmpartit la numarul de unde de deformare a rotii flexibile:

Z
i=—"—, (9.14)
Z,-Z;
unde Z; este numarul de dinti ai rotii rigide;
Zy—numarul de dinti ai rotii flexibile.
cB3) F(2 H(1) F(2)

JE2
Iﬂ wt I£ ]
| H(1) = [mm ] L C(3) o
a J b.
Fig. 9.18. Transmisie armonica cu generator de unde interior (a) si exterior (b).
Valoarea minima a raportului de transmitere al unei trepte trebuie sa
fie i=70la transmisia armonica. Pentru transmisiile armonice cu roti

flexibile din mase plastice valoarea minimia a raportului de transmitere intr-
o treapta poate fi redus pana la 15.

9.2.3. Calculul de rezistenta

Calculul de proiectare
Diametrul mediu al rotii dintate flexibile (semisuma diametrului
interior si al cercului de picior al rotii flexibile) [39]:

(9.15)

unde: 72 este momentul de torsiune la arborele cu turatie joasa;

E — modulul de elasticitate al materialului rotii flexibile (pentru otel,
E = 22-10 MPa);

Cr— coeficient de forma al rotii flexibile deformate (pentru profilul
indicat al camei generatorului Cr=1,6);

Ki — coeficient, care tine seama, la rotile flexibile tip ,,inel”, de
variatia sectiunii coroanei danturate in directie circulara, iar la rotile de tip
wpahar” si teava” , de efectul de limita In Tmbinarea coroanei danturate
cu butucul (Ki = 1,5);

K1 — coeficient, care tinea seama de caracterul local de aplicare a
fortelor tangentiale In angrenaj (K:=4...5 pentru generator de unde cu cama
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s1 K1=35...6 pentru generator de unde cu disc, valoriile mai mici fiind pentru
roti tip ,,pahar” si ,feava”, iar valorile mai mari — pentru cele tip ,,inel ”);
Ks — coeficient de suprasolicitare (Ks = 1,1...2 pentru Toma/T2 =
1,2..3);
i — raportul de transmitere al transmisiei In cazul in care generatorul
de unde este element condus;

I:O'F ] — tensiunea admisibild de incovoiere, in MPa:
o_Kp
*
KS

unde o, este limita de rezistentd a materialului rotii flexibile, iIn MPa;

[o:]= , (9.16)

K, — coeficientul duratei de functionare (v. tabelul 9.1);
K — coeficientul de sigurantd (K ; = 2,5).
Tabelul 9.1. Determinarea ceficientului duratei de functionare.
t;-107 1 2,5 5 10 25
K, 1,15 1,05 1 0,9 0,8

Observatie: t, =t,-n-10~, unde t, [h] este termenul de functionare

calculat; n [min™'] — turatia arborelui.
Grosimea peretelui portiunii inelare (coroanei danturate) a rotii

flexibile:
0,=23,8 MSO,OI(Sdm[mm]. (9.17)
d,EC,

Lungimea de calcul a dintilor:

b, =10’ % <0,2d,,[mm)], (9.18)

m

unde: C; este coeficientul distribuirii sarcinii pe dinti (Cr = 12 pentru
generatorul de unde cu cama si C=18 pentru generatorul cu discuri); K —
coeficientul distribuirii sarcinii pe lungimea dintilor (Kv= 1,5); P —
presiunea medie admisibild in cea mai solicitatd pereche de dinti (pentru
t;-107 =1-5-25presiunea corespunzitoare este P=50-95-25 MPa;

pentru rotile flexibile din mase plastice P=5-10 MPa pentru Ku= 1).
Modulul dintilor in angrenare:

m= g’” [mm], (9.19)

F

Este rotunjit pana la valoarea standardizata.
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Diametrul interior al rotii flexibile:
d,=d, -9, [mm] (9.20)
In cazul utilizarii generatorului de unde cu cama acesta se rotunjeste
pana la una din valorile standardizate.
Dupa determinarea diametrului interior din relatia (9.20) se
recalculeaza valoarea lui dm. Valoarea finald a diametrului dm trebuie sa fie:
- la taierea dintilor rotii flexibile cu frezd melc:
d,=mZ, —6-2m(h,+c*-X.); (9.20)
- la taierea dintilor rotii flexibile cu scula pinion:
d,=2a,—-d, —6[mm]. (9.21)
In aceste relatii: /' este coeficientul de iniltime a capului dintelui
(K, =1); c*— coeficientul de inaltimea capului dintelui (¢* = 0,35);
X —coeficientul de deplasare a rotii flexibile (X,=0,2..0,05);

a,, —distanta dintre axe in angrenajul de generare:

cosa

a, =m(Z+Z,) [mm] (9.22)

2cosa,,

unde: Zp este numarul dintilor sculei-pinion; & — unghiul profilului

conturului initial (&= 20°); &, —unghiul de angrenare a dintilor:

inva, =2tga e +inva, (9.23)
@ VAYA
unde Xo este coeficientul de deplasare a sculei—pinion:
d, Z,+2,7
0= om0 (9.24)

unde dqo este diametrul de varf al sculei—pinion.
Relatiile (9.22) si (9.23) sunt date pentru cazul general: semnul (+)
pentru dantura exterioara, iar semnul (—) — pentru dantura interioard. In

primul caz, la marimile Z, X, @, , dw,&,, trebuie addugat indicele F, in
cazul doi — indicele C. Calculul dupa relatia (9.20) se refera la primul caz.
9.3. Transmisii precesionale cu angrenare

9.3.1. Notiuni generale

Cautarile creative ale inventatorilor si cercetdtorilor au fost
incununate de inventarea si elaborarea n a. 1979 de catre acad. lon Bostan
a unui nou tip de transmisie planetara - transmisia precesionala. In a. 1983
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este eliberat primul brevet de inventie al unei transmisii planetare
precesionale. Actualmente numarul inventiilor in domeniul transmisiilor
planetare precesionale este de apr. 200 si cuprinde noi angrenaje
precesionale, diverse structuri cinematice, tehnologii de fabricare a rotilor
dintate cu profil nestandard convex-concav, metode de control si 0 gama
largd de mecanisme de actionare pentru diverse domenii de aplicatie.
Transmisia precesionald se deosebeste de cele clasice prin principiul nou
de transformare si transmitere a miscarii $i sarcinii prin utilizarea miscarii
sfero — spatiale a satelitului si profilului convex — concav variabil al
dintilor. Datoritd particularitatilor novative transmisiile planetare
precesionale posedd urmadtoarele avantaje: particularitatile constructive
permit excluderea jocului din angrenaj; numarul mare de dinti aflati
concomitent Tn angrenare (multiplicitatea angrenarii atinge 100% (in cele
clasice 3-7%)) asigura capacitate portanta ridicatd; gabarite si mase relativ
reduse; simplitate constructiva; constructie coaxiald; randament relativ
ridicat; rapoarte de transmitere mari (£10... £3599 intr-o treapta (in
transmisiile armonice - 79...300) si peste 1 000 000 in doua trepte), precizie
cinematica sporita etc.

Pentru simplificarea expunerii textuale si unificarea terminologiei
din domeniu [46], se adoptd urmatoarele notiuni, definitii si abrevieri:

Angrenare precesionald - angrenare cu interactiune sferospatiald a
dintilor aflati succesiv si continuu in contact convex-concav multipar, care
asigurd relatia cinematica dintre roti coaxiale cu respectarea principiilor
legii fundamentale a transformarii miscarii,

Angrenaj precesional - mecanism compus din roti dintate aflate in
angrendri precesionale, care asigura transformarea si transmiterea miscarii
de rotatie si a momentului de torsiune intre arbori coaxiali, cu respectarea
principiilor legii fundamentale a angrenatrii;

Configuratie parametrica - totalitatea parametrilor angrenajului
precesional, care influenteazd forma  profilului dintilor, geometria
contactului, cinematica punctului de contact si alunecarea relativa dintre
flancuri;

Transmisie precesionala - sistem mecanic compus din unu sau mai
multe angrenaje precesionale, arbori, sprijine, carcase, subsisteme de
lubrifiere si de racire etc. si definit functional cu transformarea si
transmiterea miscarii de rotatie si a momentului de torsiune Intre arborii
coaxiali;

Reductor precesional - sistem mecanic compus din unu sau mai
multe angrenaje precesionale, arbori, sprijine, carcase, subsisteme de
lubrifiere si de racire etc. si definit functional cu reducerea frecventei de
rotatii;
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Multiplicator precesional - sistem mecanic compus dintr-un
angrenaj precesional, arbori, sprijine, carcase, subsisteme de lubrifiere si
de racire etc. si definit functional cu multiplicarea frecventei de turatii;

Motoreductor precesional - sistem tehnic constituit dintr-un reductor
precesional si un motor electric intr-o constructie unitara si care poate
deservi o masina de lucru cu momente de torsiune mai mari si cu viteze
mai mici decéit cele dezvoltate de catre motorul electric;

Servomotoreductor precesional - sistem tehnic constituit dintr-un
reductor precesional si un servomotor electric intr-o constructie unitara si
care poate deservi o masind de lucru, un robot, un utilaj tehnologic cu
miscari relative reglabile, solicitate cu momente de torsiune mai mari si cu
viteze unghiulare mai mici decat cele dezvoltate de catre servomotor;

,, Transmisie precesionala” — denumirea, Transmisie precesionala
este definitd de unghiul de precesie, care este parametrul generalizator al
formei  profilului dintilor, al geometriei contactului, a cinematicii
punctului de contact si a alunecarii relative dintre flancurile conjugate.

Transmisiile precesionale inventate si dezvoltate la Universitatea
Tehnicd a Moldovei cuprind o gama larga de structuri cinematice abordate
sub toate aspectele de la idee la aplicatii in lucrarile [47-51].

In functie de specificul constructiv al angrendrilor transmisiile
precesionale pot fi cu angrendri din bolturi 4° si dintate 4°.

In continuare se examineaza transmisia precesionald de structurd

. . C D
cinematici 2K-H cu angrendri dintate A.y o, convex-concave cu
diferenta mica a curburilor de flanc a dintilor conjugati.
In figura 9.19 se prezintd schema cinematicd 2K-H a transmisiei
: L D e
precesionale cu angreniri dintate A, . Aceste transmisii includ roata-

satelit g cu doud coroane dintate Zg1 si Zg, care se afla in angrenare cu
rotile centrale imobila b si mobila ¢, legata cu arborele condus V. Raportul
de transmitere se determind prin relatia:

__ Late
Zng2 - ZgIZc
unde Zg1, Zg2 sunt numerele de dinti ai coroanelor danturate ale rotii-satelit

si Zc, Zb — numerele de dinti ai rotilor centrale c si b.
Analiza relatiei (9.25) aratd cad transmisiile precesionale 2K-H

asigurd realizarea unui interval larg al rapoartelor de transmitere. Efectul
cinematic maxim se atinge pentru relatiile de dinti: Zv=Zg2, Zgi=Zg+1,

Zc:Zg2-1, lﬁ]ym :Z; pentru Zc:Zgj, ZgZZZgZ“f‘], Zb:Zgl-I.

(9.25)

1=
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A8 angrenaj precesional cu bolturi

AP angrenaj precesional dintat

AP P angrenaj precesional cu dinti inclinati

A%, & angrenare precesionala cu bolturi cu contact convex-
rectiliniu

A% o angrenare precesionala cu bolturi cu contact convex-concav

AL ox angrenare precesionala dintata cu dinti drepti in contact
convex-convex

Al v angrenare precesionald dintata cu dinti drepti in contact
convex-concav

AL & angrenare precesionala dintata cu dinti drepti in contact
convex-rectiliniu

ACD‘),(ﬂCV angrenare precesionald dintatd cu dinti inclinati in contact
convex-concav

Ko v contact convex-convex al dintilor

Kev_cor contact convex-concav al dintilor

Kex_r contact convex-rectiliniu al dintilor

Kb o contact convex-concav al dintilor inclinati

2K-H transmisie planetara precesionald cu doua roti centrale (2K)
si un arbore-manivela (H)

4K-2H transmisie planetara precesionald cu patru roti centrale si
doua roti-satelit cuplate axial consecutiv

6K-3H transmisie planetara precesionala cu sase roti centrale si
trei roti-satelit cuplate axial consecutiv

3K transmisie planetara precesionald cu trei roti centrale

3K-2H transmisie planetara precesionald complexa cu trei roti
centrale si doi arbori-manivela

K-H-V transmisie planetara precesionald cu o roata centrald (K), un
arbore-manivela (H) si o legatura (V) a rotii-satelit cu
arborele condus

[Z,-0, +1] configuratie parametrica generala a angrenajului
precesional

[Z,-0,-1] configuratie parametrica generald a angrenajului
precesional cu coraportul numerelor de dinti ai rotilor
conjugate Zy = Zyy 1 si regim de functionare de
reductor

[Z,-0, +1] configuratie parametrica a angrenajului precesional cu

coraportul numerelor de dinti ai rotilor conjugate

Zyy = Zypy +1 si regim de functionare de multiplicator (de

reductor in cazul in care 51( b2 = 0)
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Angrenajele descrise asigura obtinerea efectului cinematic maximal
si la alte rapoarte ale numerelor dintilor, de exemplu:

i =2y pentru Z,=Z,, Z, =7, -1, Z,=Z, +1,
i =Z§2 -1 pentru 7,=2,, 72,=72, -1, Z,=7Z, +1.

La proiectarea transmisiilor precesionale dintate de tip 2K-H cu
regim de functionare de reductor, numarul dintilor rotilor angrenate se
alege conform tabelului 2.1 [48] in
functie de raportul de transmitere
stipulat in caietul de sarcini pentru
proiectare si este precizat dupa sirul
rapoartelor de transmitere posibil de
realizat in transmisia precesionala
conform tabelului 2.2 [48]. La
proiectarea transmisiilor
precesionale dintate 2K-H cu regim
de functionare de multiplicator,

(9.26)

gl T ~&dgn

raportul de transmitere se alege din Fig. 9.19. Schema cinematica a
sirul rapoartelor posibile conform  transmisiei preqe_smr;ale 2K-H cu
tabelelor Al.1, A2.1 si A3.1 [48]. angrenart Acy c,

9.3.2. Elaborarea angrenajelor precesionale

9.3.2.1. Crearea angrenajului precesional dintat 4, a angrenirii 4>

CcX-cv

si a contactului dintilor cu geometrie convex-concavi K,

Transmisia precesionald de tip 2K-H cu angrenaj dintat 4P este
conceputa in baza structurii cinematice din figura 9.19 si include: arbore-
manivela si arbore condus coaxiali, o roata-satelit cu doud coroane dintate
conice, instalata pe portiunea inclinata a arborelui-manivela intre doua roti
conice centrale, una imobila, fixatd in carcasa, si alta mobild, montata pe
flansa arborelui condus.

Transmisia precesionald 2K-H cu angrenaj dintat 4 este constituita

. - o - D .. o q: I -
din doui angreniri A, ., distincte, una formati din roata conici centrali

imobila cu Z1 dinti, conjugata cu coroana dintata a rotii-satelit cu Z> dinti,
si alta formata din roata conicd centrald mobild cu Zs dinti, conjugata cu
coroana dintata a rotii-satelit cu Z3 dinti.

Coraportul numerelor de dinti ai rotilor conjugate in angrendrile

Aoy poate fii 4=2-1, Z,=Z-1, Z=2,+1, Z,=Z,-1 i
4=2,-1 7,=7+1.
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9.3.2.2. Definirea parametrici a angrenajului precesional A°, a

angrendrii @&’ si a contactului convex-concav al dintilor K,

. . D < A
Transmisia precesionald cu angrenare Aqy_cy, prezentatd in figura

9.20, include carcasa 1, roata-satelit 2 cu doud coroane dintate conice 3 si
4 instalata pe portiunea Inclinatd a arborelui-maniveld 5, doua roti conice
centrale 6 s1 7 —una imobila 6 fixata In carcasa 1 — alta mobila 7 montata
pe flansa arborelui condus 8 — se caracterizeaza prin:

o D SDIVEN .
- angrenarea dintilor ACX_CV este realizata Tn contacte cu geometrie

convex-concava cu o diferentd mica a curburilor profilurilor de flanc in
punctele de contact (a se vedea sectiunea 7.7.5, vol. 2 [48]);

- coroanele dintate conice 3 si 4 ale rotii-satelit 2 au dinti cu profiluri
de flanc in arc de cerc de raza r, iar rotile conice centrale 6 si 7 au dinti cu
profiluri curbilinii variabile, dependente de parametrii configuratiei [Zg—
0, 1] ai angrenajului precesional, si anume de unghiurile 6 si 0 de raza r
a arcului de cerc, de numarul de dinti Zi4) si de coraportul numerelor de
dinti ai rotilor conjugate Zi#4=Z23)%1 in angrendrile (Z1—22) si (Z3—Z4) (a
se vedea sectiunile 7.7.3, 7.7.6, vol. 2 [48));

- rotile conice centrale 6 si 7 sunt executate cu profiluri de flanc
curbilinii, cu curbura variabild cu cate un dinte mai putin sau mai mult
decat coroanele dintate 3 si 4 ale rotii-satelit 2, executate cu profiluri de
flanc 1n arc de cerc (a se vedea sectiunea 7.7.5, vol. 2 [48));

- flancurile dintilor se conjugd cu acoperire frontald in limitele
1,5<&1<4,0 perechi de dinti simultan angrenate, realizatd prin scurtarea
inaltimii dintilor (a se vedea sectiunea 7.7.4, vol. 2 [48]);

- rotile dintate sunt executate (a se vedea fig. 9.20, a) cu unghiul
axoidei conice 1n limitele 0°<d<30° (a se vedea subcapitolul 7.7.9, vol. 2
[48]);

- unghiul de nutatie 6 dintre axele manivelei 5 si axele rotilor conice
centrale 6 si 7 variaza in limitele 1,5°<6<7" (a se vedea subcapitolul 7.7,
vol. 2 [48));

- raza arcului de cerc al profilului de flanc al coroanei rotii-satelit 2
cu Z dinti are limitele (1,0-1,57) D/Z mm (a se vedea subcapitolul 7.7,
vol. 2 [48]);

- dintii se conjugd 1n contacte convex-concave Kcx-cv cu diferenta
curburilor profilurilor de flanc in sectiunea cu diametrul D micsorata pana
la (0,02—1,5) D/Z mm (a se vedea subcapitolul 7.7, vol. 2 [48]);
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- dintii se conjuga in contacte convex-concave Kcx-cv cu unghiul de
presiune a,, dintre flancuri micsorat de pana la 15° (a se vedea sectiunea
7.7.3, vol. 2 [48));

- viteza relativa de alunecare intre flancurile conjugate din zona
angrendrii nu se schimba dupa sens, iar valoric constituie (0,7-1,0) in
raport cu viteza relativa din transmisiile evolventice clasice de aceeasi
putere (a se vedea p. 7.7.6.1-7.7.6.6, vol. 2 [48]);

- parametrii configuratiei [Zg—0, £ 1] influenteaza geometria contactului
dintilor, gradul de acoperire frontald, exprimat prin numarul perechilor de

dinti aflate concomitent in angrenare & marimea unghiului de presiune o
si viteza de alunecare cu frecare intre flancurile conjugate (a se vedea
subcapitolele 7.7 si 8.2, vol. 2 [48]).

Abordarile privind crearea angrenajului precesional 4P, a
angrendrilor precesionale . ey ) , :
\\ "1 /,5 / ¥ /

\'-II \\ 5 .I =V ; 7 / /_, II,'I

dintilor Kcx-cv ai rotilor \ N / .'
conjugate in transmisia \ %
precesionald revendicatad \ TalE -. : S | —
conform figurii 9.20 se ' '
refera atdt la cele de LAl iz T
putere cit si la cele P
cinematice. Cu anumite z |
adaptari si configurari 3 =S
constructive, abordarile
sunt valabile, de a.
asemenea, pentru
transmisiile cinematice cu
roti injectate din mase
plastice si pentru cele cu
roti presate prin
sinterizare din pulberi
metalice, precum  si
pentru transmisiile de
putere cu roti dintate din
otel, fabricate pe masini-
unelte cu  comanda
numericd (CNC).

In figura 9.21 este
prezentat motoreductorul

\

° 5
Ay oy si a contactului \

Fig. 9.20. Transmisie cu angrenare precesionala
dintata: sectiune axiala (a); vedere generala 3D (b).
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. g . D .
precesional cu angrenaj dintat AP si angrenarea A-y o, cu parametrii

73=25, Z4s=24, Ri=37,5 mm, r=3,15 mm, 0=3,5°, §=22,5° p=4,7%8".
Profilurile dintilor rotii-satelit sunt prescrise cu arcuri de cerc cu raza r, iar
cele ale dintilor rotilor centrale sunt concave, descrise cu ecuatiile
parametrice 7.48, vol. 2 [48]. Raportul de transmitere al reductorului i=-
144, iar raza angrenajului in sectiunea mediana R1=37,5 mm. In figura
9.21,a se prezintd reductorul precesional cu angrenaj dintat A cu raportul

de transmitere i=-/44, realizat prin angrenarile ASX,CV cu numerele de
dinti Z1=29, Z>=30, Z3=25 si Z4=24.

In carcasa 1 cu capacul 2 al reductorului este montata roata central
imobild 3, roata-satelit 4 cu doud coroane dintate laterale 5 si 6, roata
centrald mobild 7, fixatd pe arborele condus 8, montat in bucsa 9. Corpul
rotii-satelit 4 cu coroanele dintate 5 si 6 este turnat din masa plastica, fiind
armat la centrul axial cu arborele-maniveld 10 instalat in rulmentii 11 si
12. Excentricul 13 este instalat in capacul 2 in rulmentii 14, amplasati
coaxial cu arborele motorului electric (nu este prezentat). Excentricul 13
este dotat lateral cu lacasul de asezare a rulmentului 11, amplasat cu
excentricitate si coaxial cu roata-satelit 4, astfel incat formeaza cu axa
centrald a reductorului unghiul de nutatie 8. La rotirea arborelui motorului
electric, prin intermediul excentricului 13 miscarea de rotatie se
transforma 1n miscare sferospatiald a rotii-satelit, sustinuta de rulmentul
sferic 12 cu unghiul de nutatie 6, astfel angrendnd dintii coroanelor
satelitului 5 si 6 cu dintii rotilor centrale fixa 3 si mobila 7.

Roata-satelit este fabricatd prin turnare din masa plastica, iar rotile
centrale sunt fabricate prin sinterizare din pulberi metalice. Geometria
contactului dintilor (fig. 9.21,b) este convex-concava cu profilurile dintilor
satelitului Tn arc de cerc, iar cea a dintilor rotilor centrale — convex-concava
nestandardizatd, asigurate geometric prin configuratia parametrilor:
numarul dintilor Z1=29, Z»>=30, Z3=25, Z4=24; raza mediand a axoidei
conice Rm=37,5 mm; unghiul la varf al dintilor cu profil in arc de cerc
p=4,78 mm; unghiul de nutatie # =3,5", unghiul axoidei conice §=22,5°.

Geometria contactului dintilor din angrenarea Aé’X,CV cu parametrii
geometrici 6=22,5°, 0 =3,5", p=4,78 mm, Zs=24 si Z3=25, prezentati in
figura 9.21,b, este caracterizatd prin urmatoarele: in punctul de contact ko
corespunzator unghiului de precesie yx=0°, diferenta razelor de curbura a
profilurilor dintilor rotii centrale si ai rotii-satelit constituie (p,— r)=3,22-
3,13=0,09mm; in punctul de contact k1 corespunzator unghiului de precesie
wn=15,63° (p, — r)=3,67-3,13=0,54 mm; in punctul de contact k>
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corespunzator unghiului de precesie ywr=31,25° (p,— r)=7,21-3,13=4,08
mm s1 in punctul de contact k3 corespunzitor unghiului de precesie
wi=46,87° (p—r)=34,3-3,13=31,17 mm.

In figura 9.21,c este prezentati vederea generala a motoreductorului
preces3ional cu angrenaj dintat A” cu raportul de transmitere i=-144.

v, =0° P, =3.22mm
v, =15.62° 0/ Py, =3.67mm
i, =31.25° Pu,=7.21mm
v,,=46.87° o | P, =-34.3mm
r=3.13mm

Z,=25, Z,=24, R,=37.5mm, r=3.15mm, 6=3.5°,
5=22.5°, p=4.78°
b.

C.

Fig. 9.21. Motoreductor precesional cu angrenaj dintat AP cu raportul de
transmitere i=-144: (a) desen de ansamblu al reductorului precesional 2K-H;
(b) profilograma angrenarii dintilor 42 cu contact in arc de cerc — concav;

cx-cv

(c) vedere generala.
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9.3.2.3. Elemente geometrice ale angrenajului precesional A”#
adaptate la procedeul tehnologic de generare

Diversitatea schemelor structurale ale transmisiilor precesionale
elaborata acoperd posibilitati cinematice foarte largi privind raportul de
transmitere, poseda gabarite si mase reduse la capacitati portante relativ
mari, pot functiona in regimuri de reductor, multiplicator si diferential, pot
asigura transmiterea reversibild sau ireversibild a miscarii si sarcinii etc.

Din aceea, selectarea structurii cinematice a transmisiei precesionale
pentru proiectarea unui reductor cu destinatie generald/speciald sau a
mecanismului de actionare a unei masini trebuie sd fie precedatd de o
analizd comparativd complexd a caracteristicilor functionale si a
indicatorilor de performanta ai tuturor schemelor structurale.

In tabelul 9.2 sunt incluse schemele cinematice de bazi ale
transmisiilor precesionale si prezentate principalele caracteristici
constructiv-functionale si recomandari pentru utilizare.

In cazul necesitatii elaborarii unor mecanisme de putere redusi, cu
rapoarte de transmitere Intre 8 si 60, poate fi utilizatd schema I (a se vedea
tabelul 9.2). Avand gabarite mici si constructie simpla, aceste transmisii
prezintd un interes practic pentru elaborarea multiplicatoarelor si
reductoarelor cu unghiul de nutatie 6=1,5 — 3° Transmisia K-H-V
examinatid include un numar relativ redus de elemente, totodata, este de
remarcat simplitatea asamblarii si dezasamblarii.

Pentru compensarea fortelor axiale din angrenaj se recomanda
transmisia precesionald K-H-V conform schemei II din tabelul 9.2.
Amplasarea rotii-satelit plane cu dinti in forma de role conice instalate pe axe,
intre doua roti centrale cu acelasi numar de dinti fixate In corp, asigurd o
capacitate portanta ridicata. In reductoarele de putere mare, rolele conice ale
satelitului se monteaza pe axe prin intermediul rulmentilor (cu ace sau de alt
tip). Aceastd transmisie se recomandd cu regim de functionare de multi-
plicator in conditia alegerii profilului corespunzator al dintilor rotilor centrale.

In transmisia precesionald K-H-V conform schemei structurale III,
coroanele din role ale satelitului sunt amplasate pe o axoida conica cu 6>0°,
fapt ce conduce la majorarea multiplicitdtii angrenarii ¢ la numere mici de
dinti ale rotilor conjugate si in consecinta — la sporirea capacitdtii portante.
Aceasta transmisie se caracterizeaza prin dimensiuni axiale reduse.

Un domeniu important pentru utilizarea transmisiilor precesionale,
facilitat de specificul lor constructiv, este elaborarea mecanismelor etanse,
care functioneazi in vid sau in medii agresive. In acest scop pot fi utilizate
transmisiile precesionale K-H-V etanse (conform schemei IV), care
asigurd etansare absoluta si fiabilitate determinatd de ciclul de deformatii
limita ale gofrei W.
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Pentru mecanismele de actionare de putere se recomanda utilizarea
transmisiei precesionale 2K-H cu angrenaj multipar cu role, in care
satelitul are doud coroane cu role conice, formand angrenarea interioara,
iar rotile centrale au dinti cu angrenare exterioard. Posibilitatea utilizarii
transmisiilor precesionale 2K-H (schema V tabelul 9.2) pentru
transmiterea sarcinilor mari se datoreaza pierderilor neinsemnate prin
frecare in contactul dintilor, redistribuirii sarcinii intre un numar mare de
dinti datoritd multiplicitatii angrendrii (pana la 100\% perechi de dinti
simultan conjugate in angrenare).

Pentru mecanismele de actionare cinematice se recomanda
transmisia precesionald 2K-H cu angrenare dintatd cu contact convex-
concav al dintilor, cu diferenta mica a razelor de curbura si forma
modificata a profilului dintilor, prezentata in schema VI. Avand in vedere
capacitatea portanta 1naltd a conctactului convex-concav cu diferenta mica
a razelor de curburd si, totodata, pierderi energetice mici in angrenare
datorate vitezelor de alunecare relativ mici 1n contact, care asigurad
randament mecanic Inalt, transmisia respectiva poate fi utilizatd si in
mecanisme de putere.

Pentru mecanismele de actionare de putere cu restrictii de limitd a
gabaritelor axiale se recomanda transmisiile precesionale 2K-H conform
schemei VII cu coroana cu role pland (6=0°), care efectueazd miscare
sferospatiala intre danturile rotilor centrale fixa si mobild. Transmisiile
precesionale 2K-H dintate cu angrenaj plan 6=0° cu coraportul dintilor
Z1=7Z> — I se recomanda pentru mecanisme cu regim de functionare de
multiplicator.

Pentru mecanismul cu restrictii limitd a gabaritelor axiale se
recomanda de asemenea transmisia 2K-H conform schemei VIII, in care
ambele coroane cu role sunt amplasate pe de o parte a satelitului, astfel
constructia asigura dimensiuni axiale reduse.

Pentru mecanismele de actionare cu rapoarte de transmisii mari si
suprasolicitate, inclusiv cu sarcini dinamice, se recomandd transmisiile
precesionale din schemele X si X7, in care intre dintii rotilor centrale fixe si
mobile sunt plasate flotant coroanele cu role. Transmisiile asigura transmiterea
momentelor de torsiune mari datoritd angrendrilor multipare si repartizarii
acestora intre doua roti centrale, angrenate cu fiecare coroana de role.

In cazul necesititii elaboririi unor mecanisme cu rapoarte de
transmitere foarte mari, se recomanda utilizarea transmisiei 3K-2H,
conform schemei XII. Avand gabarite mici si constructie relativ simpla,
aceste transmisii prezintd un interes practic deosebit. Pentru realizarea
migcdrilor de rotatie cu viteze variabile in trepte se recomanda cutia de
viteze precesionald (conform schemei XIII, principiul de functionare a
careia este descris in subcapitolul 2.4, vol. 1 [48].
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Tabelul 9.2. Schemele cinematice de

precesionale,

principalele

baza ale transmisiilor

Si

caracteristici  constructiv-functionale
recomandari de utilizare.
Valori aproximative
Transmisii precesionale Reco dari d
e 1 mandari de
Tip planetare t?;?:&gelie Randa- aplicatii
. " | mentul mecanie, %
1 2 3 4 5
Mecanisme de
q,97...0,9 actionare cu regim de
. in cazul functionare de R** si
K-H-V* 8...60 utilizarii unui M5,
mecanism de Poseda simplitate
legatura W constructiva si de
asamblare.
0.97.09 Mecanisme de
A actionare cu regim de
in regim . .
ey functionare de R*® si
K-H-V *! 8..60 de multiplicator M** cu compensarea
randamentul e fortel ale di
mai mic cu orfelor axiale din
01.015 angrenaj si reducerea
rEn sarjei in sprijine.
Mecanisme de
actionare cu regim de
?hqfe££ functionare de R*® si
3
K-H-V #! .60 | de multiplicator M*®. _
randamentul e Rolele pe H.Xt?l?lul conic
mai mic cu 8> faciliteaza
cinetostatica
transmisiei.
Randamentul
depinde de .
K-H-V # 8..60 mediul in care Mecamhme de
functioneaza actionare etanse.
transmisia

2 . N .
« Angrenaje cu bolturi conice

« Angrenaj dintat

#* Transmisia functioneaza in regim de reductor (R) si de multiplicator (M)
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Tabelul 9.2. Continuare.

1 3 4 b
0.97..0,8 Mecanisme de actionare
pentru d -
. i=12...200 e putere cu regim
2K-H *! 12...3600 p) de functionare de R*® si
Seace el | . autofranare garantaté
cresterea [i] .
pentrui > 70.
Mecanisme de actionare
cinematice si de putere
pentru complexe
robotizate, utilaj
2K-H ** 12...3600 0,99...0,95 tehnologic, dispozitive
pentru industria de
automobile, reductoare
cinematice cu destinatie
generala si speciala.
Mecanisme de actionare
cu dimensiuni axiale
2K-H *2 12...100 0.89...0.85 reduse, cu regim de
functionare de M*3
pentru Za=Zg+1.
0,97..0,8 Mecar}isme fle z?ctignare
pentru cu dimensiuni _aXLale
9K-H *! 20...3600 | i=20...200 reduse, cu regitm de
functionare de M*® si
scade cu R ;
cresterea [i] :
0,97..0.8 Mecanisme de actionare
pentru cu dimensiuni axiale
2K-H* 20...3600 i=20...200 reduse, cu regim de
scade cu functionare de M*® si
cresterea [i] R*3,

* 1 Angrenaje cu bolturi conice
* P
«  Angrenaj dintat

% Transmisia functioneaza in regim de reductor (R) si de multiplicator (M)
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Tabelul 9.2. Continuare

1

0,97..0,8
d pentru Mecanisme de actionare
2K-H * |op 1 20...3600 | i=20..200 suprasolicitate.
e scade cu
cresterea [i]

0,97..0,8
’ pentru
2K-H*® |op, 8...3600 1=12...200
( scade cu
cresterea [i]

Mecanisme de actionare
suprasolicitate.

0.9.0.7 Mecanisme de actionare
];entril cinematice si de putere
’ Panila . cu rapoarte de
1 —
3K-2H *!| ¢ 12600000 5'50&'300 transmitere foarte mari
SCE; € cul 'I cu autofrénare
cregterea 12 garantata,
W Pe‘u"né la7 0,9..0,8 Mecanisme de actionare
XA A viteze pentru cu rapoarte de

2K-H* | g diferite ca | i=20..200 | transmitere pe trepte cu
valoare gi scade cu trecere lina de la o viteza

sens cresterea [i] la alta (cutii de viteze).

0,9..0,8
pentr"u Mecanisme de actionare
oK-H 0...10000 i=5...20 cu raport @e t-rar}smitere
scade cu variabil continuu
cresterea (variatoare).
L]
* 1 Angrenaje cu bol{uri conice
* .
% Angrenaj dintat
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Pentru realizarea unor miscari de rotatie cu viteze variabile continue,
se recomanda variatorul precesional (conform schemei XIV) cu principiul
de functionare descris in subcapitolul 2.4, vol. 1 [48].

In baza analizei structurilor cinematice prezentate in tabelul 1 pot fi
dezvoltate structuri cinematice de transmisii noi, inclusiv cu angrenari
dintate. Multiplicitatea absolutd €=100\% a angrenarii precesionale este
asiguratd prin sinteza exclusiva bazata pe trei conditii interdependente:

- Satelitul efectueaza miscare sferospatiald cu un punct fix.

- Profilul dintilor este variabil si dependent de coraportul valoric al
parametrilor geometrici ai angrenajului spatial.

- Diferenta dintre numerele de dinti ai danturilor conjugate nu poate
fi decat £1 (tabelul 2.1, vol. 1 [48]).

Constatare. Printre transmisiile mecanice, transmisia planetara precesionala cu
angrenari multipare cu contact convex-concav, convex-convex sau convex-rectiliniu este
unica, cu profil variabil al dintilor dependent univoc de coraportul valoric al
parametrilor geometrici ai angrenajului [Z,— 6, +1].

9.3.2.4. Elemente geometrice ale angrenajului precesional 424
adaptate la procedeul tehnologic de generare

In prezent, in industria moderna rotile cu danturi conice si dinti
curbilinii pot fi realizate preponderent dupa patru sisteme diferite,
caracterizate prin forma curbei directoare a flancurilor dintilor.

In sistemul ,,Oerlikon-Eloid” dantura conici are curba directoare a
flancurilor dintilor de forma unui arc de epicicloida alungita si se realizeaza
pe magini-unelte de danturat fabricate de firma ,,Oerlikon-Geatrec” din
Elvetia. Scula de danturare reprezintd un cap de danturare cu cutite dispuse
in spirala, care aschiaza flancurile cu profiluri convex si concav.

Sistemul de dantura ,,Klingelnberg-Ziklo-Polloid” se caracterizeaza
prin curba directoare a flancurilor dintilor, de asemenea prin forma
epicicloidei alungite, dar capul portcutite este format din doud parti
suprapuse, pe care sunt dispuse separat cutitele aferente flancurilor convex
si concav, iar partile suprapuse una in raport cu alta sunt reglabile astfel
incat sd se asigure realizarea diferitor dimensiuni si geometrii ale
contactului dintilor in angrenare. Masinile-unelte de danturat ale acestui
sistem de dantura sunt realizate de firma ,Klingelnberg” din
Huckeswagen, Germania.

In sistemul de danturd |, Klingelnberg-Ziklo-Polloid” curba
directoare a flancurilor dintilor reprezinta o evolventa alungitd, iar scula
generatoare de profil este o frezd melc de forma conicd. Masinile-unelte
respective se produc la aceeasi firma ,,K/ingelnberg” din Huckeswagen,
Germania.
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In sistemul de danturd ,,Gleason”, curba directoare a flancurilor
dintilor reprezinta un arc de cerc se realizeazd pe masini-unelte de danturat
fabricate de corporatia ,,Gleason Works” din Rochester, N.I., SUA.

In continuare sunt abordate unele aspecte ale fabricirii rotilor dintate

. - . . D, .
conice ale angrenarilor precesionale ACXf ¢y cu curba directoare a
flancurilor dintilor in arc de cerc 1n sistemul Gleason.
o . . D, .. ege s .
Angrenarile precesionale Ac)ﬁ o cu dinti curbilinii sunt definite de

particularitatile specifice ale profilurilor convex-concave ale dintilor cu
diferenta mica a curburilor de flanc, de geometria si cinematica punctului
de contact al dintilor cu interactiune sferospatiald, inclusiv de topografia
liniilor de contact a dintilor curbilinii conjugati multipar. Profilurile

.o . o - . e A . . D, .
dintilor rotilor angrenarilor precesionale cu dinti inclinati ACXf oy » analogic

cu ale angrendrilor cu dinti drepti Aé)XfCV, pot fi executate conform

ecuatiilor (=f(¢) (a se vedea formula 7.47, vol. 2 [48]) pe masini-unelte cu
comanda numericd (CNC). Rotile cu dinti inclinati se recomanda a fi
folosite in transmisiile precesionale 2K-H la viteze periferice mari de pana
la (45 — 50) m/s. Acestea au o functionare mai silentioasa, grad de
acoperire multipar cu pana la cinci perechi de dinti simultan conjugate sub
sarcind, poseda durabilitate Tnalta si rapoarte de transmitere mari, asigurate
de specificul constructiv-functional si cinematic.

Totodata, este de mentionat ca fabricatia rotilor dintate conice cu profiluri
nestandarde pe masini-unelte cu comanda numerica este mai costisitoare din
cauza timpului mai mare de generare a profilului dintilor danturii.

. . . . . D,p
De aceea, fabricarea danturilor angrenirilor precesionale 4.y -, pe

magsini-unelte CNC poate fi rationala doar in cazul executdrii rotilor dintate
in exemplare unitare (piese de unicat) sau in scopuri de fabricare a

mostrelor experimentale pentru cercetari stiintifice experimentale.

Constatare. Pentru fabricatia industriala a rotilor dintate, spre exemplu, de serie
mare sau de serie micd, este necesar de a utiliza unul din cele patru procedee mentionate
anterior, dezvoltate la nivel mondial de firme producatoare de roti dintate conice cu
Inalta tehnicitate §i experienta de excelentd indelungata.

In continuarea acestei sectiuni se vor aborda unele aspecte
tehnologice ale fabricarii rotilor conice cu dinti curbilinii conjugati in
- . : D, o .
angrendrile precesionale ACXﬁ, cv cu danturi in sistemul Gleason, in care

curba directoare a flancurilor dintilor reprezinta un arc de cerc.
Specificul constructiv-functional al transmisiilor precesionale 2K-H

= <. AD. - A
cu doud angrenari ACXIE ¢y convex-concave amplasate lateral consta intr-o
roatd-satelit cu doud coroane dintate angrenate, pe de o parte, cu roata
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centrala imobila, iar pe de alta — cu roata centrala mobila, ce necesita
respectarea conditiei de coerentd a geometriei curbei directoare a
flancurilor dintilor pentru ambele angrenari, indiferent de numarul de dinti
ai rotilor conjugate, de asemenea necesita respectarea conditiilor de
asigurare a conjugarii multipare continue a dintilor.

Pentru diminuarea dinamicitdtii sarcinii in angrenarile Agﬁ cr S
asigurarea conjugdrii line a flancurilor dintilor, este necesar de a avea in
angrendrile (Z1 — Z2) si (Z3 — Z4) aceeasi faza de intrare si de iesire a dintilor
din zona de angrenare, astfel incit sa se respecte lungimea constantd a
liniilor sumare de contact pentru orice valoare a unghiului de precesie .
Este necesar ca si constanta liniilor sumare de contact al dintilor conjugati
sd se respecte incontinuu si simultan pentru ambele angrenari ale dintilor
(Z1 — 22) s1 (43 — Za).

Din figura 9.22 rezulta ca la fabricarea dintilor in arc de cerc al
rotilor angrendrii precesionale 4>/, convex-concave cu numirul de dinti

Zi si Z> si coraportul lor Z;=Z> — 1, in cazul in care dc=dm, pentru orice
valoare a unghiului de inclinare fm, unghiul de acoperire longitudinala a
unei perechi de dinti yee=wee—ii. Totodatd, unghiul de acoperire frontala
a unei perechi de dinti yx=3602Z2/Z1%, iar unghiul de acoperire frontald a
perechilor de dinti Ze simultan conjugati ¥, =w,Z, =360Z,Z_/Z.

De aceea, pentru identificarea influentei unghiului de inclinare al
curbei directoare a flancurilor dintilor fm asupra formei acesteia, in figura

9.22 si tabelul 9.2 se prezinta pozitionarea si parametrii geometrici ai
directoarei flancurilor pentru fm=50° cu numarul dintilor rotilor conjugate

in angrenarea ACD)’ﬁCV Z1=40, Z>=41 si coraportul lor Z;=7>—1.

In figura 9.22 este prezentati interactiunea capului cu cutite
generatoare de profil al dintilor rotilor conice in sistemul de dantura
Gleason cu evidentierea specificului geometric si cinematic al procedeului
de generare a dintilor curbilinii conjugati in angrenarea precesionald
Ag)}ﬁ,cy convex-concave cu parametrii Z1=40, Z>=41, dq-2=15°, 6=3,5",
dm=80 mm pentru unghiul de inclinare fm=50".

Danturile in arc de cerc au liniile flancurilor dintilor dispuse pe
cercuri de raza Rc ale capului portcutite de danturare, cu centrele situate
echidistant, pe cercul de raza R. care defineste excentricitatea capului
portcutite. La angrenajele cu dantura in arc de cerc, unghiul de inclinare a
curburii dintelui este variabil pe lungimea lui, de aceea in calculul
geometric si de rezistenta se utilizeaza unghiurile de inclinare de divizare
ale danturii: exterior fle, median fim si interior fi si anume, in calculul de
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rezistentd a dintilor se foloseste unghiul fm, iar in calculele geometrice —
unghiurile fe si i (a se vedea tabelul 9.3).

Z\ Az

Zg !

°d

Curba directoare
a flancurilor dintilor
in arc de cerc ai coroanei

rotii centrale

Fig. 9.22. Pozitionarea curbei directoare GeGmGi a flancurilor dintilor in
arc de cerc pentru unghiul de inclinare in sectiunea mediana fm=50" (Rm=40
mm, b=12 mm, R.=40 mm).



9. Transmisii planetare 451

In sistemul Gleason cu dinti in arc de cerc muchiile aschietoare ale
cutitelor montate in capul portcutite se rotesc circular pe o traiectorie de
raza Rc, cu originea in O, formand prin aschiere unghiuri de inclinare ale
danturii fm 1n sectiunea mediana, f. — sectiunea externa si fi — sectiunea
interna a danturii rotilor conjugate.

Deci, acoperirea frontala a perechilor de dinti simultan conjugate la
una si aceeasi pozitionare a arborelui-maniveld, exprimata prin unghiul de
precesie y, nu depinde de unghiurile de inclinare ale directoarei flancurilor
dintilor fm, Bi si fe, iar unghiul la centru O al campului de angrenare a
perechilor de dinti Ze simultan conjugate in punctele de contact ki defineste
zona de acoperire frontala &rsi longitudinala &..

Tabelul 9.3. Elemente geometrice ale curbei directoare a flancurilor
dintilor in arc de cerc in angrenarea 4°, ., cu unghiul de inclinare fm.

CX-CV

Nr. . Simbol, Valori pentru S, [grad]
d/o Denumirea elementelor [unit.de mis.] 20 35 50
1. Numarul de dinti ai rotii centrale Z 40 40 40
5 Nu'r'narul qe dinti ai coroanei Z 41 41 41
rotii-satelit
3. Unghiul de nutatie 0, [grad] 3,5 3,5 3,5
4. Unghiul axoidei conice 0, [grad] 15 15 15
Unghiul de conicitate a dintilor
> coroanei rotii-satelit fs, [grad] 3.2 3.2 3.2
6. Razg ro:;u plane in sectiunea R, 40 40 40
mediana [mm]
7. Raza exterioara a rotii plane R., [mm] 46 46 46
8. Raza interioara a rotii plane R;, [mm] 34 34 34
9. Latimea danturii rotii plane b, [mm] 12 12 12
Raza directoarei flancurilor
10. | dintilor in arc de cerc de pe roata | R. [mm] 40 40 40
plana
Excentricitatea razei directoarei a
11. flancurilor dlngl{OE in arc de cerc ¢, [mm] 45.89 36.94 27.36
de pe roata plana in raport cu
centru de precesie
Unghiul de deplasare a centrului
12. | cercului exterior a rotii plane in Vges 64,34 73,31 83,9
’ [grad]
cercul O,
Unghiul de deplasare a cercului Vems
13, median al rotii plane in cercul O.| [grad] >3 62,5 70
Unghiul de deplasare a centrului
14. | cercului interior a rotii plane in vei» [grad] | 46,01 52,27 56,98
cercul O,
Unghiul la centru O, al curbei I,
13, directoare a flancurilor dintilor [grad] 18,33 21,04 26,92
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Nr. . Simbol, Valori pentru S, [grad]
d/o Denumirea elementelor [unit.de mis.] 20 35 50
16. Lung1.m§a arcului de cerc al lug, [mm] 12.8 14,69 18,79
curbei directoare
Unghiul de deplasare a centrului
17. | cercului exterior al rotii plane in Vse, 51,61 56,4 59,84
’ [grad]
cercul O
18, Unghlul de df:plasarei a cercului Wams 55 62.5 70
median a rotii plane in cercul O [grad]
Unghiul de deplasare a centrului ‘
19. | cercului interior al rotii plane in Veis 57,83 68,5 80,58
’ [grad]
cercul O
Unghiul la centru O al curbei Wegs
20 directoare a flancurilor dintilor [grad] 6,21 12,1 20,73
21 }Jnghu.ﬂ de 1nclln§re a danturii B., [grad] | 25,95 39.72 53.74
in sectiunea exterioard
2. Unghml dfa 1nc.11na£e a danturii in B., [grad] 13.84 30,77 47,56
sectiunea interioara
Lungimea sumara a liniilor de
contact al perechilor de dinti 7
23. . ) . %] s, [mm] 51,2 58,76 75,16
simultan conjugate (in cazul in
care R=R,,)
Unghiul la centru O al campului
de angrenare frontala a perechilor] ¥, ,
24. de dinti simultan conjugate Z in [grad] 46,12 | 46,12 46,12
punctele de contact k; = Z,
Pasul unghiular median al Tinls
25 dintilor rotii centrale [grad] ? ? ?
Pasul circular median al dintilor P
26. | rotii centrale pe diametrul i 5,96 5,96 5,96
’ L [mm]
cercului primitiv
Pasul unghiular median al
27. | dintilor rotii centrale in planul Pg Temls 8,53 8,53 8,53
.. [grad]
al rotii plane

Constatare. Pentru diminuarea dinamicitatii sarcinii si conjugarea lind a dintilor
in angrenarile 427 = cu dinfi curbilinii este necesar de a asigura aceleasi faze de
intrare §i de iesire a dintilor din angrenarile (Z,-Z>) si (Z3-Z4) cu acoperiri frontala er §i
longitudinala e, astfel incdat sa se respecte lungimea sumara constanta a liniilor de
contact ale dintilor in functie de unghiul de precesie .

Constatare. Pentru conjugarea multipard a dintilor curbilinii (Z;-Z5) si (Z3-Z4) in

ambele angrenari 427 ., ale unei si aceleiasi transmisii 2K-H cu orice raport de

transmitere este necesar de a asigura acelasi unghi de inclinare S al curbei directoare
a flancurilor in sectiune mediand, indiferent de numarul dintilor Z,).
In figura 9.22 se prezintd pozitionarea curbelor directoare ale

flancurilor dintilor in arc de cerc generate prin procedeul Gleason
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formatoare a spatiului dintre doi dinti vecini pentru angrendrile cu unghiul
de inclinare im =50°. In angrenarile dintilor (Z1 — Z2) si (Z3 — Z4), in realitate
simultan se conjugd pand la cinci perechi de dinti cuprinsi in zona de

acoperire cu unghiul la centru egal cu y, =360Z,Z / Z’, unde Z: este
numarul perechilor de dinti simultan conjugate.

9.3.3. Calculul de rezistenta la presiunea de contact a angrenajelor
precesionale cu dinti curbilinii sau drepti

Criteriile capacitatii de functionare a transmisiilor precesionale cu
angrenaje A% si AP se caracterizeaza prin similitudini si particularitati
definite preponderent de geometria si cinematica contactului flancurilor,
de materialul dintilor si de conditiile de lubrifiere.

Criteriile capacitatii de functionare si particularitatile calculului de
rezistentd a angrenajelor precesionale cu bolturi 4% sunt expuse in
subcapitolele 6.1 — 6.5 (vol. 1 [48]) si subcapitolele 1-4), partea a II-a [38].

In angrenajele cu bolturi A% dintele si rola formeazi o cupld
cinematica de clasd superioara in care rola este elementul pasiv, fapt ce
provoaca alunecare relativa in contactul dintilor dependentda de momentul
de rezistenta la rostogolire a rolei pe profilul dintilor.

In angrenajele dintate 4” flancurile dintilor se conjuga intre ele cu
prezenta alunecarii relative de frecare si partial cu rostogolire dependenta
de parametrii configuratiei [Zg — 0, #1], in special de unghiul de nutatie 6,
de multiplicitatea angrendrii Z., de lungimea activd a dintilor /w si de
unghiul lor de inclinare fm in cazul angrendrilor cu danturi curbilinii.

Totodatd, in transmisia precesionald cu dinti drepti sarcina de pe

perechile de dinti simultan conjugate la un anumit unghi de precesie YA se
transmite momentan altor perechi de dinti conjugate la alt unghi de
precesie. Acest fenomen, desi sarcina transmisd se repartizeaza intre toate
perechile de dinti simultan conjugate, poate provoca zgomote si vibratii in
exploatare.

In transmisiile precesionale cu danturi curbilinii perechile de dinti
simultan conjugate se incarca cu sarcind treptat, pe masura intrarii lor in
campul de angrenare, cu migrarea contactelor flancurilor de la un capat al
fiecarui dinte cétre altul. Deci, angrenarea oricand este multipard, definita
de numirul perechilor de dinti simultan conjugate. In acest caz, mersul lin
al angrendrii cu danturd curbilinie si, totodatd, multipard micsoreaza
considerabil zgomotul si sarcinile dinamice suplimentare. Aceastad
prioritate a angrenarii precesionale cu dinti curbilinii si, totodata, multipara
devine deosebit de importanta la viteze mari datorita faptului ca sarcinile
dinamice cresc proportional cu patratul vitezei.
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In prezenta sectiune se examineaza particularitatile calculului de
rezistentd a angrenajelor A si AP# cu considerarea geometriei si
cinematicii contactului dintilor conjugati in angrenari AgX{V si Af,fW

Cercetarile experimentale pe modele fizice au demonstrat ca
pierderea capacitatii portante a transmisiilor precesionale cu angrenaje
dintate AP se datoreaza fenomenului piting, ca si in cazul angrenajului cu
bolturi 45. De aceea, calculul de rezistentd a angrenajelor dintate 4° si 4P#
se efectueaza conform modelului hertzian corectat, ca urmare a
deformatiilor elastice din zona de contact a flancurilor dintilor la
transmiterea sarcinii Fnde la un dinte la cel conjugat nu prin contact liniar,
ci printr-o fasie de suprafata cu latimea 2a (fig.13, tabelul 1.1, geometria
contactului N2 si 3 [48]). Tensiunile normale oy, 67 care apar intre
flancurile dintilor la transmiterea momentului de torsiune 7, sunt
distribuite eliptic pe latimea 2a a fasiei suprafetei de contact, caracterizata
de semiaxele amprentei petei de contact dintre dinti si de parametrul
diferentei curburilor de flanc [49]. Valoarea maxima a tensiunii normale
ou pentru dinti din otel se exprima prin relatia lui Hertz, rescrisd pentru
angrenaje sub forma:

_ /i—Er . 9.27
O-H p’, 272'(1—,(12) S[O-H] ( )

Sarcina specifica de contact g pe lungimea sumara /sy a liniilor de
contact ale dintilor simultan conjugati se determina din relatia:

L,
q=—""kyp 'kHﬂ L (9.28)

Ly
unde Fn este forta normala in contactul dintilor; /sy — lungimea sumara a
liniilor de contact ale dintilor simultan conjugati; kup — factorul

neuniformitdtii distribuirii sarcinii Intre dintii simultan conjugati sub
sarcind; kup — factorul neuniformitdtii distribuirii sarcinii pe lungimea
dintilor; knv — factorul dinamicitatii sarcinii.
Factorii de sarcind knp, kup, kuv sunt determinati experimental pe
modele fizice si verificati prin simuldri CAE pe modele virtuale.
Lungimea sumard a liniilor de contact /5y ale perechilor de dinti
simultan conjugate Z: in angrenirile 4, cu dinti inclinati se determina

cu considerarea lungimii relative a dintilor in raport cu diametrul median
al rotii plane conform relatiei:

bz, w,d.Z,

&

Z_cos,Bm cosf,

(9.29)
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Relatia (9.29) reprezinta lungimea sumara ale liniilor de contact a
dintilor simultan conjugati, considerandu-i de forma rectilinie. In realitate,
forma curbei directoarei flancurilor dintilor in arc de cerc reprezinta arcul
de cerc GeGmGi (a se vedea fig. 9.22). De asemenea, trebuie sa consideram
ca In transmisia precesionald cu angrendri A(gf cv S A(?X—CV dintii se
conjugd intre ei 1n contacte multipare, numarul cdrora Ze depinde de
modificarea formei dintilor prin retezarea indltimii lor, astfel incat in zona
de acoperire sa se pastreze doar perechile de dinti In contacte convex-
concave cu diferentd mica a curburilor de flanc si, totodata, cu alunecare
relativi cu frecare redusa intre flancuri. In baza analizei efectuate in
sectiunea 8.2.3 (vol. 2 [48]) se recomanda aprobarea pentru calculul de
predimensionare-proiectare a angrenajelor precesionale Z: =3-5 perechi de
dinti simultan conjugate.

In figura 9.21 arcul de cerc GeGmGi reprezinti curba directoare a
flancurilor unui dinte obtinuta, spre exemplu, prin procedeul tehnologic
Gleason de aschiere a danturii conice cu sculd Tn miscare de rotatie pe o
traiectorie cu raza Rc. Unghiul ycg la centru GeGeGi cu laturile GeGe s1 GeGi
tranzitorii, respectiv prin punctul de intrare a dintilor in angrenare Ge si de
iesire din angrenare Gi defineste lungimea arcului de cerc /eg al unui dinte,
determinat, in cazul in care Rc=Rm, prin relatia:

o TRV, _ 7d, Y . (9.30)
« 180 360

Unghiul la centru ycg, reprezinta totodata, parametrul care defineste
cota rostogolirii reciproce a flancurilor unei perechi de dinti in angrenare,
dependenta de unghiul de nutatie 8, de unghiul de inclinare al dintilor fm
si de lungimea dintelui bw.

Datorita angrenarii simultane a unui numar de perechi de dinti Z:
lungimea liniilor sumare de contact se precizeaza dupa relatia:

o= g, 9.31)

Pentru a determina eroarea lungimii calculate a liniilor sumare de
contact /y al dintilor considerati de forma rectilinie, care in realitate au
forma in arc de cerc, este necesar de a aprecia diferenta acestei aproximari
dupd expresiile 5 si 7. S-a constatat ca diferenta lungimilor calculate
conform formulelor 5 si 7 nu depaseste (1 — 1,5%) din lungimea sumara
Iy, de aceea in calculul de dimensionare-proiectare se recomanda a fi
utilizata relatia 5.
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In cazul in care numarul perechilor de dinti simultan conjugate Ze=5,
punctele de contact ale acestora ko...ks se cuprind in zona de angrenare cu

unghiul la centru ¥/, (a se vedea fig. 9.22). Analiza topografiei campului

de variere a pozitionarii liniilor de contact ale perechilor de dinti simultan
conjugate ne demonstreaza ca unghiul de inclinare al dintilor nu influenteaza

asupra zonei de acoperire frontala ¢ra dintilor conjugati in angrenare, ci doar

asupra acoperirii longitudinale &,. Acoperirea longitudinala &, se manifesta
prin majorarea liniei sumare de contact a dintilor Inclinati sub unghiul fm,
inclusiv prin evolutia migratiei punctelor de contact a perechilor de dinti
simultan conjugate in functie de unghiul de precesie . Pentru a realiza
solutiile tehnice descrise in sectiunea 8.2.4 (vol.2 [48]) privind crearea
buzunarelor pentru lubrifiant si a pernelor de amortizare a sarcinilor
dinamice, contactul in punctul ko se anuleazd prin scurtarea indltimii si
profilarea varfurilor dintilor rotii-satelit (fig. 8.19, vol.2 [48]).

Curbura redusd 1/pr a suprafetelor active ale flancurilor perechii de
dinti echivalenta (*perechea de dinti pentru care se efectueaza calculul de
rezistentd) conjugatd in angrenarea dintilor (Z3 — Z4) cu contact convex-
concav se determind in functie de razele de curburd ale suprafetelor
flancurilor contactante.

Considerand ca profilul flancurilor dintilor rotii-satelit este descris
cu arcuri de cu raza r3, iar profilul dintilor rotii centrale este executat cu
curburd variabild 74 continuu crescanda de la picior spre varful dintilor
[50-51], atunci raza redusd de curburd pentru perechea de dinti echivalenta
in sectiunea mediand se exprima prin relatia:

1_pa-n

. (9.32)
L 5P

Tindnd cont de relatille Fn=Fvcosaw, F=2T4s/dm, Iy=bwZ: si
bw=b/cosfm (a se vedea fig. 9.22), formula (9.27) o rescriem sub forma:

o = \/2T4 CcoS ﬂmkHPkHﬂkHV . E,« ' (933)

p <loyl

pd, cosa bZ, 2z(l-p’)

unde [0}, ] — tensiunile admisibile in contactul dintilor cu considerarea

alunecarii relative cu frecare si rostogolire; fm — unghiul de inclinare al
dintilor curbilinii in sectiunea mediand; aw — unghiul de presiune intre
flancurile conjugate; b — latimea danturii rotii plane; bw — lungimea activa a
dintilor danturilor rotilor conjugate; Ze — numarul perechilor de dinti
simultan conjugate; Zu — constanta elastica a materialului dintilor conjugati.
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Luand in considerare expresia 8 si constanta elastica a materialului
dintilor conjugati  Z,, =+/E,/x(1-x’) =275MPa"?, substituind
b=l//bd 'dm si fg =tg@dm /2, formula (9.33) se rescrie sub forma:

o, = 275\/2f4 €08 B (Ps = 1 koK gkuy (o), ] (9.34)
dm ‘Cosaw 'l//bd ‘ZL‘ ' tgﬂ3 'p4

Cu relatia (9.34) se efectueaza calculul de verificare a angrenajului

precesional cu angrenarea ACDX ¢y cu contact convex-concav cu dinti

curbilinii la presiunea de contact respectand conditia 0, <0, In cazul

in care unghiul de inclinare al dintilor fw=0°, formula (9.34) pentru
calculul de verificare a rezistentei la presiunea de contact a dintilor

- _ . 4D - . .
transmisiilor cu angreniri Ay ., cu dinti drepti se rescrie sub forma:

d:n 'Cosaw 'y/bd .Zs : tgﬂ3 .p4

In formulele (9.34) si (9.35) componenta (ps - r3) reprezinta diferenta
razelor de curbura ale profilurilor de flanc ale dintilor in contact. Conform
mecanicii solidului deformabil, corpurile in contacte convex-concave au
stari de tensionare proportionale cu marimea diferentei razelor de curbura
ale suprafetelor contactante, iar in cazul angrenajelor precesionale cu

oy = 275\/ 21 (Pu = 1 ki gk (o] (9.35)

<« . AD.B - . o q- .
angreniri Aqy -, — cu mirimea calculati din expresia /0, —7;.

Calculul de proiect al angrenajelor 4 ) 1a presiunea de contact se
rezuma la determinarea diametrului median al angrendrii pentru cuplul
dintilor (Z3—Z4) (de regula, cu mai putini dinti) din relatia:

7:1 Cos IBm (p4 _Ig)kHPkHﬂkHV
(0,,,) cosa, v, Z tepp,

d, =53,33

(9.36)

Pentru angrenarile Af)’( - cu dinti drepti, relatia (9.36) obtine forma:

d = 53’3i/ ,T4(1204 = 1)k ypk gk, ‘ (9.37)
(opp) cosa,y,, Z 1gf:p,

In functie de diametrul median dm se determina: litimea danturii rotii
centrale b=ybd-dm, unde ypd este coeficientul 1atimii relative a danturii rotii
centrale, care se alege in intervalul y»a=0, /-0,25; raza profilului dintilor
rotii-satelit 73=dmtgf3/2; unghiul de inclinare al curbei directoare a
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. - T D.p o
flancurilor dintilor curbilinii in angrenarea 4., ., se alege in intervalul

Pim=(20-50)° (a se vedea fig. 9.22 si tabelul 9.3).

Numadrul perechilor de dinti simultan conjugate Ze In urma
modificarii formei dintilor prin scurtarea indltimii lor, se recomanda a fi in
intervalul Z: =(3-5), argumentat in baza analizei duale dupa criterii de
minimizare, pe de o parte, a diferentei curburilor de flanc in contacte si, pe
de alta parte, dupa criteriul de minimizare a alunecarii relative cu frecare
in contacte. Analiza duald mentionatd permite sa se asigure capacitatea

portantd a contactului cu respectarea conditiei 0, <0y, si, totodatd, a

conditiei de minimizare a pierderilor energetice in angrenare (a se vedea
sectiunea 8.2.3, vol. 2 [48]).

Raza de curburd a flancurilor dintilor rotii centrale p4 si diferenta
razelor de curburad ale flancurilor conjugate (ps — r3) se determinad conform
ecuatiilor ¢ = 7 (&) pentru contactul flancurilor dintilor, care reprezinta

perechea de dinti echivalenta (a se vedea fig. 9.22).

In formula (9.34) expresia _cosp, reprezinta lungimea sumara
d, ¥z,

a liniilor de contact ale dintilor simultan conjugati si inclinati sub unghiul
Pm si conventional considerati de formi rectilinie. In realitate dintii au
forma 1n arc de cerc dupa curba traiectoriei pe care se migca scula la taierea
dintilor (a se vedea fig. 9.22) definitd de unghiul de inclinare al dintelui
variabil pe lungimea acestuia fm, fe s1 fi, respectiv, In sectiunile mediana,
externd si internd a danturii (a se vedea tabelul 9.3).

Din figura 9.22 se observa ca lungimea reala a dintelui in arc de cerc
se prezintd prin arcul de cerc GeGcGi de pe circumferinta cu raza Rc a
traiectoriei miscarii sculei la tdierea dintilor.

Asadar, in cazul in care /s calculatd prin relatiile (9.29) si (9.31)
depaseste diferenta de 5%, lungimea liniei de contact a unei perechi de
dinti dupa arcul de cerc cu raza Rc se calculeaza cu respectarea conditiei
Rc=Rm dupa expresia:

B TR o B wd, Y

¢ 180 360
unde Ycg este unghiul la centru O. al curbei directoare a flancurilor dintilor
in conditia de=dm. Diametrul median dm al angrendrii dintilor (Z3-Z)

(9.38)

b

conjugati in Agfa,, in cazul in care curbura dintilor in arc de cerc cu raza
Rc=Rm (a se vedea fig. 9.22), se calculeaza din relatia:
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T,(py — 1)k ypkyy sk 360°
(G}_,p)z cosa, p,tegfZ, Y eq

d =364 (9.39)

. . <. 4D,
Transmisiile precesionale cu angrenari Ac;£ ¢y €U contact convex-

concav multipar cu diferenta mica a curburilor de flanc sunt considerate
performante din punctul de vedere al capacitdtii portante inalte, al
gabaritelor mici si al consumului redus de materiale.

- ... . <« - D, . D
Totodata transmisiile precesionale cu angrenari 4%, si A5 ., cu

dinti modificati se caracterizeaza prin pierderi energetice minime intre
flancuri, iar in cazul coraportului numerelor de dinti Ziy=Z23)+1
posibilitatile cinematice ale acestora sunt incomparabil mai mari in raport
cu orice alte tipuri de transmisii mecanice fabricate in prezent la scara
industriala.

Algoritmul calculului de dimensionare-proiectare a TP cu

<« .« 4D, D .
angreniri A2, sau A)_., la presiunea de contact

Calculul de dimensionare-proiectare a transmisiilor precesionale cu
angrenaje A” cu dinti conjugati multipar in contacte convex-concave
constd din cateva etape distincte (tabelul 9.4) [48]:

1. La prima etapd, In baza caietului de sarcini la proiectare, se aleg
parametrii constructiv-functionali ai angrenajului, care definesc geometria
si cinematica angrendrii cu interactiune sferospatiald a dintilor si asigura
conjugarea dintilor In contacte convex-concave multipare cu diferenta
mica a curburilor de flanc. De asemenea, in aceasta etapd se identifica
parametrii formei curbei directoare a flancurilor dintilor realizata prin
procedeul tehnologic de generare a danturii, spre exemplu in sistemul
Gleason cu dinti in arc de cerc.

2. Urmatoarea etapd constd 1n predimensionarea angrenajului cu

. . . . o - D, a
determinarea diametrului median al angrenarilor 4%, sau Ape oy In

aceastd etapd se calculeazd parametrii angrenajului dependenti de
diametrul median, printre care latimea danturii rotii centrale b si raza
profilului in arc de cerc al dintilor rotii-satelit 73, de asemenea se determina
factorii de sarcina kup, kug, kuv.
Tabelul 9.4. Elemente geometrice ale curbei directoare a flancurilor
dintilor in arc de cerc in angrenarea 4”2, ., cu unghiul de inclinare fm.

cx-cv

Parametri, relatii de calcul, simboluri si valori

1. Alegerea parametrilor definitorii ai geometriei si cinematicii transmisiilor
precesionale 2K-H

1.1. In functie de raportul de transmitere al transmisiei conform tabelului 2.1 si
Anexelor A.1 — A.3 se aleg numerele de dinti Z,, Z>, Z4 si Z4 ai rotilor conjugate.
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Parametri, relatii de calcul, simboluri si valori

1.2. Se aleg parametrii geometriei angrenajului 4° cu contact convex-concav al
dintilor curbilinii (a se vedea subcapitolele 8.1, 8.2, tabelul 8.13):
— unghiul de nutatie, [grad] 8 (1,5-7);
— unghiul axoidei conice, [grad] Sy € (15-30)5
— unghiul de inclinare a dintilor in sectiune mediand, [grad] S, €(20-50);
— unghiul de conicitate a dintilor coroanei rotii-satelit, [grad] g, €(2,5-5);
- coeficientul latimii relative a danturii rotilor centrale y,, € (0,1-0,25) .
2. Calculul de predimensionare
2.1. Diametrul median al angrendrii dintilor (Z; — Zs) conjugati in 427, , [mm]

d, =533, L C(:S’B"’ (Py =75 ) kK gy
(0;1,;) cosa, W, Z, 18P p,
unde:
oy, tensiunea de contact admisibild cu considerarea alunecarii relative (a se
vedea subcapitolele 6.5 si 7.7.6), [MPa];
Crp =S (0, V).
Gy tensiunea de contact admisibild la rostogolire fara alunecare relativa,
[MPa];
v, — viteza relativd de alunecare in contactul dintilor, [m/s];
Z, — numdrul perechilor de dinti simultan conjugate realizat prin scurtarea
inaltimii dintilor conjugati (a se vedea sectiunea 7.7.7);
py. (p, —r;) — raza de curbura ale flancurilor dintilor rotii centrale p, si diferenta
razelor de curburd (p,-5)a flancurilor perechii de dinti echivalenta se
determina conform ecuatiilor ¢ = f(£) in functie de unghiul de precesie ¥

(a se vedea sectiunea 7.7.5), [mm];
a,, — unghiul mediu de presiune in punctele de contact ale dintilor simultan

conjugati se identifica potrivit profilogramelor dintilor construite conform
ecuatiilor ¢ = f(&) (a se vedea subcapitolul 8.2), [grad].

. . ... 4D o . <
* Diametrul median al angrenarii ACX_CV cu dinti drepti se calculeaza

introducand unghiul S, =0.

Parametri, relatii de calcul, simboluri si valori

Parametrii constructivi ai angrendrii in functie de d,,

2.2.

— latimea danturii rotii centrale, [mm] b=y, -d, ;

— raza profilului dintilor rotii-satelit in arc de cerc, [mm] r, = (d,1g8,)/2 -
23 Factorii distribuirii si dinamicitatii sarcinii (a se vedea subcapitolele 6.4 si

6.5):
— coeficientul distribuirii sarcinii intre dintii simultan conjugati se selecteaza in
intervalul ky, =1,3-1,5;
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Parametri, relatii de calcul, simboluri si valori

— coeficientul distribuirii sarcinii pe lungimea dintilor se selecteazd in
intervalul k,, 5 =1,1-1,25;

— coeficientul dinamicitatii sarcinii In angrenare se selecteaza in intervalul
k,, =1-11.

: — SETTE : =
Proiectarea prealabild a angrendrii 42 , interpretarea graficdi a

3. profilogramelor dintilor simultan conjugati si a contactelor convex-concave cu
analiza si precizarea parametrilor:
Lungimea sumard a liniilor de contact [ ale perechilor de dinti simultan
3.1. | conjugate, [mm];
39 Unghiul de presiune ¢, intre flancuri, [grad];
Acoperirea frontala si longitudinala a perechilor de dinti simultan conjugate
3.3. | in angrenarea 427, .
Calculul geometric al angrenajelor 4”2/ si 4°
4.1. Diametrul median al angrenarii dintilor (Z3 — Zs), dm, [mm]:
— cu dll’l'gl inclinagi d =533, T, COZS B, (P4 - )kakHﬂkHV
(o—["lp) cosat,, Wy Z, 18Py py
— cudintidrepti 4 =53,3 T;(P4 -n )kakHﬂkHV )
(o—["lp) cosat,, Wy, Z, 18Py py
4.0, Raza mediana a coroanei dintate a rotii centrale plane R4, [mm]:
j— dm
" 2cos [5 +0+ azrctg(r3 sin,,, /R, )}
43, Raza mediand a coroanei dintate a rotii-satelit plane, R,3 [mm]:
R, = Z
n . :
2005(5+0)[1—tgﬁ3 smawtg(5+ )J
4.4. Raza profilului dintilor rotii-satelit in arc de cerc in sectiunea mediana r,
[mm] n=R, g5,
45. Latimea danturii rotii centrale plane 5, , [mm]:
b=y, d,.
4.6. Lungimea activa a dintilor 4, [mm]:
__b
Y ocosp,
4.7, Unghiul conului de picior al dintilor s o [grad]:

5, =90 (8. +0+).
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Parametri, relatii de calcul, simboluri si valori

i Unghiul conului de varf al dintilor s, [grad]:

S, =0, +20.
4.9 Raza exterioard a coroanei dintate a rotii plane R,, [mm]:

R, = Rm4 +b4/2 .
4.10. Raza interioard a coroanei dintate a rotii plane R, , [mm]:

R =R, —b/2.
4.11. Raza directoarei flancurilor dintilor in arc de cerc de pe roata pland R, , [mm]:

R ,=R,=d,[2c0s5, , -

4.12. Unghiul de inclinare al dintilor danturii in sectiunea mediana, fabricate in

sistemul Gleason, se recomanda in intervalul £, , [grad]:
B, =(20-50)".

4.13.

Excentricitatea razei directoarei flancurilor dintilor in arc de cerc de pe roata
plana in raport cu centrul de precesie e, [mm]:

e=\R*+R*-2R R sin 3, .

4.14. Unghiul de deplasare Y ge al centrului cercului exterior al rotii plane in cercul
O., [grad]:
= arccos €2 +Rj _Rj
e 2¢R. '
4.15.

Unghiul de deplasare » o al cercului median al rotii plane in cercul O,
[grad]:

é+R-R
Y gu = &ICCOS (—ZeRL, J _
4.16. Unghiul de deplasare ; —al centrului cercului interior al rotii plane in cercul
O, [grad]:
e +R —R’
Y g = arccos (TRCJ .
4.17. Unghiul la centru ;- al curbei directoare a flancului dintelui in cercul O, [grad]:
Yo =Vee = Vair
4.18. Lungimea arcului de cerc al curbei directoare /,, , [mm]:

v
L =27R|X
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Parametri, relatii de calcul, simboluri si valori

4.19. Unghiul de deplasare j = a centrului cercului exterior al rotii plane in cercul
O, [grad]:
R sin
v, =arctan D )
e—R cosy,,
4.20. Unghiul de deplasare y,  — a centrului median al rotii plane in cercul O, [grad]:
R sin
W, = arctan e :

e—R cosy,,

4.21. Unghiul de deplasare ; ~a centrului cercului interior al rotii plane in cercul

O, [grad]:
R siny,
W, =arctan e
e—R cosy,
4.22. Unghiul la centru y,, al curbei directoare a flancurilor dintilor in cercul O, [grad]:
Ve =Vige Vair
4.23. Unghiul de inclinare a danturii in sectiunea exterioard /g, , [grad]:
ﬂe :7/ge +l//gc’ -90.
4.24. Unghiul de inclinare a danturii in sectiunea interioard /£, , [grad]:
ﬂi :}/gi+l//gi_90'
4.25. Precizarea lungimii sumare a liniilor de contact ;. ale perechilor de dinti
Z , simultan conjugate (in cazul in care R=R,), [mm]:
7
=2 E :
LgZ Rn ( 3 6OJ &

4.26. Unghiul la centru O al campului de angrenare a perechilor de dinti simultan
conjugate cu acoperire frontala % in punctele de contact k,, in sectiunea
mediana, [grad]:

Vi =Ze Py, =360 Z, - ZZ'
5. Calculul de verificare
Verificarea rezistentei la oboseald a angrenajului precesional A la
5.1. | presiunea de contact, oy [MPa]:

2T, ¢08 B, (24 =15 ) Ky ey gy
d cosa, W, Z,tgf p,

2T, (P =1 ) o K g

d cosa, -y, Z. tgfp,

— cu dinti inclinati o, =275 \/ <[o;1;

<[oy,]1.

— cudinti drepti o, =275 \/
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3. Alta etapa specificd transmisiilor precesionale este proiectarea
prealabild a angrendrilor 42/, sau 45 _,, care se rezumi la interpretarea

graficd computerizata a profilogramelor dintilor conjugati in contactele £i,
realizata conform ecuatiilor ¢ = 7 (&) si la analiza graduald a evolutiei
lungimii sumare a liniilor de contact ale dintilor simultan conjugati,
inclusiv, a unghiurilor de presiune intre flancuri si a cotelor de acoperire
frontala si longitudinalid a dintilor. In cadrul proiectrii preventive se

urmdreste scopul selectarii rationale a parametrilor configuratiei [Zg6, #1],

definitorii pentru geometria si cinematica angrenarilor 4%, cu

caracteristici functionale sporite.
4. Calculul geometric al angrenajelor 4 # si AP constdi in

. . . . <. D, . 4D
determinarea diametrului median dm al angrenarilor 4%/, si A%

luand in considerare modificarile constructiv-parametrice operate in etapa
proiectirii preventive a angrenajului (a se vedea etapa 3). In functie de
diametrul median dm al angrendrii (Z3 Zs), se determind parametrii
geometrici si cinematici ai angrenajelor dintate A”# sau AP cu angreniri

D, D . . . e .
A27 ., sau A% ., convex-concave multipare ale dintilor si caracteristicile

functionale ale transmisiei precesionale in ansamblu.
In etapa finald se efectueazd calculul de verificare al dintilor

< - D, . . . .
angrenarilor 4>/, si A% ., la presiunea de contact prin determinarea
tensiunilor efective, reiesind din conditia Oy < [o] )

9.3.4. Caracteristici functionale, tipodimensiuni si variante
constructive ale transmisiilor precesionale cu angrenare

9.3.4.1. Aspecte generale

Nomenclatorul transmisiilor mecanice fabricate de catre companiile
producdtoare, de regula, este divizat pe tipodimensiuni in functie de
puterea transmisa P, kW, determinatd de momentul de torsiune 7, Nm, si
viteza unghiulard o, sec”!, aplicate la arborele conducitor sau condus si de
parametrul lor cinematic — raportul de transmitere i.

Printre caracteristicile functionale ale transmisiilor mecanice de
mica putere, care in ansamblu definesc nivelul lor tehnic, se considera:

- capacitatea portantd;

- randamentul mecanic;

- consumul specific de material, exprimat prin masa transmisiei kg
raportatd la momentul de torsiune transmis kg/Nm;

- emisia de zgomot dB;
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- precizia cinematica sec. unghi;
- rigiditatea torsionald Nm/rad;
- momentul de inertie kg m?;
- stabilitatea termica;
- momentul de pornire N-mm.
Parametrul generalizator al unei transmisii precesionale cu angrenari

A oy si ADL ., este diametrul median al angrenajului dim in functie de

care se disting transmisii cinematice de mica si de mare putere.

Transmisiile cinematice au gabarite mici cu diametrul median al
angrenajelor, de regula, pana la 50 — 70 mm.

Luand in considerare similitudinile si particularitatile transmisiilor
precesionale 1n raport cu transmisiile planetare sau armonice,
tipodimensiunile de mica putere se considera cu diametrul median al
angrenajului variabil in diapazonul 75 mm< dm<150 mm.

Diametrul median al angrenajelor transmisiilor precesionale
preponderent depinde de sarcina transmisd, de geometria contactului
dintilor, de numarul perechilor de dinti simultan conjugate sub sarcind si
de materialul danturilor rotilor conjugate.

Transmisiile precesionale de putere pot fi cu dinti drepti, Inclinati
sau curbilinii conjugati in angrendri 45, ., si 4%/, cu contact convex-
concav multipar. Acestea pot fi elaborate in doua variante constructive ale
mecanismelor de transformare a miscarii de rotatie a arborelui conducator
in miscare sferospatiald a rotii-satelit si anume:

- cu roata-satelit axial flotantd montatd pe portsatelit semiax (a se
vedea fig. 9.24);

- cu roata-satelit axial flotantd montatd pe arbore-maniveld cu axe
concurente in centrul de precesie sub unghiul de nutatie 6 (fig. 9.26).

- Caracteristicile tehnice ale transmisiilor precesionale 2K-H (si ale

. .. ) D D,
combinatiilor acestora) cu angrenari 4> ., sau A%, care, de la caz la

caz, definesc anumite avantaje  constructiv-functionale ale
motoreductoarelor si servo-motoreductoarelor create in baza lor, sunt
urmatoarele:

- posibilititile cinematice cuprinse in diapazoanele rapoartelor de
transmitere +7,3<i<+3600 realizate in structuri cinematice cu o roata-
satelit, £3600<i<+12,96:10° — realizate in structuri cinematice cu doud
roti-satelit si £12,96-10°< i<+46,65-10° — realizate in structuri cinematice
cu trei roti-satelit conectate axial consecutiv;

- angrenarea dintilor in contacte convex-concave Kcx-cvsi K5, cu

diferentd mica a curburilor de flanc definitorie a capacitatii portante a
contactului dintilor;
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- angrenarea multipara a dintilor cu grad de acoperire frontala de pana

la &=4 perechi de dinti simultan conjugate sub sarcind, definitorie a
capacitatii portante a angrenajului transmisiei,

- alunecarea relativad cu frecare intre flancuri redusa prin optimizarea
multiplicitatii angrendrii frontale, modificarea formei dintilor si prin
sporirea cotei de rostogolire purd a flancurilor conjugate in functie de
parametrii configuratiei [Zg — 0, +1];

- fiabilitate la suprasolicitarea de soc si rigiditatea torsionala definite
de numarul mare al perechilor de dinti simultan conjugate;

- consumul specific redus de materiale exprimat prin masa transmisiei
raportatd la momentul de torsiune transmis;

- momentul de inertie a maselor redus datoritd specificului miscarii
sferospatiale a rotii-satelit cu rotire simultana in jurul a trei axe;

- precizia cinematica inaltd datoritd multiplicitatii angrenarii dintilor;

- compensarea fortelor in angrenaj datorita instaldrii rotii-satelit axial
flotant intre rotile centrale mobila si imobila;

- reducerea unghiului de presiune intre flancurile conjugate ale
dintilor de pana la a =117

- crearea prin modificarea formei dintilor rotilor conjugate a
buzunarelor de depozitare a lubrifiantului si a pernelor de stingere a
solicitarilor dinamice etc.

In figura 9.23 se prezinti o galerie de mostre ale transmisiilor
precesionale fabricate In doud tipodimensiuni considerate reprezentative
ale claselor de mica putere (a, b, c, d) si cinematice (e, f, g). Transmisiile

<. 4D D, : .
au angreniri Ay oy sau ACXﬂ_ ¢y convex-concave multipare cu diferenta
mica a curburilor de flanc, bazate pe profiluri nestandarde ale dintilor

Fig. 9.23. Mostre reprezentative ale transmisiilor precesionale de mica putere
(a, b, ¢, d) si cinematice (e, f, g).
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descrise cu ecuatiile (=f(§) (a se vedea sectiunea 8.2.2, vol. 2, [48]).
Transmisiile prezentate se deosebesc intre ele prin configuratiile
constructive ale nodului precesional si prin caracteristicile functionale
distinctive ale acestora si ale motoarelor sau servomotoarelor cuplate in
sisteme tehnice unitare.

In functie de tipodimensiunea transmisiei, generatorul miscarii
sferospatiale a rotii-satelit este realizat in doud variante constructive
motivate de constrangeri de gabarit si de puterea transmisi. In transmisiile
precesionale cu diametrul dm=42 mm (a se vedea fig. 9.24) mecanismul de
transformare a miscarii de rotatie a arborelui conducator in miscarea
sferospatiala a rotii-satelit este realizat in forma unui portsatelit semiax
(analogic cu transmisiile descrise in subcapitolul 8.9 [48]), iar In transmisiile
cu diametrul dm=80 mm mecanismul de transformare a miscarii este realizat
in forma unui arbore-maniveld cu axe concurente in centrul de precesie
(analogic cu transmisia prezentatd in fig. 9.25 cu dinti curbilinii).

. . . . < . 4D .
9.3.4.2. Transmisii precesionale cinematice cu angreniri A-_ si

arbori-manivela cu semiax

In figura 9.24,a este prezentatd sectiunea axiald a transmisiei
: D A o e s
precesionale cu angrenare 4., .., In care coraportul numerelor de dinti ai

rotilor conjugate Z1=Z>—1, Z4=Z3—1 si ai coroanelor rotii-satelit Z>>Z3 sau
Z><Z3, iar unghiurile axoidelor conice d(1-2=22°30" si d3-4=2230".

In figura 9.24,h sunt prezentate profilurile dintilor rotilor centrale
exprimate prin functiile {i=f(§) calculate conform relatiilor 7.47 (vol. 2,
[48]) pentru angrendrile 45, ., cu numirul dintilor Z;=30, Z>=31, Z3=25,
Z4=24, raza mediana a angrenarii Rm=21 mm, razele arcurilor de cerc ale
dintilor coroanelor rotii-satelit r>2=1,28 mm, r3=1,8 mm si unghiul de
nutatie #=3,5". Raportul de transmitere i calculat conform relatiei (2.8, vol.
1, [48]) i=- 124.

In figura 9.24,c sunt prezentate profilogramele dintilor (Z1—22) si
(Z3—Z4) conjugati In angrenarile Aé)X_CV, cu forma dintilor modificata prin
scurtarea inaltimii lor, astfel incét s@ se pastreze cu pana la patru perechi
de dinti simultan conjugate in zona activa a angrenarii.

In figura 9.24 sunt prezentate particularititile constructiv-
functionale (a) si cinematice (b) ale transmisiilor precesionale cu angrenari

D . . . . -
Acy_cy S1 curoata-satelit semimanivela.

Pentru transformarea miscarii de rotatie a arborelui-motor
(conducator) in miscare sferospatiald cu un punct fix al rotii-satelit 3,
aceasta este dotatd cu un semiax 6 pe extremitatea caruia este montat un
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Fig. 9.24. Transmisie precesionala dintata cu satelit-semimanivela, cu
unghiurile axoidelor conice s, _, =5, , =22°30',, i=-124, (a); profilogramele
angrenarilor 42, ., , Z1=30, Z2=31, Z3=25, Z4=24, Z1ay=2Z23)-1, Z2>Zs,

6 =330", r2=1,28 mm, r3=1,76 mm, raza mediana a angrenarii Rm=21 mm
(b); profilogramele angrenarilor cu dinti modificati (c).
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rulment instalat in locasul dezaxat sub unghiul de nutatie 6 executat in
flansa arborelui-manivelad 4. Arborele-maniveld 4 este montat in rulmentii
11 coaxial cu rotile centrale 1 si 2 si rulmentul sferic 9.

Astfel, prin particularititile constructiv-functionale mentionate se
realizeaza transformarea miscdrii de rotatie a arborelui-motor in miscare
sferospatiali a rotii-satelit. In transmisia precesionala prezentata in figura
6 (a) cu coraportul numerelor de dinti Z1=22-1 si Z4s=Z3-1 (a se vedea
tabelul 2.1, vol. 1 [48]), unghiurile axoidelor conice d(1-2>0°si d(3-4>0°, iar
arborii condus si conducator se rotesc In contrasens, in cazul in care Z>>73,
si In unisens, in cazul in care Z><Z3.

In figura 9.25 este prezentati sectiune axiali a transmisiei
precesionale dintatd cu angrenarea 4., ., (a) componentele de baza in

desfasurare (b) si motoreductorul precesional (c), care demonstreaza
compacitate sporitd si simplitate constructivda, capacititi cinematice
extinse 1n constructii cu un numar redus de piese si noduri, masa si gabarite
reduse. S-a constatat cd printre parametrii configuratiei [Zg — 6, +I],
unghiul axoidei conice J are cea mai mare influenta atat asupra geometriei
contactului dintilor si a razei echivalente a curburilor profilurilor in
punctele de contact, cat si asupra vitezei relative de alunecare cu frecare
intre flancuri. Asadar, unghiul axoidei conice ¢ influenteaza semnificativ
atat capacitatea portantd a contactului, cat si randamentul mecanic al
transmisiei in ansamblu.

Angrenarea 4., ., cu coraportul numerelor de dinti ai rotilor

conjugate 7,

faciliteaza regimul de functionare de reductor al transmisiei si asigurd
realizarea rapoartelor de transmitere in diapazonul +20<i<+3600, cu
rotirea arborilor conducator si condus in contrasens, in cazul in care Z2>73,
si 1n acelasi sens, in cazul in care Z><Z3.

=Z,s—1 si unghiurile axoidelor conice 51-2>0°, d3-4>0

Rotile dintate pentru angrenarea A, ., din transmisiile precesionale

cinematice se recomanda a fi fabricate prin injectare din mase plastice sau
a fi presate prin sinterizare din pulberi metalice, iar pentru cele de putere
— prin generare la masini-unelte cu comanda numerica.

Avantajele functionale ale angrenarii

Avantajele functionale ale transmisiilor precesionale cu angrenari
Acx-cv sunt abordate Tn comparatie cu transmisiile Wildhaber — Novikov
[51-53] cu angrendri convex — concave cu multiplicitate relativ mica
dictata de specificul constructiv-cinematic al acestora.

Angrenarea dintilor este realizatd n contacte cu geometrie convex

concava, cu diferentd mica a curburilor flancurilor conjugate:
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- Dintii se angreneaza cu grad de acoperire frontala de pana la er<4,0
perechi de dinti concomitent conjugate. Alunecarea relativa de frecare din
contactele dintilor este redusd prin optimizarea multiplicitatii angrenarii
frontale, modificand forma dintilor si sporind rostogolirea purd a acestora
in functie de unghiul de nutatie 6,

9 7 6 21 3 10 1 4 5 8

Fig. 9.25. Transmisie precesionala dintata cu angrenare 42, ., cu
Sus = 844 = 22730" Tn sectiune axiala (a); componentele de baza in

desfasurare (b); motoreductor precesional (c).
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- Angrenajul dintat, spre deosebire de angrenajul cu bolturi, asigura
realizarea transmisiilor cinematice de dimensiuni mici, cu consum de
materiale si costuri de fabricatie reduse.

9.3.4.3. Transmisii precesionale de mica putere cu angrenari

D, . . . < A
Ao(ﬂ o Si arbori-manivela cu axe concurente in centrul de

precesie
Transmisia precesionala 2K-H prezentata in figura 9.26 are raportul

. . . . - . 4D,
de transmitere i=/64 realizat, de asemenea, in angrenari ACX’ECV cu

parametrii Z1=40, Z>=41, 2=3,2°, Z3=33, Z4=32, 3=3,5", d1-2= 03-4=15",
6=3,5" si se deosebeste constructiv de cea din figura 6 prin particularitatile
mecanismului de transformare a miscarii rotative a arborelui conducétor 5
in miscare sferospatiald a rotii-satelit 2.

Arborele conducator 5 cu functie de maniveld este dotat cu o
portiune inclinata sub unghiul de nutatie 6 in raport cu axa rulmentilor
axiali 8 si 9. Pe portiunea Inclinatd a arborelui conducator 5 este montata
roata-satelit 2 in rulmentii radiali-axiali 6 si 7. Axele perechilor de rulmenti
8, 9 si 6, 7 sunt concurente in centrul de precesie O.

Astfel, la rotirea arborelui-manivela 5 in rulmentii radiali 8 si 9,
roata-satelit 2 instalata in rulmentii radiali-axiali 6 si 7 efectueaza miscare
sferospatiala in jurul centrului de precesie O cu unghiul de nutatie 8 si
floteazd axial intre rotile centrale imobild 3 si mobild 4. Cotele de
pozitionare axiald a rotilor centrale imobila 3 si mobila 4 sunt restrictionate
prin campuri de abateri, astfel Incat punctul de intersectie a axelor
perechilor de rulmenti 6 si 7, 8 $i 9 sa fie comasat cu centrul de precesie.

Este de mentionat ca incoincidenta punctului de intersectie a axelor
perechilor de rulmenti 6 si 7, 8 si 9 cu centrul de precesie conduce la
deplasarea centrului maselor componentelor nodului precesional in raport
cu centrul de precesie si implicit la dezechilibrul dinamic cu solicitari
suplimentare ale rulmentilor si arborilor-manivela, definite prin ecuatiile
dinamice ale lui Euler (a se vedea subcapitolul 4.6, vol. 1 [48]). Totodata,
necoincidenta punctului de intersectie a axelor arborelui-maniveld cu
centrul de precesie poate conduce la deplasarea petei de contact intre
flancuri in afara lungimii active a dintilor conjugati multipar.

O alta particularitate a transmisiei constd in configuratia constructiva
a carcasei constituita din corpurile 1 si 11 cu locasuri pentru rulmenti si
capacul 12 pentru asamblarea motorului electric.
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151211 8 3 6 7 4 5 913141 10

rﬁrl'l

Fig. 9.26. Transmisie precesionala 2K-H (i=-164) cu angrenari Aé}’fCV cu

dantura in arc de cerc si roata-satelit montata axial flotant pe arbore-manivela
cu axe concurente in centrul de precesie sub unghiul de nutatie 6 desen de
ansamblu (a) si vederea generala 3D (b).
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Aceastd configuratie a carcasei este mai tehnologica in fabricatie,
inclusiv pentru asamblarea si dezasamblarea modulard a componentelor cu

. . ~ e < . D.p N .
reglarea jocului sau a prestringerii in angrenirile 4./ -, in functie de

prevederile caietului de sarcini la proiectare.
In figura 9.27,a se aratd mostra fabricata a transmisiei precesionale

. . . 4D, . . g .
2K-H (i=—75) cu angrenari ACX/i cv cu danturi in arc de cerc si roatd-satelit

montatd axial flotant pe arborele-manivela cu axe concurente in centrul de
precesie. In figura 9.27,v,¢,d sunt prezentate mostrele rotilor centrale (b) si
(d) si a rotii-satelit (c) fabricate din otel 4140 pe masini-unelte multiaxiale
cu comanda numericd (CNC), iar in figura 9.27,e sunt prezentate
componentele originale ale transmisiei precesionale 2K-H cu angrenari

D . . . .
AC)}ﬁ_C,, cu raportul de transmitere ;=735 in desfasurata axiala.

9.3.4.4. Motoreductoare si servo-motoreductoare in baza
transmisiilor precesionale

Motoreductorul este un sistem tehnic format dintr-un reductor si un
motor electric intr-o constructie unitard si care poate deservi o anumita
masind de lucru cu momente de torsiune mai mari $i cu viteze mai mici
decat cele dezvoltate de motorul electric. Destinatia reductorului in cuplul
mecanic motoreductor este de a majora momentul de torsiune si de a
diminua viteza unghiulara aplicate la arborele condus al motoreductorului,
respectiv si la arborele masinii de lucru.

Aceleasi similitudini se pastreaza si in cazul cuplului mecanic
reductor si servomotor. In aceasta configuratie servo-motoreductorul este
un sistem tehnic format dintr-un reductor si un servomotor intr-o
constructie unitard si poate deservi o masind, un robot sau un utilaj
tehnologic cu miscari relative reglabile, solicitate cu momente de torsiune
mai mari $i cu viteze unghiulare mai mici decdt cele dezvoltate de
servomotor. In cuplul servo-motoreductor, analogic cu cuplul mecanic
motoreductor, destinatia reductorului este de a majora momentul de
torsiune si de a diminua viteza unghiulara aplicate la arborele condus a
servo-motoreductorului, care in consecinta realizeaza, direct sau indirect,
diferite pozitii relative reglabile ale componentelor masinii, robotului,
utilajului tehnologic etc.

Performantele functionale ale motoreducoarelor si servo-
motoreductoarelor in mare masurd depind de caracteristicile tehnice ale
transmisiilor mecanice agregatizate In cupluri mecanice cu motorul sau
servomotorul electric. In aspect constructiv, transmisiile precesionale,
datoritd amplasdrii tuturor componentelor nodului precesional pe o axa
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geometrica, asigura coaxialitate atat cu motorul sau servomotorul electric,
cat si cu mecanismul de actionare a masinii de lucru. Ca rezultat, cuplul
mecanic reductor precesional — motor/servomotor se caracterizeaza prin
constrangeri de gabarit, compacitate, consum de materiale si costuri reduse.

e.

Fig. 9.27. Mostra transmisiei precesionale 2K-H (i=-75) cu angrenari 4°7_., cu

CcX-Ccv
dantura Tn arc de cerc si roata-satelit montata axial flotant pe arborele-
manivela cu axe concurente in centrul de precesie (a), mostrele rotilor

centrale (b), (d) si a rotii-satelit (c) cu dinti curbilinii, fabricate din otel 4140 si
componentele transmisiei in desfasurata (e).
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Parametrii  generalizatori ai  motoreductoarelor si  servo-
motoreductoarelor sunt raportul de transmitere i si puterea transmisa P, W,
de regula exprimata prin momentul de torsiune 7, Nm si viteza unghiulara
w, sec”! la arborele condus al transmisiei.

(Z:-Z4)

. LR L

R=BhA,= 308 = B S 3my R L L LE LT TN
b= Wide ~ = ey L= By = A
§=3.5%, Z,=28, Z,=29, R=21mm, r,=1.36mm,

5,222.5% p,=3.7°, Z,=30, Z;=29, R=18.5mm,

£,=1.13mm, §.=0°, B =3.5°

b.

(Zr-2Z2) Z-Z5)

LA
' 28

A

" T e - :
P A o e
S itdgdntidyg fotidg
6=3.5%, Z,=44, Z,=45, R=21mm, r,;=0.88mm, 5,=15°,
B.=2.4°, Z;=22, Z,=23, R=21mm, r;=1.72mm, 8,=27.5",

=22
p,=4.7°

d.
(Z:-Z1)

'6°3.5°, 2,30, Z;=31, R=2\mm, r,=1 28mm,
i=—124 8.=22.5°, ,=3.5°, Z,=24, Z,=25, R=21mm, r;=1.75mm,
5,=22.5%, p,=4.78°
e. f.
Fig. 9.28. Servo-motoreductoare cu transmisii 2K-H cu rapoarte de transmitere

i=+15 (a), i=—45 (c), i=—124 (e) si forma profilului, geometria contactului dintilor si

dispersia punctelor de contact ale dintilor (Z1-Z3) si (Zs-Z4) In angrenari Aé)x—cv
in functie de caracteristica parametrica [Z;-6, £7] (b), (d),(f).
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Rotile centrale si roata-satelit sunt fabricate fiecare din otel si plastic
si pot fi asamblate 1n cupluri cu diferit comportament tribologic plastic-
plastic, otel-plastic si otel-otel.

In figura 9.28,a,b,c,e sunt redate servo-motoreductoare in baza

- . .. 4D - . .
transmisiilor precesionale cu angreniri 4., ., cu dinti drepti cu diametrul

median dn=42 mm si, respectiv, cu rapoartele de transmitere i=+15 (a),
=45 (¢), i=—124 (e).

In figura 9.28, b,d,f'sunt prezentate profilogramele dintilor construite
conform ecuatiilor =A(§) in functie de parametrii configuratiei [Zg—6, +1]
pentru angrendrile dintilor (Z/—22) si (Z3—Z4) cu diferenta numerelor de
dinti conjugati Zi4)=Z23)-1, iar pentru angrenarea dintilor (Z3—Z1) a
transmisiei cu raportul de transmitere i=+15 coraportul numerelor de dinti
este Zs=/3+1.

In figura 9.29 este prezentati mostra experimentaldi a servo-
motoreductoarelor precesionale de mica putere (dm=80 mm) cu angrenari

D, i e e n . . )
ACX/):CV convex-concave cu dinti curbilinii (in arc de cerc) si roata-satelit

montatd axial flotant pe arborele-manivela cu axe concurente in centrul de
precesie
(i=-164) (a) sicu
roti centrale
interschimbabile
cu locul cu
rapoarte de
transmitere
i=124/i=+125
(b). Rotile
centrale si roata-
satelit ale
angrenarilor

D,p
Ay convex-
concave sunt
fabricate din otel

pe masini-unelte
CNC.

Fig. 9.29. Mostra experimentala ale servo-
motoreductoarelor precesionale de mica putere (dm=80
mm) cu angrenari 42.” ., convex-concave cu dinti

CX-Cv
curbilinii (Tn arc de cerc) si roata-satelit montata axial
flotant pe arborele-manivela cu axe concurente in
centrul de precesie (i=-164) (a) si cu roti centrale
interschimbabile cu locul cu rapoarte de transmitere
i=-124/i=+125 (b).
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