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INTRODUCERE

Lucrarea de fata se ocupa de imbunatdtirea modelului teoretic pentru evaluarea cat mai corectd a
frecdrilor din transmisiile prin lant dintat, regdsite in ansamblul motoarelor cu ardere interng, pe
baza unor evaluari experimentale.

Lucrarea este structurata pe 7 capitole:

in capitolul 1, STADIUL ACTUAL AL CERCETARILOR ASUPRA FRECARILOR DIN TRANSMISIILE
PRIN LANT, sunt descrise cercetdri actuale legate de transmisii prin lant. Acest capitol contribuie
la formularea obiectivelor tezei prin culegerea datelor actuale asupra modelelor de frecare
existente, parametrilor necesari evaludrii frecarilor din aceste sisteme, impreuna cu identificarea
conditiilor de frecare.

In capitolul 2, DETERMINARI EXPERIMENTALE PE TRANSMISIA ETALON I=1, este descris standul
de incercdri experimentale si sunt prezentate evaludrile experimentale ale pierderilor prin frecare
a doua dimensiuni de lanturi dintate, cu evidentierea influentelor unor parametri functionali si
compararea acestor rezultate cu modele teoretice actuale pentru evaluarea acestor pierderi.

in capitolul 3, EVALUAREA SITUATIEI FUNCTIONALE 1=2 PE BAZA TESTELOR PE TRANSMISIA
ETALON - (BENCHMARKING), sunt prezentate evaludrile experimentale ale pierderilor prin frecare
dintr-o transmisie cu raport de transmitere i=2, urmatd de compararea acestor rezultate cu cele
rezultate din modelul teoretic dezvoltat pe baza situatiei cu raport de transmitere i=1.

in capitolul 4, CONDITII DE UNGERE IN ARTICULATIILE LANTULUI DINTAT, este prezentatd
aplicarea modelului teoretic a lui Ocvirk pentru lagdre scurte, pe articulatiile lantului dintat. Scopul
este de a evalua teoretic conditiilor de ungere ce apar in articulatiile transmisiilor prin lant dintat.

Capitolul 5, intitulat EFECTELE FORTEI CENTRIFUGE IN TRANSMISII PRIN LANT DINTAT studiaza
efectele componentei fortei centrifuge asupra functiondrii lanturilor dintate si asupra elementelor
standului de incercdri experimentale. Rezulta un model teoretic validat prin determinari
experimentale.

In capitolul 6, MODELUL TEORETIC AL FRECARII DIN TRANSMISIA PRIN LANT DINTAT, s-a
realizat o modelare matematica a pierderilor prin frecare din lanturile dintate, cu luarea in
considerare atat a parametrilor geometrici si functionali, distributia sarcinilor pe zale, cat si a
abaterilor geometrice, uzura elementelor si deformatiile elastice a acestora.

in capitolul 7, CONCLUZII FINALE, CONTRIBUTII ORIGINALE SI VALORIFICAREA REZULTATELOR,
sunt prezentate recomandadri, concluziile finale, contributiile originale si valorificarea rezultatelor
cercetarii, precum si perspective viitoare de cercetare.

Rezultatele experimentale referitoare la momentele de frecare sunt prezentate in format
procentual, fiecare diagrama realizata are o valoare de referintd (valoarea cea mai redusd a
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momentului de frecare din datele considerate), fatd de care au fost exprimate celelalte valori.
Acest fapt a fost impus de conditiile de confidentialitate ale contractului cu grupul Schaeffler
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“Chain Drive System Dynamic Tribology II”, in cadrul caruia s-au desfasurat o parte din cercetarile
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masini, proiectare), conf. dr. ing. Radu Saulescu (calcul computerizat), dr. ing. Silviu Popa (testadri
experimentale, organe de masini, proiectare).
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punerea la dispozitie a infrastructurii necesare cercetdrii.
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In II Universitatea

Transilvania
(]| din Brasov

1. STADIUL ACTUAL AL CERCETARILOR ASUPRA FRECARILOR
DIN TRANSMISIILE PRIN LANT

1.1 CONSIDERATII GENERALE

Transmisiile prin lant sunt folosite ca elemente care transmit miscare si putere de la arborele cotit
la diferite elemente ale sistemului de distributie, de alimentare si la alte elemente auxiliare ale
motoarelor

Analiza stadiului actual al cercetdrilor in domeniul transmisiilor prin lanturi dintate permite
culegerea datelor si a parametrilor necesari pentru a identifica ariile specifice unde conditiile de
frecare, uzare pot fiimbunatatite.

1.2 TRANSMISII PRIN LANT

Transmisiile prin lant apartin categoriei de transmisii mecanice indirecte, care au ca rol
transmiterea miscdrii si a momentului de torsiune. Se compun din doua sau mai multe roti de lant,
pozitionate pe arbori separati paraleli. in general, una dintre rotile de lant este roatd motoare iar
celelalte sunt roti conduse [Bel06, Bin56, Fri95, Chi76, Gaf02, JulO4, Rol08]. Ansamblul unei
transmisii prin lant de pe un motor cu ardere internd este prezentat in fig. 1.1, acesta are in
componentd urmadtoarele elemente: roti de lant, lant, sisteme de intindere a lantului, sisteme de
ungere.

Roti de lant

arbori cu came

i Lant de distributie
Intinzator lant

Patind lant Patina lant

Roatd de lant Jet ulei ungere

arbore cotit

Figura 1.1 Transmisia prin lant a unui motor cu ardere interna [HyaO1].
Lantul este compus din zale articulate intre ele prin intermediul unor bolturi, care asigura o
flexibilitate necesara acestora astfel incat infdsurarea lantului pe rotile de lant sa fie posibila.
Transmisiile prin lant sunt utilizate cand se impun distante medii sau mari intre centrele axelor,
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cand legatura mecanica nu se poate realiza prin angrenaje si nu se permit alunecdri (ca in cazul
curelelor late sau trapezoidale). Transmisiile prin lant sunt foarte cunoscute, utilizate atat in
constructia autovehiculelor, cat siin cazul utilajelor agricole si utilaje industriale [Rui12, VIa09].

1.2.1  Transmisii prin lant dintat

Pentru reducerea sarcinilor dinamice in concordanta cu reducerea uzurii a articulatiilor luand in
considerare si o crestere a duratei de viata a transmisiei prin lant, se recomanda executarea
acestora cu pas cat mai mic posibil [Chi76, Gaf02, Han75, Man70].

Lanturi cu eclise dintate, fig. 1.2, sunt formate din eclise care au forma unor dinti.

Figura 1.2 Lant dintat cu articulatii simple [Jur17].
Lanturile dintate de obicei sunt folosite pentru aplicatii cu viteze de lucru mari v = 30 m/s [JulO4,
Rol08], una dintre cele mai cunoscute aplicatii fiind antrenarea arborelui cu came la un sistem de
distributie al unui motor cu ardere internd. Din punct de vedere al constructiei, lanturile dintate
sunt relativ simple, fiind compuse doar din eclise si bolturi (vezi fig. 1.2): eclise interioare 1, care
sunt montate liber pe bolt si eclise de mijloc 2, care impreund cu eclisele exterioare 3 sunt
montate pe boltul 4 prin presare .

Contactul intre roata de lant si lantul cu eclise dintate se realizeaza prin intermediul ecliselor
interioare si ecliselor de mijloc; eclisele exterioare sunt folosite pentru ghidarea lantului pe roata
de lant.

Lanturile dintate nu sunt standardizate. Exista diferite forme ale ecliselor dintate si dimensiuni
pentru eclisele dintate, [JulO4, Res78, Rol08]. Contactul intre roata dintata si lantul cu eclise
dintate apare intre fetele frontale ale dintilor ecliselor (de regula plane) si flancurile
corespunzdtoare ale dintilor rotilor de lant.

Acest principiu asigura o dinamica favorabild comparativ cu cazul lanturilor cu elemente cilindrice
de contact. Datoritd acestui avantaj, lanturile cu eclise dintate se mai numesc si lanturi silentioase
[Chi76, Hor71, Man70, Res78, Rol08].
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1.2.2  Fortein transmisii prin lant

Componenta fortei centrifuge F.' [Hor71] apare in ramurile transmisiei pentru a echilibra forta
centrifuga F, care actioneaza asupra zalelor pe parcursul acestora. Pentru a determina valoarea
fortei F.', masa m a zalei se presupune concentrata in axa articulatiei.

Din conditia de echilibru a zalei sub actiunea fortei centrifuge pe rotile de lant rezulta (fig. 1.6):

Fo=dy2

C 1
I

(1.5)

unde: % reprezintda masa pe metru liniar de lant.

Forta F. solicita suplimentar lantul la intindere cu aceeasi mdrime in ambele ramuri ale
transmisiei, fiind proportionald cu patratul vitezei lantului [Hor71]. in cazul calculdrii presiunii
dezvoltate in articulatiile lantului, p.* , datorata componentei F.*, se constata ca pentru valori ale
vitezei lantului de v = 8 m/s, presiunea din articulatii prezinta valori mici, (pc* < 1 MPa). Acestea
sunt valori care pot fi neglijate in calcule practice. Fc* se ia in considerare, de obicei, numai pentru
valori ale vitezei lantuluiv 8..10 m/s [Hor71].

Figura 1.6 Forta centrifuga, [Hor71].

Forta Fc* s-a determinat pentru momentul in care zalele trec pe rotile de lant. Forta centrifugd
actioneaza asupra zalei si cand acesta parcurge ramurile unor transmisii, cu raze de curbura si
centre de rotatie diferite, viteza lantului fiind aceeasi.

1.3 STADIUL ACTUAL AL MODELARI| S| TESTARII TRANSMISIILOR PRIN LANT

In acest capitol vor fi enumerate o serie de studii legate de modelarea frecdrii din transmisii de
distributie prin lant, proceduri de testare a acestor teorii, cat si proceduri de testdri experimentale
prezente a frecadrilor din transmisii prin lant.

10
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1.4 REGIMUL DE FRECARE - UNGERE IN TRANSMISI| PRIN LANT

Pentru a evalua regimul de frecare in cazul unei cuple de frecare, Stribeck a prezentat evolutia
coeficientului de frecare din cuplele de frecare in functie de viteza relativa, presiunea medie de
contact si vascozitatea lubrifiantului, cunoscuta in literatura de specialitate sub denumirea de
curba Stribeck. In urma generalizarii procesului de frecare in conditii de lubrifiere, Stribeck a ajuns
la concluzia 3, rezultatele sunt valabile pentru orice tip de suprafatd, fig. 1.17, unde p este
coeficientul de frecare [-], n este vascozitatea absoluta a lubrifiantului [Pa:s], U este viteza
relativa [m/s] si P este presiunea medie [N/m?] [CozO4].

Dupad analiza curbei Stribeck se diferentiaza mai multe zone [CozO4]:

Zona cu regim de frecare uscata
Zona cu regim de frecare limitd sau mixta
Zona cu regim de frecare cu instabilitate.

FwnN =

Zona cu regim de frecare hidrodinamica.
I
h a—regim uscat, limita sau mixt

a ;b c b-—regim limita sau mixt
¢ — regim fluid (HD sau HS)

s
\ h
o L——-

Hiin
0
Figura 1.17 Curba Stribeck [www02].
Crearea unei presiuni in stratul de lubrifiant se realizeaza de obicei prin trei efecte:

n-v

N

1. ungere hidrodinamica — deplasand unul dintre elementelele din cupla de material fluidul are
tendinta de a intra intre cele doua despartind suprafetele

2. ungere elastohidrodinamica — in acest caz elementele din cupla de material nu mai sunt
considerate nedeformabile. Este cazul contactelor pe suprafete foarte mici, astfel solicitarile
in aceste contacte sunt foarte importante presiunile de contact in aceste zone ajungand la
ordinul de 10°Pa,

3. ungere hidrostatica — lubrifiantul este introdus din exterior la o presiune care sa asigure
mentinerea filmului de lubrifiant continuu intre suprafetele adiacente

Conform analizei teoretice pentru determinarea parametrilor contactelor dintre bolt si bocsa, la o
transmisie cu lant cu bucse s-a demonstrat teoretic cd este aproape imposibil de obtinut conditii
de ungere hidrodinamica. Rezultatele arata ca, in general, conditiile corespund ungerii limitd sau
mixtd, dar aceasta trebuie dovedit si pe bazd de analize experimentale [Vel16].
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1.5 CONCLUZII -ANALIZA CRITICA SI OBIECTIVELE TEZEI

In urma consultarii lucrarilor stiintifice privind lanturile de distributie a motoarelor cu combustie

internd se pot observa eforturile depuse de diferiti cercetdtori si de diferite grupuri de cercetatori,

pentru a reduce frecarile si prin urmare a pierderilor din aceste tipuri de transmisii prin lant.

Se poate observa cd lanturile dintate sunt putin tratate in literatura de specialitate, pentru
ca ele nu sunt standardizate, forma ecliselor dintate poate suferi modificdri, pentru
optimizarea contactului acestora cu rotile de lant.

Pierderile prin frecare necesitd o evaluare prin determindri experimentale, considerand
influenta parametrilor functionali si geometrici a lantului si a rotii de lant, asupra frecdrilor.
O transmisie cu lanturi dintate nu ar trebui sa aiba frecare intre flancurile dintelui rotii si
dintii ecliselor, conform teoriei dintii ecliselor ar trebui sa cada in golurile dintilor rotilor de
lant.

Pentru evaluarea teoreticd a frecarilor din transmisii prin lant este nevoie de dezvoltarea a
unor modele mai complexe, unde sunt considerate nu numai frecdrile din articulatia lantului
ci si frecdrile dintre roata de lant si eclisa dintatd a lantului.

Pentru a putea justifica aceste ipoteze teoretice si pentru a dezvolta teoria este nevoie de
analiza experimentala.

Obiectivul principal al tezei de doctorat este imbundtatirea modelului teoretic pentru evaluarea

frecarilor din transmisiile cu lant dintat, pe baza unor evaludri experimentale.

Pentru realizarea obiectivului principal al tezei, vor fi tratate urmatoarele obiective operationale:

01.

02.

03.
O4.

05.

Evaluarea experimentald a pierderilor prin frecare pentru doua dimensiuni de lanturi dintate,
pe transmisia etalon cu raport de transmitere de i=1 cu evidentierea influentelor unor
parametri functionali (viteza, tensionarea initiald, calitatea uleiului); formularea de concluzii
privitoare la deosebirile dintre rezultatele experimentale si modelele teoretice actuale,
formularea de directii de optimizare a modelului teoretic actual;

Dezvoltarea unui model teoretic care sa evalueze frecarile in situatia functionala i=2, asa
cum este cazul transmisiei prin lant pentru sistemul de distributie de la motoarele cu ardere
internd, pe baza rezultatelor experimentale de pe transmisia etalon (i=1) — benchmarking;
cu validare experimentalg;

Evaluarea teoretica a conditiilor de ungere din articulatia lantului dintat;

Studiul experimental si teoretic al influentei fortei centrifuge asupra functiondrii
transmisiilor cu lant dintat;

Modelarea matematica a pierderilor prin frecare din lanturile dintate, cu luare in
considerare, a parametrilor geometrici si functionali, inclusiv abateri geometrice, uzuri si
deformatii elastice.
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2. DETERMINARI EXPERIMENTALE PE TRANSMISIA ETALON
| =1

2.1 PIERDERILE PRIN FRECARE DIN TRANSMISII PRIN LANT DINTAT

Lanturile dintate ale cdror mdsuratori experimentale sunt prezentate in acest capitol, sunt
utilizate in motoare cu ardere internd. Momentele de frecare masurate indica pierderile prin
frecare in aceste lanturi dar pot formula o idee si despre uzura si durabilitatea acestor transmisii
[Sta01]. Tn cazul lanturilor dintate, uzura articulatiilor este principala cauzd a cresterii pasului
lantului care poate duce la jocuri intre elementele componente in afara tolerantelor si la
functionare defectuoasad, sau chiar distrugerea motoarelor in care aceste sunt utilizate.

In prima etapa a acestui capitol vor fi prezentate lanturile care vor fi testate, pe urma vor fi
descrisi pasii necesari determindrilor experimentale pentru a obtine valorile momentelor
rezistente de frecare datorate doar frecarii din lant si nu din lagare.

2.1.1 Lanturi dintate LD6 si LD8

Lanturile dintate testate sunt lanturile dintate LD6 (pas de 6.35 mm) si LD8 (pas de 8 mm). Figura
2.1 prezinta lantul care este infasurat pe o roata dintata de z=23 de dinti si eclisa dintata cu pasul
de 8 mm. Lanturile testate au 64 de zale.

Figura 2.1 Lant dintat LD8.

2.1.2  Stand de mdsurdtori experimentale pentru frecarea din transmisii prin lant

Masurdtorile experimentale au fost efectuate pe standul de incercdri prezentat in fig. 2.3, unde
este reprezentatd si schema cinematica a standului. Momentul de torsiune este transmis de la
motorul asincron la roata dintatd conducdtoare cu ajutorul unui cuplaj flexibil, care este montat
intre arborele de intrare si sistemul de masurare a torsiunii (torsiometru), care la randul lui este
conectat la motor cu ajutorul unei flanse rigide. Arborele de intrare are o pozitie fixd, cat timp
arborele de iesire, prin intermediul lagdrului superior de rulmenti este montat pe un sistem de
translatie. Acest sistem de translatie este fixat de surubul unui mecanism surub-piulitd, utilizat

13



I

I

IInII Universitatea

Transilvania
(]| din Brasov

pentru intindere. Sistemul de intindere este prevazut cu un senzor de fortd axiald, care permite
madsurarea fortei de tensionare a lantului, dar totodata face parte dintr-un sistem de control al
tensionarii.
Lagar

rulmenti
superior

[~ Roatd dintatd
esire

’ F
Mator : . 7

electric ‘arsiometru Lant * F
asincron

~—__Roatd dintatd
ntrare

M /
I
Cuplaj flexibil ~ Lagar rulmenti
inferior

Figura 2.3 Vederea din fata si schema cinematicd a standului de incercari i=1.

Forta de pretensionare se poate regla atat in regim automat, cat si in regim manual, in domeniul
de forte 0.5..3kN. Momentul de frecare, datorita frecdrilor din sistem se masoard cu ajutorul
torsiometrului. Exista posibilitatea de a varia temperatura uleiului care este destinat ungerii
rulmentilor in domeniul de interes de 35...60°C, pe cand uleiul cu care va fi uns lantul se poate
incdlzi in domeniul de interes de temperatura, 40...115°C. Gama de turatii la care transmisia prin
lant se poate testa este cuprinsa intre 100...5000 rot/min. Pentru rezultate cat mai concludente,
rezultatele masurdtorilor frecdrilor din transmisii prin lant sunt obtinute prin testarea a patru
lanturi dintate aparent identice, fiecare dintre acestea sunt rodate separat cu ulei 5\WW30, 50 ore de
functionare la turatie de 1800 rot/min, cu forte de intindere mici-medii 1kN si temperatura
uleiului de ungere de 90 °C. Pentru fiecare dintre cele 4 lanturi, masuratorile sunt repetate de 3
ori. Rezultatele prezentate sunt medii ale mdsurdtorilor. Anterior rodajului lanturilor, lagdrele
standului de testare de la arborele de intrare si de iesire au fost rodate cu acelasi ulei 5W30 pe o
perioada de 50 ore la o turatie de 1800 rot/min, cu forta de tensionare de 1 kN si temperatura
uleiului de ungere a lagdrelor cu rulmentila 50 °C.

2.1.3 Baza determinarii momentelor de frecare i=1

in stadiul in care a fost prezentat standul de incerciri experimentale permite misurarea
momentului de frecare total al intregului sistem pentru raport de transmitere i=1. Pentru a
determina momentul de frecare doar din lant, fard momentele de frecare care apar in timpul
functiondrii in rulmenti, din valoarea totald, mdsurata in prima faza, a momentului de frecare se
scade valoare insumata a momentelor de frecare din rulmentii arborelui de intrare, respectiv de
iesire, masuratd in a doua fazd. Pentru acesta, momentul total de frecare din rulmenti, notat cu
Trrum , Se referd la momentele de frecare a rulmentilor din lagarul superior si inferior a standului de
incercdri experimentale; momentul de frecarea totala a transmisiei prin lant se noteazd cu T si
momentul frecare din lant cu T ant.

T rulm=(Tf rulm1+ Tf ruImZ) (2’I )
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T=Twm+ Tt lant (22)
Tf lant = T-T rulm (23)

Procesul de determinare a frecdrilor din rulmenti, este descris in [Tod13]. Standul de incercdri
experimentale a fost adaptat, prin montarea coaxiald a celor doua subansamble cu rulmenti a
arborilor. inainte de efectuarea testelor experimentale rulmentii au trecut printr-un proces de
rodaj pe o durata de 50 ore la turatia arborelui de intrare de 1800 rot/min, cat timp forta de
tensionare a fost mentinuta prin sistemul de intindere in regim automat la 1kN, cu o temperatura
a uleiului de 40...45°C [Tod13]. Masurdtorile frecarilor din lagare sunt repetate de 3 ori si sunt
luate in considerare mediile celor 3 masurdtori pentru fiecare situatie de testare la turatie, fortd
de tensionare si temperatura de ulei constante.

2.2 REZULTATELE MASURATORILOR EXPERIMENTALE

2.2.1 Momentul de frecare in rulmenti

Variatia momentului de frecare in rulmenti in functie de variatia turatiei pentru trei valori ale
fortei de tensionare si doua valori ale temperaturii uleiului este prezentata in fig. 2.5. Se poate
observa cresterea momentului de frecare din rulmenti in mdsura ce turatia transmisiei prin lant
dintat creste. Valorile sunt prezentate procentual, pentru o valoare de referintd a momentului de
frecare minima mdsuratad la turatia minima de 500 rot/min, la temperatura de 60°C si forta de
tensionare de 0,5 kN. Curbele trasate reprezintd aproximari polinomiale ale tendintelor. Pentru o
turatie constantd, de 500 rot/min si temperatura in crestere a uleiului lubrifiant, momentul de
frecare are o tendinta de scadere, datorita viscozitatii scazute a uleiului la temperaturi mai mari.
La temperaturi mai ridicate tensiunile de forfecare din stratul de lubrifiant scad, prin urmare
acesta opune o rezistentd mai mica miscarii. Rezultatele prezentate in fig. 2.7, arata cat de
importanta este temperatura uleiului in reducerea pierderilor prin frecare din rulmentii si lagdrele
de alunecare a unui motor cu ardere interna.

600 |
550 L
250 | g )ﬁ-::: —a ——F=1kN_35°C
ggg 18 o - F=2kN_35°C
300 | % ol ) —® | ——F=3kN_35°C
ggg 1 Ef ——F=1kN_60°C
150 g% F=2kN_60°C
128 1= Turatie [rot/min] F=3kN_60°C
0 —t—e

0 500 1000 150020002500300035004000450050005500

Figura 2.5 Momentul de frecare din rulmenti in functie de forta de tensionare.
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in figura 2.7, valorile sunt prezentate procentual, pentru care valoare de referinta a fost aleasa la
temperatura de 60°C, turatia de 500 rot/min si forta de tensionare de 0.5 kN.

Momentul de frecare din rulmenti la forte de intindere de 0.5 si 1 kN prezintd o scadere de
aproximativ 60% la temperatura de 60 °C fatd de valoarea momentului de frecare la temperatura
de 35°C. La forte de intindere mai mari, de 2kN, scdderea este de aproximativ 50% si la 3kN
aceastd scadere se limiteaza la aproximativ 40%.

250
200 { =
E :\ :
150 - g%\\
100 173 - F=1kN
0,
50 | E ——F=2kN
= —_—
0 Temperatura[°C] F=3kN
I
30 40 50 60

Figura 2.7 Variatia momentului de frecare din rulmenti pentru diferite forte de
tensionare si turatie constanta de 500 rot/min.

2.2.2 Momentul de frecare din lanturile dintate i=1

In acesta parte a lucrarii sunt prezentate si discutate momentele de frecare determinate pentru
lanturile dintate LD6 si LD8, folosind standul de incercdri prezentat fig. 2.2. Pentru a determina
momentul de frecare din lant, s-a folosit ecuatia 2.3, scdazand din valoarea totald mdsuratd a
momentului de frecare a intregului sistem, momentul de frecare din rulmenti. In determinarile
experimentale au fost evaluate variatia momentului de frecare pentru diferite conditii de
functionare, prezentate in etapele mdsurdtorilor. Pentru fiecare lant, in fiecare situatie de turatie,
forta de tensionare si temperatura constanta a uleiului, masuratorile au fost repetate de cate trei
ori, in calcul luandu-se media celor trei repetdri.

Testadrile experimentale au fost realizate pentru patru lanturi LD6, si LD8. Media acestor momente
de frecare in diferite conditii vor fi luate in considerare pentru studiere. Media valorilor
momentelor de frecare pentru patru lanturi LD6 la temperaturile uleiului lubrifiant de 40-90-
115°C sunt prezentate in fig. 2.9. Valorile sunt prezentate procentual, relativ la valoarea de
referintd de la lantul LD8 la temperatura de 40°C, 0.5 kN forta de tensionare si turatie de 1800
rot/min (fiind cea mai redusa) pentru o mai buna intelegere a rezultatelor experimentale per
ansamblu. Similar lanturilor LD6, au fost mdsurate patru lanturi LD8, a cdror medii sunt
prezentate mai jos, in fig. 2.10, pentru trei temperaturi considerate de 40, 90 si 115°C. Valorile
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sunt prezentate procentual, s-a folosit valoarea de referinta de la lantul LD8 la temperatura de
40°C, 0.5 kN forta de tensionare si turatie de 1800 rot/min.

1300

LD6 Temp. uleilant40-90-115°C
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Figura 2.9 Variatia momentelor de frecare a lantului LD6 la diferite temperaturi si
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Figura 2.10 Evolutia momentului de frecare a lantului LD8 la trei

temperaturi a uleiului lubrifiant.

Pentru ambele tipuri de lant dintate, momentele de frecare nu se modifica semnificativ cu turatia.

In general, la turatii mici are loc o reducere a frecarii cu cresterea turatiei, in timp ce la turatii mari

are loc o crestere a frecdrii cu turatia. Nu se observa o influenta deosebita a temperaturii uleiului

sau a fortei de tensionare asupra acestei tendinte. Figura 2.13 prezintd variatia momentului de

frecare pentru lanturile LD6 si LD8 pentru forte de tensionare care variaza intre 0.5kN si 3kN,

turatia intre 500 rot/min si 5000 rot/min si temperatura uleiului de ungere a lantului de 115°C.
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LD6 - LD8 Temp. uleilant 115 °C
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Figura 2.13 Comparatia momentelor de frecare la forte de tensionare si turatii diferite a
transmisiei prin lant: lanturile LD6 si LD8 la temperatura uleiului de 115°C.
Se poate observa ca momentele de frecare mdsurate sunt usor mai mari pentru lantul cu pas mai
mare LD8 fata de lantul cu pas mai mic LD6; aceste diferente apar atat |a forte de tensionare mici
cat si la forte mai mari si la toatd gama de temperaturi. In figura 2.13 rezultatele sunt prezentate
procentual, valoarea de referintd este de la lantul LD8 la temperatura de 40°C, 0.5 kN forta de
tensionare si turatie de 1800 rot/min.

Efectele cresterii temperaturii uleiului de lubrifiere pentru cele doua lanturi dintate LD6, LD8,
asupra momentului de frecare sunt prezentate in fig. 2.16. Valorile momentului de frecare sunt
prezentate procentual, pentru care valoarea de referintd este considerata valoarea momentului
de la LD®6, la temperatura uleiului de 40 °C, forta de intindere 3kN si turatia de 1000 rot/min.

LD6 - LD8 Moment de frecare 3kN
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Figura 2.16 Variatia momentelor de frecare in functie de temperatura
la turatia de 3000 rot/min.
Momentele de frecare la lantul LD6 prezinta o crestere de cu 6,6%, in conditii in care temperatura
uleiului de lubrifiere creste de la 40°C la 115°C, la turatia de 1000 rot/min si 3 kN forta de
pretensionare, pe cand la lantul LD8 la aceeasi conditii aceastd crestere are o valoare de 10,9%.
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2.3 MODELUL TEORETIC AL FRECARII —COMPARATIA REZULTATELOR

2.3.1 Modelul Horovitz

Conform [Hor71] cele mai importante sunt considerate pierderile din articulatiile lantului, in timpul
efectudrii miscdrii relative corespunzdtoare pasului unghiular, la intrarea si la iesirea zalei pe/de
pe roata de lant, fig. 2.19.

Ca rezultat, lucrul mecanic a fortelor de frecare de alunecare este calculat doar pentru articulatiile
lantului Lsrezultand si puterea corespunzatoare Px.

Figura 2.19 Intrarea si iesirea zalelor pe / de pe roatade lant [Hor71].
Insumand lucrul mecanic la intrarea in angrenare cu cel de la iesirea din angrenare rezulta lucrul
mecanic total, corespunzdtor unei roti de lant:

pmd,
Lf1 = Lf1a + Lf1d = . (F1 + Fz), (2.7)
1
si puterea consumata pentru invingerea lucrului mecanic al fortei de frecare se calculeaza cu:
v urd,v
Pﬂ =Ly = ? (F1 + Fz): (2.8)
P Pz

L
in care — exprima numarul de zale care trec peste roatd dintatd in unitate de timp.
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2.3.2 Momentul de frecare rezultat din modelul lui Horovitz

Pentru a realiza o comparatie a momentului de frecare masurat cu un moment de frecare teoretic,
pe baza modelului lui Horovitz, momentului de frecare rezulta prin impdrtirea puterii consumate
prin pasul unghiular a lantului considerat.
Pentru trecerea peste o roatd de lant, relatia momentului de frecare are urmatoara forma:

v umdgv

L, — (F, +F,)
P, P_ PZ b :“d3

T . =_f_
f_roatd_lant 9 9 9 )

In cazul transmisiei etalon cu raport de transmitere de i=1 momentul de frecare teoretic total este

d
(F1 +Fz):!‘ngFo- (2.9)

compus din momentul teoretic calculat la roata conducatoare si la roata condusa, cele doua fiind
egale:

Tf_i:1 = 2'-l—f_roata“l_lant : (2.10)

Conform (2.9) in modelul teoretic intrd doar articulatia ca loc de pierdere prin frecare din
transmisia prin lant.

Se observa ca teoretic, pierderile prin frecare depind doar de forta de tensionare, diametrul
boltului si coeficientul de frecare din articulatia cu bolt a zalelor.

De la prima vedere, diametrul usor mdrit al boltului lantului LD8 fatda de lantul LD6 justifica
momentele de frecare mdrite masurate la lantul LD8 fata de lantul LD6.

Coeficientul de frecare este insa cel de la analiza caruia trebuie formulate concluziile.

A fost stabilita o valoare a coeficientului de frecare, p=0.1, astfel incat sa existe o suprapunere
buna intre rezultatele experimentale si cele teoretice la forte mici 0.5 kN si temperatura de 40°Ca
uleiului.

Comparatia intre momentul de frecare teoretic calculat cu coeficientului de frecare p=0.1 si
momentul de frecare madsurat pe transmisia etalon este prezentatd, atat pentru lantul LD6, fig.
2.20 respectiv 2.21, cat si pentru lantul LD8, fig. 2.22 respectiv 2.23, la doua temperaturi ale
uleiului care unge lantul, de 40°Csi115°C.

Pe diagrama prezentata in fig. 2.20 valorile sunt prezentate procentual, valoarea de referinta este
de lalantul LD8 la temperatura de 40°C, 0.5 kN forta de tensionare si turatie de 1800 rot/min.

Pe diagrama prezentatd in fig. 2.21 valorile sunt prezentate procentual, valoarea de referintd este
de lalantul LD8 la temperatura de 40°C, 0.5 kN forta de tensionare si turatie de 1800 rot/min.
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Figura 2.20 Comparatia momentelor de frecare la LD6, experimental cu

modelul teoretic la temperatura uleiului de 40°C.

Pe diagrama prezentata in fig. 2.23, valorile sunt prezentate procentual, valoarea de referinta

este de la lantul LD8 la temperatura de 40°C, 0.5 kN forta de tensionare si turatie de 1800

rot/min.
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Figura 2.23 Comparatia momentelor de frecare la LD8, experimental cu

modelul teoretic la temperatura uleiului de 115°C.

Pentru o mai bund aproximare a rezultatelor experimentale la toate fortele si temperaturi,

coeficientul de frecare din modelul teoretic a fost adaptat in acest fel sa existe o suprapunere mai

buna intre cele doua serii de rezultate. In continuare, coeficientul de frecare din modelul teoretic a

fost adaptat in acest fel sa existe o suprapunere mai buna intre rezultatele teoretice si cele

experimentale pentru toata gama de forte de tensionare si temperaturi ale uleiului.

Figura 2.24 si 2.27 prezintd comparatia intre rezultatele experimentale mdsurate a momentului

de frecare din lantul LD6, respectiv LD8 si rezultatele modelului teoretic, cu aproximarea
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coeficientilor de frecare, in asa fel incat sa existe o suprapunere bund, intre rezultatele
experimentale si cele teoretice. In acest fel se pot vedea diferentele dintre coeficientul de frecare
teoretic (considerat in articulatie) in functie de tensionare, pentru a ajunge la valorile masurate a
momentului de frecare.

1300 LD6 -experimental (temp. ulei 40 °C) modelul teoretic
1200 | F=0.5kN
1100 =014 | —
1000 W S : — — F=TkN
900 % e . F=2kN
800 E F=3kN
700 @ b=0.13 | =
600 @ ar—ma R | Teoretic_F=0.5kN
500 < .
@ = = Teoretic_F=1kN
400 ¢ p=0.11
300 e — - Teoretic_F=2kN
O et e, e .
u=01_| - ==-Teoretic_F=3kN
100 i
0 I I

Turatie [rot/min] -
0 1000 2000 3000 4000 5000

Figura 2.24 Comparatia momentelor de frecare la LD6, experimental cu modelul teoretic -
coeficientul de frecare adaptat, la temperatura uleiului de 40°C.

LD8 -experimental (temp. ulei 115 °C) si modelul teoretic

1300

1200 R==f====f§==== ‘*"‘2‘— e F=0.5kN
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1000 E— — — F=1kN

%00 = p=0.165 — - F=2kN

700 & == =-F=3kN
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500 = =0.165 | )

400 g = . R = = Teoretic_F=1kN

388 = 1=0.16 — - Teoretic_F=2kN

100 ) 4(? = ==-Teoretic_F=3kN
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Figura 2.27 Comparatia momentelor de frecare la LD8, experimental cu modelul teoretic -
coeficientul de frecare adaptat, la temperatura uleiului de 115°C.
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3. EVALUAREA SITUATIEI FUNCTIONALE 1=2 PE BAZA TESTELOR
PE TRANSMISIA ETALON - (BENCHMARKING)

3.1 BAZELE DETERMINARIl EXPERIMENTALE A FRECARIl 1N LANTUL DINTAT CU
RAPORT I=2

Pentru a testa efectele modificdrii raportului de transmitere de la lanturile dintate, standul de
testare a fost adaptat pentru raport de transmitere de i=2, fig. 3.1, unde roata dintata de 23 de
dinti de pe arborele de iesire a fost inlocuita cu o roata dintata de 46 de dinti.

Scopul acestor testari este de a obtine momentul de frecare datorat lantului, pentru conditii de
functionare reale, conditii ce se regasesc in motoare cu ardere interna in 4 timpi, unde arborele cu
came se roteste cu jumadtatea turatiei arborelui cotit,acest lucru ne indica facptul, ca trebuie
madsurat totodata momentul de frecare a rulmentilor de intrare la jumatatea turatiei la care s-au

realizat determinarile anterioare, in intervalul 250...2500 rot/min [Jur181].

Figura 3.1 Standul cu transmisia prin lant cu i=2.
Pentru determinarea prin diferenta a momentului de frecare din lantul dintat, se mdsoara in prima
faza suma momentelor de frecare a rulmentilor.

Momentul de frecare a rulmentilor pentru raport de transmitere i=2 se calculeaza, in functie de
momentele din rulmenti determinate experimental cu i=1, cu:
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T

rulm. _i= Z(n) frulm1(n)+ I frulm2

(n/2)= (n)+ (n/2). (3.1)

2 rulm|1 4 ruIm|1

Ecuatia (3.1) are la baza urmatoarele ipoteze:

e Frecdrilein cele douad lagare cu rulmenti sunt egale;
o Tum -2 este calculat ca moment de torsiune la arborele de intrare, deci momentul de frecare
la arborele de iesire T.umz trebuie redus la arborele de intrare multiplicand cu valoare 1/i.

Momentul de frecare din lantul dintat pentru i=2 se calculeaza prin scaderea momentului de
frecare a rulmentilor Trum_i-> din momentul de frecare total Tiantsrum)_i-> Masurat experimental pe
stand cu transmisia prin lant cu i=2.

3.2 MODELUL TEORETIC AL FRECARII IN LANT DINTAT CU RAPORT |. BENCHMARKING

Modelul teoretic a frecarilor din transmisiile prin lant dintat cu raport oarecare i este prezentat in
[Jur181], unde este considerata o transmisie compusa din doua roti dintate si un lant dintat, cu
intindere prin deplasarea unei roti, similar transmisiei testate.

Figura 3.2 prezintd schema de calcul a transmisiei considerate, impreund cu elemente detaliate
ale lantului pentru o mai buna explicatie a acestuia.

Momentul de frecare la nivelul rotii dintate 1 rezultd prin echivalarea sumei valorilor lucrului
mecanic a fortelor de frecare cu lucrul mecanic generat de momentele de frecare la nivelul rotii
dintate conducatoare:

d 1
L (R +F) 20 1+
T - 2Ly, RS ( '):M(F1+F2)d?b(1+lj (3.7)

0 0 i

Momentul de frecare dependent de forta de tensionare, aproximatd prin F=(F,+F;)cosy, se
calculeaza cu:

d, ( 1) 1
T, =pF2{1+ (3.8)
2 cosy

Pentru raport de transmitere i=1 momentul de frecare este:

Tt = uFd,, (3.9)

pe cand pentru raport de i=2 momentul de torsiune are urmdtoarea ecuatie:

'I
=0.75Fd, cosy=0,75T;_, —— sy’ (3.10)

Tf(i:Z)

Aceastad relatie exprima momentul de frecare datorat lantului in situatia de functionare i=2,
determinat in functie de momentul de frecare corespunzator situatiei transmisiei etalon cu i=1.
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Se poate observa ca momentul de frecare si puterea de frecare nu depind de numadrul de dinti a
rotilor dintate si de pas, dar depind de diametrul boltului si de tensionarea initiala a sistemului.

3.3 VALIDAREA EXPERIMENTALA A MODELULUI DE BENCHMARCKING

Din punct de vedere experimental, momentul de frecare pentru cele doua situatii de functionare,
i=1sii=2, afost obtinut prin extragerea momentului de frecare din lagdrele arborilor conducator
si condus, din momentul de frecare total al sistemului (lant + lagdre), metoda prezentata in
subcapitolul 2.1.3. Pentru situatia de functionare i=2, momentul de frecare din lagare rezulta prin
aplicarea relatiei (3.1).

Rezultatele experimentale au fost obtinute pentru lantul LD6.

Figura 3.3 prezinta momentul de frecare masurat experimental in cazul lantul dintat LD6 pentru
situatiile functionale i=1 si i=2. Figura 3.4 prezinta aceeasi comparatie a valorilor momentelor de
frecare determinate experimental pentru LD6 la i=1 si i=2, pentru o temperatura a uleiului de
ungere de 90 °C.

Se observa valorile clar mai mici rezultate pentru lantul cu i=2 fata de lantul cu i=1. Acestea se
datoreaza faptului cd, la i=2, momentele de frecare in lant, la roata condusa, sunt reduse la
arborele rotii motoare, unde sunt masurate, de i=2 ori.

Cu valorile momentelor de frecare rezultate pentru lantul cu i=1 (transmisia etalon) au fost
calculate, cu relatia (3.10), valorile echivalente pentru situatia i=2, numite in continuare teoretice.

Figura 3.5 prezinta momentul de frecare mdsurat la i=2 experimental si la i=2 teoretic, pentru
aceeasi temperatura a uleiului de ungere de 40°C, pe cand fig. 3.6 prezintd comparatia
momentelor de frecare la i=2 si i=2 teoretic, 2 pentru o temperatura uleiului de ungere de 90 °C.

Pentru o comparatie cat mai buna, fig. 3.3, 3.4, 3.5 si fig. 3.6 au ca valoarea de referinta valoarea
momentului de frecare cu valoare cea mai mica, respectiv momentul de frecare la turatia de
3000rot/min, forta de intindere de 0.5kN, la i=2, masurat la 40 °C. Figura 3.6 prezintda comparatia
momentelor de frecare lai=2 sii=2 teoretic.

Modelul teoretic prezintd o aproximare bunad a rezultatelor experimentale la forte de intindere de
0,5, 1, 2kN, diferente semnificative apar la forta de 3 kN, unde modelul teoretic rezulta valori a
momentului de frecare mai mare decat cel masurat experimental.
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Figura 3.4 Comparatia momentului de frecare la LD6 pentru i=2 si i=2 teoretic in
functie de forta de tensionare si turatie la 40°C.
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Figura 3.6 Comparatia momentului de frecare la LD6 pentru i=2 si i=2 teoreticin
functie de forta de tensionare si turatie la 90°C.
Pentru temperatura uleiului de 40°C (fig. 3.4), modelul teoretic prezintd o aproximare buna a
rezultatelor experimentale la forte de intindere de 0,5, 1, 2kN.

Diferente semnificative apar la forta de 3 kN. La aceastd forta de tensionare modelul teoretic
prezintd valori ale momentului de frecare mai mari decat valorile mdsurate experimental.

Modelul teoretic in cazul temperaturii de 90°C (fig. 3.6) prezintd o suprapunere foarte buna cu
rezultatele experimentale, pe toata plaja de turatie si forte de tensionare. Comparatia momentului
de frecare obtinute pentru i=1 si i=2 prezintd o reducere asteptatd a momentului de frecare,
conform teoriei, fapt ce confirma modelul teoretic obtinut pentru i=2, dependent de i=1.
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4. CONDITII DE UNGERE N ARTICULATIILE LANTULUI DINTAT

Acest capitol este menit sa evalueze conditiile de ungere din articulatiile lantului dintat, prin
determinarea teoretica a distributiei presiunii care apare in stratul de lubrifiant dintre elemente,
pe baza unui model Reynolds simplificat.

Abordarea conditiilor de ungere intre eclisa si boltul lantului dintat propusa in aceastd lucrare, este
realizata cu solutia lui Ocvirk pentru lagdre de alunecare cu dimensiuni reduse pe latimea
acestora, [Ocv52].

Solutia lui Ocvirk [Ocv52] este un model simplificat a ecuatiei lui Reynolds, aplicabil pentru lagare
cu latime micd, unde pierderea de lubrifiant are un rol important.

Aceasta solutie este bazata pe urmdtoarele ipoteze: suprafata de contact pe directia x este atat
de redusa fata de suprafata de contact pe directia y incat se poate neglija; grosimea stratului de
lubrifiant tinzand spre O poate fi neglijata.

Acest model simplificat poate fi aplicat in special in cazul lantului dintat, unde latimea eclisei
dintate este mica si pierderea de lubrifiant este considerabila. In plus, miscarea este una foarte
scurta, rapida si nu permite dezvoltarea importanta de presiune pe directia de miscare.

Figura 4.1 prezinta schematic cele doua elemente ale lantului dintat respectiv, articulatia cilindrica
intre o eclisa si boltul lantului. Limitele intervalului unghiular unde este incadratd variatia
distributiei presiunii din pelicula de ulei sunt sunt ¢ intre [0°,180°].

Eclisa dintata

Figura 4.1 Articulatia cilindricd eclisa dintata si bolt.
Considerand ipotezele de mai sus ecuatia cu aproximarea unidirectionala a vitezei devine relatia
lui Ocvirk pentru lagare de alunecare scurte:

o(h o oh
oy e (4.5)
oy\ 12n oy OX
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Integrand dupa h din (4.6) presiunea din pelicula de ulei este:

énu  esin B®
p=1 LI RNV ) (4.13)
R (c+ecoso ) 4
Forta pe care poate sa o transmitd articulatia, mentinand pelicula de ulei se exprima prin:
F= [[pdyde (4.14)

Py

Raportul de grosime al stratului de lubrifiant A [Wil11], indicand tipul de ungere din contactul
eclisa- bolt, este:

h

A=%, (4.15)
/Rab. +R%.

unde: Rap— este rugozitatea medie a suprafetei boltului si Ree— este rugozitatea medie a suprafetei
gaurii din eclisa.
In functie de valoarea raportului de grosime a peliculei de ulei [Wil11], aflam si tipul de ungere

prezenta din contact:

e A <1 ungere limita;
e 1< A <5 —ungere mixtg;

3 </ <10 - EHL (ungere elasto-hidrodinamica) ;
5 < /A <100 — HDL (ungere hidrodinamica).

Acest model teoretic a fost aplicat pe articulatiile lantului LD6, folosind trei valori ale grosimii
stratului de lubrifiant ca date de intrare a grosimii ho (0.75 pm, 1 pm, 2 pm) si trei valori pentru
turatia arborelui de intrare, respectiv de iesire n (1000 rot/min, 3000 rot/min, 5000 rot/min).

S-au fdcut calcule pentru celelalte valori a turatiei si grosimii de lubrifiant.

Rezultatele pentru ho =0.75 pm si n=5000 rot/min sunt prezentate in fig. 4.4 distributia presiunii
pe suprafata.

Studiul ungerii la nivelul articulatiei necesitd considerarea dependentei dintre grosimea minima a
stratului de lubrifiant ho, a capacitdtii de a prelua sarcina F si turatia transmisiei prin lant, n.

In fig. 4.6 este prezentatd dependenta capacititii stratului de lubrifiant de a prelua sarcing, in
functie de turatia sistemului, pentru cele trei valori ale grosimii filmului de lubrifiant.

Dependenta raportului de grosime a stratului de lubrifiant de sarcind pentru rugozitatea medie a
suprafetelor in contact a boltului si a eclisei de R.=0.8 pm, este prezentata in fig. 4.7.
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Figura 4.4 Distributia de presiune in contactul eclisei dintate interioare

cu boltul pentru ho=0.75 pm, n=5000rot/min
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Figura 4.6 Capacitatea de a prelua sarcina in functie de turatie,

pentru trei valori ale grosimii filmului de lubrifiant.
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Figura 4.7 Raportul de grosime a stratului de lubrifiant in functie de

capacitatea de a prelua sarcind la turatie constanta
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5. EFECTELE FORTEI CENTRIFUGE N TRANSMISII PRIN LANT
DINTAT

O concluzie din literatura de specialitate legata de efectele centrifuge in transmisii prin lant
descrie existenta unei componente F care echilibreaza forta centrifuga F, incarca lantul pe toata
lungimea acestuia in timpul transmiterii miscarii de rotatie, [Hor71, Nie75, Chis81, Jul89], valoarea

acestei forte este calculata prin:

FC :?VZ, (51)

In care (m/I) reprezinta masa lantului impartitd la lungimea acestuia (masa per unitate de lungime)
Si v este viteza lantului.

In [Hor71] sunt mentionate influentele rigiditatii arborilor si curelelor la alegerea fortei initiale de
tensionare, in cazul unei transmisii prin curea permanent tensionata.

Totodatd, este precizat ca aceasta teorie legatd de influenta rigiditdtii asupra alegerea fortei de
tensionare este valida doar in cazul transmisiilor cu distante dintre axe fixe si ca in cazul altor
sisteme de tensionare (care nu sunt permanent tensionate), cureaua poate fi considerata absolut
rigidd, insemnand ca toatd componenta Fc creeazad o fortd de intindere in lant, fara a afecta forta
din arborii transmisiei.

Cercetdrile legate de forte centrifuge in cazul lanturilor dintate, au la baza rezultate experimentale
obtinute prin masuratori obtinute pe parcursul tensionarii initiale a lanturilor si pe parcursul
cresterii turatiei de functionare.

Aceste madsurdtori prezentau o diferenta fatd de teoria prezentatd anterior. Rigiditatea
suporturilor si a sistemului de tensionare [Lat16, Pap16] trebuie luate in considerare.

5.1 MODELUL TEORETIC

Figura 5.1 prezinta o schema de calcul simplificata pentru forta Fc (componenta fortei centrifuge
Fe) pentru un contact lant — roatd de lant pe jumatate de cerc.

Acesta se poate regdsi intr-o transmisie etalon cu raport de transmitere i=1.
Pe baza ecuatiei de echilibru pe directia y valoarea Fc a fortei centrifuge, fortd care trage de lant
se poate scrie cu relatia:
180 ) 180 v2dm . 1802 m ] 180 m )
2F = [dF sina= | sino= [ ——Rdsina= | —v’sinada=
0 0 o R I 0 (5.2)

=?v2(-cos180 +c0s0) :2?v2.
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Pentru o transmisie cu lant cu tensionare permanentd, generatd de deformdri elastice ale

componentelor, data de ajustarea continud a distantei dintre axe in timpul montarii lantului fig.
5.2 prezinta trei situatii distincte de deformatii:

a. Prezinta situatia initiald, fara pretensionare, distanta dintre axe fiind A

b. Prezinta sistemul cu tensionarea initiald, arborele de jos S1 este fix, arborele de sus a fost
deplasat in plan vertical cu suma deformadrilor initiale a arborilor 8es1, respectiv 8os; Si a lantului Soc.
C. Prezintd sistemul deformat cu efectele fortei centrifuge asupra lantului: o destindere a
suportilor 8s1 Si 8s»; 0 tensionare suplimentara indusa lantului cu o alungire suplimentard &c.

0051100521 00cC
Y
Ay A '
1A
b .
A 23N
a b C

Figura 5.2. Deformari in transmisiile prin lant.
Suma deformarilor celor doi suporti s trebuie sa fie egald cu alungirea suplimentara a lantului:

85= 851+857=8( (53)

S-a considerat ca fiecare suport (arbore) are rigiditatea lui cs1 respectiv cs; si fiecare ramurd a
lantului are la fel rigiditatea cc respectiv cc-. Ramurile lantului se pot insuma si inlocui cu un singur
element cu rigiditate:

In cazul standului de testare a frecirii din lanturi, la elasticitatea celor doi arbori (S1 si S2) se
adaugd si elasticitatea sistemului de tensionare (S3).

Figura 5.5 a, prezinta situatia in care se determind deformatia insumata a celor doi arbori si
lantului (S1+52+C) prin masurarea deformatiei la nivelul rotii dintate de la arborele de iesire, in
functie de forta de tensionare, reglatd in mod automat. in acest caz deformatia masurati este
suma deformatiilor arborilor si a lantului.

Figura 5.5 b prezinta situatia determindrii rigiditatii sistemului de tensionare (S3) prin masurarea
deformatiei la nivelul rotii dintate de la arborele de iesire, in functie de forta de tensionare, cu
sistemul de tensionare blocat (manual) si cu aplicarea tensiondrii prin strangerea ramurilor
lantului cu ajutorul unei prese. in acest caz deformatia masuratd este cea a sistemului de
tensionare.
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Figura 5.5 Mdsurarea deformatiilor elementelor in functie de tensionare.
in faza initiald de tensionare fiecare ramurd a lantului este incércat cu Fo, insemnand c& arborii
transmisiei si elementul de lant, considerat pentru calcule, sunt incarcate cu 2F,. Asa cum este
reprezentat in fig. 5.1 forta F. are un efect de alungire a lantului ¢ si un efect de destindere a
arborilor 8s. O parte din componenta totald 2F. cu valoare 2xF. creeaza o incarcare suplimentara
pe elementul elastic considerat, pe cand restul 2(1-k)F. creeaza destinderea arborilor.

Deoarece 8c= 8s, rezulta valorile coeficientului k¢, care arata cat din forta 2F. este utilizata pentru
intinderea lantului si coeficientului s , care aratda cat din forta 2F. contribuie la destinderea

arborilor:

C
KC =K = c ,

Cc +Cc
(5.10)
CS

K¢ = T1-x =

Co +C¢

5.2 REZULTATELE EXPERIMENTALE — RIGIDITATEA ELEMENTELOR

Pentru determinari experimentale s-a folosit standul de incercari experimentale, prezentat in fig.
5.5.

Lanturile testate sunt urmatoarele: LD8 cu pas de 8 mm cu numadr de zale de 64 (scurt), in cele
doud ramuri care nu suntin contact cu rotile dintate se gasesc cate 20.5 zale libere; Lantul LD8 cu
pas de 8 mm cu numar de zale de 110 (lung), pe cele doua ramuri care nu sunt in contact cu rotile
dintate se gasesc cate 43.5 zale libere.

Rigiditatile lanturilori LD8 cu 64 si 110 zale, cC, a fost preluate din datele producatorului si sunt
prezentate in fig. 5.6.

Rigiditatea lantului este cu atat mai redusd cu cat numadrul de zale este mai ridicat, datorita
numarului mai mare de elemente inseriate care sufera deformatiii elastice.
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Cu cresterea tensionadrii creste rigiditatea lantului, asa cum se poate vedea in fig. 5.6.

Rigiditatea arborilor calculata din rigiditatea mdsuratd a arborilor impreuna cu a lantului si
rigiditatea cunoscuta a lantului LD8 scurt ( vezi relatia (5.7)) este prezentata in fig. 5.7.
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Figura 5.7 Rigiditatea arborilor calculata.

5.3 REZULTATE EXPERIMENTALE —FORTA CENTRIFUGA

Itinerarul de testari experimentale este urmatorul:

1. Lantul montat si pretensionat cu tensionarea initiald a arborilor F;

2. Turatia transmisiei prin lant a fost mdritd in pasi la 1000, 3000, 5000 rot/min, cu sistemul
de tensionare blocat (fara reglare automatd) si doar cu posibilitate de masurare a fortei de
tensionare.

3. Pentru fiecare valoare stabilizatd de turatie, se mdsoara diferenta dintre valoarea initiala a
fortei de tensionare si valoare mdsuratda a fortei de tensionare. Aceasta reprezinta
destinderea arborilor, si se noteaza Exp _2ysF-.

4, Procedura se repetd atat pentru lantul LD8 cu 64 de zale, cat si pentru lantul LD8 cu 110
zale.

Valorile calculate ale componentei fortei centrifuge, impreuna cu valoarea calculata a destinderii

arborilor 2ksF. si valorile mdsurate a destinderii acestora Exp_2xksF. sunt prezentate in fig. 5.10,

5.11, 5.12 si fig. 5.13, in functie de turatie, pentru cele doua lanturi cu numar diferit de zale si

pentru douad valori ale fortei de tensionare initiald a lantului.
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Figura 5.13 Componenta fortei centrifuge, destinderea arborilor calculatd si mdsurata pentru
LD8 110 de zale, z=23, F=3 kN.
O valoare relativ mica a rigiditatii suportului (arbori si sistem de tensionare) este determinata de
prezenta unor arcuri de cauciuc in suportul senzorului de forta.

S-a observat o diferentd de 5% intre 2ksF. calculat si mdsurat, acesta provine in mare parte de la
madsuratori efectuate cu precizie redusa.

Efectele fortei centrifuge pot fi observate siin evolutia momentului de frecare la cele doua lanturi,
LD6 si LD8, fig. 5.16 si fig 5.17. valori teoretice care rezulta din valoarea mdsuratd a momentului
de frecare la turatia de 1800 rot/min, la care se adaugd, proportional, efectul de crestere a
tensionarii lantului, datorat fortei centrifuge.

Diferentele care pot fi observate sunt considerabile pentru lantul LD8 la turatii de peste 3000
rot/min, cat timp lantul LD6 nu prezinta cresteri semnificative la aceeasi plaja de turatie, cu
exceptia cazului de pretensionare cu forta de 3 kN.

LD6 Temp. uleilant 90°C LD6_F=0.5kN
1000
900 = — = LD6_F=1kN
800 | ¢ B
200 | 2% it i ntutut St R e . LD6_F=2kN
600 - g === D6_F=3kN
500 ] %F-o-—— -* ——-——?‘F‘E‘.ﬁ
400 = LD6_F=0.5kN+Fc_0.5kN
300
200 | j = = .LD6_F=1kN+Fc_1kN
100 1 = « LD6_F=2kN+Fc_2kN
0 ‘ Rotatie [rot/min] -

1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 ===LD6_F=3kN+Fc_3kN

Figura 5.16 Evolutia momentului de frecare din lantul LD6 1a 0.5, 1, 2, 3 kN forta de intindere,
valori masurate, respectiv teoretice cu efectul componentei fortei centrifuge asupra lantului.
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6. MODELUL TEORETIC AL FRECARII DIN TRANSMISIA
PRIN LANT DINTAT

Pentru a cerceta frecdrile din transmisii prin lant este nevoie sa considerdm cativa pasi pentru a
evalua acestea: este nevoie de un aparat de testare, o procedurd de testare a frecarilor intr-o
transmisie prin lant de bazd si de o metodologie de interpretare a rezultatelor.

Aceste rezultate trebuie sa depindd de parametri ca: turatie, forta de tensionare, parametri de
lubrifiere [Jur181] si de coeficientul de frecare care apare intre elemente pentru materiale si tipul
de lubrifiere prezente in contact.

6.1 GEOMETRIA LANTULUI SI ROTII DE LANT

6.1.1 Geometria eclisei lantului dintat

Lanturile dintate nu apartin categoriei de lanturi standardizate, eclisele dintate din componenta
lor pot avea diferite forme. Pentru un studiu teoretic a frecdrii cu influenta a mai multor parametri
geometrici si parametri de functionare, este nevoie de definirea parametrilor geometrici ai eclisei
lantului dintat. Pentru lanturile testate, a caror eclise au forma prezentata in fig. 6.1, se propune
definirea unor parametri geometrici de baza care vor fi folositi pentru studiul geometric si apoi
pentru studiul fortelor din contactul lantului cu roata dintata. Acesti parametri sunt urmatorii: p —
pasul lantului; ax — unghiul dintre linia flancului exterior al dintelui eclisei cu linia ce uneste axa
articulatiilor eclisei, sau unghi de profil; dx — distanta dintre centrul gdurii pentru bolt si flancul
exterior a eclisei si d, - distanta pe flancul eclisei, care defineste pozitia punctului de contact cu
flancul dintelui rotii.

Figura 6.1 Eclisa dintatd cu parametrii geometrici de baza.
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6.1.2 Geometria dintelui rotii de lant

Comportamentul dinamic a lanturilor dintate, este destul de complex, depinzand de contactul
intre roata de lant si dintii rotii de lant.

Teoretic, flancul dintelui rotii de lant poate fi rectiliniu, iar forma golului dintre dinti trebuie sa
imbrace perfect profilul, de asemenea rectiliniu, al eclisei dintate. Eclisa dintata trebuie sa facd o
miscare de rotatie in jurul unei articulatii pina cand flancul exterior al eclisei se aliniaza perfect cu
flancul dintelui rotii dintate. Pentru productie de serie mare, tehnologia care sa permitd obtinerea
de roti de lant cu flanc rectiliniu este neperformanta.

Rotile de lant ale transmisiilor pe care au fost efectuate testele de frecare au fost executate cu
tehnologia folosita in producerea rotilor de lant pentru lanturile de distributie ale motoarelor cu
ardere interna si au flancuri curbe. Geometria rotii de lant cu profil curb al dintelui, pentru lant
dintat nu se regdseste in literaturd, din aceastd cauzd, in aceastd lucrare se propune o roatad
dintata evolventica, care trebuie sa indeplineasca o serie de conditii, pentru 0 angrenare corecta.

Elementele care definesc geometria unei roti de lant evolventice, pe langa cele standardizate,
modulul normal m, si profilul cremalierei de referintd, sunt numarul de dinti z si coeficientul
deplasarii de profil, care rezulta din impunerea unui punct de contact intre roata dintata si eclisa
dintatd, cu normala comuna pe cele doua flancuri.

Pentru acestea au fost considerati, in teza o serie de parametri geometrici a transmisiei prin lant
prezentat pe baza fig. 6.2.

__l,r____\__ -
f
L — -
kY
\‘h_/
Punct de contact
t, ST R Eclisa
L2277 g dintata
s~ [ |
P A Iy

|

|

|

|

: Roata
I dintata
| evolventica
|

|

|

|

Figura 6.2 Geometria contactului roata dintata evolventica —lant dintat.
Dezvoltarea modelului teoretic, presupune definirea unor parametri de baza ai transmisiei prin
lant: pasul unghiular, modulul primitiv al rotii de lant, modulul standardizat [ISO96] m, raza
cercului de divizare al rotii dintate, raza cercului de baza al al rotii dintate, cercul de divizare a
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transmisiei cu lant dintat, distanta intre punctul de tangentd a liniei trasate perpendicular pe
flancul exterior a eclisei si punctul de contact, unghiul a,.
Coeficientul deplasarii de profil se poate exprima prin:
. . T
z(\yy -inva, +|nvay)-5

X= .
2tga, (6.13)

Pentru definirea punctului de contact, descris prin distanta d., coeficientul deplasarii de profil in
prima faza este consideratda ca data de intrare cunoscutd. Valorile dimensiunilor liniare sunt
prezentate relativ la pasul lantului, astfel incat diagramele trasate sa fie valabile pentru orice pas
de lant. Pentru diferite valori a lui dx/p si a numarului de dinti z, evolutia coeficientului deplasarii
de profil teoretice este prezentata in fig. 6.3, iar dependenta acestuia de unghiul flancului exterior
a eclisei este prezentata in fig. 6.4.
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Figura 6.3 Coeficientul deplasarii de profil in functie de numar de dinti.
Pentru o valoare impusa pozitiei punctului de contact pe flancul eclisei, dz/p, coeficientul
deplasarii de profil impus rotii de lant creste cu numarul de dinti ai rotii de lant, cu scaderea
distantei dx/p de pe eclisa si cu cresterea unghiului de profil al eclisei.
3
2,5
2

-
1'? -— .- _.-*

Coeficientul deplasdrii de
profil

0 . — - —
-
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Figura 6.4 Coeficientul deplasarii de profil in functie de unghiul de profil a eclisei.
Evolutia raportului dintre deplasarea punctului de contact d, cu pasul lantului in functie de
coeficientul deplasdrii de profil (x=0) este prezentata in fig. 6.6.
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Figura 6.6 Evolutia d./p in functie de coeficientul deplasarii de profil.
Pentru o valoare impusa coeficientului deplasarii de profil al rotii de lant, pozitia punctului de
contact pe flancul eclisei dz/p creste cu numadrul de dinti ai rotii de lant si cu scaderea distantei
dx/p de pe eclisa. Dacd se impun numdrul de dinti ai rotii de lant, distanta dx/p de pe eclisa si
unghiului de profil al eclisei, distanta care defineste pozitia punctului de contact pe flancul eclisei,
dz/p scade cu cresterea coeficientului deplasdrii de profil al rotii de lant.

6.2 FORTE TN TRANSMISIILE PRIN LANT DINTAT

Obiectivul acestui subcapitol este de a evalua fortele care apar in contactul dintre roata de lant si
eclisele lantului dintat. Fortele determinate sunt reactiuni ale fortei de tensionare F a fiecarei
ramuri a transmisiei prin lant dintat si ale fortei centrifuge.

Modelul teoretic ia in considerare urmdtoarele forte: F,; —forta dintre roata dintata si eclisa, F; -

componenta fortei de tensionare transmisa urmadtoarei eclise a lantului, Fs— forta centrifuga.

6.2.1 Efectele unghiului de profil

Figura 6.7 prezintd modelul teoretic de transmitere a fortelor, unde distributia fortelor este
studiata in intervalul unghiular ¢ care este de la -a la a,unde a — reprezinta jumdtatea pasului
unghiular a rotii dintate.

Acesta depinde de numadrul de dinti ai rotii. Unghiul de contact eclisd-dinte este notat cu vy.
Dezvoltarea modelului teoretic incepe cu echilibrarea fortelor pe cele doua directii fata de forta F.

38



In II Universitatea

Transilvania
ll din Brasov

Figura 6.7 Distributia fortelor, fara forta de frecare din contact.
Definirea fortei de contact F.din (6.16):

F,sinfp +20)-F cos( +a)

(6.17)

z1 sinfo+vy-9)

Folosind (6.17) si (6.15) se defineste componenta fortei de tensionare care se transmite prin
articulatiile lantului:

_ Fsin(o+v-9)+F; cos(2a+y)

1 (6.18)

sin(3a.+7)

Pentru urmatoarea eclisa forta F, va fi transformatd in F echivalent eclisei considerate. Unghiul
relativ dintre eclise este constant, deci ¢ va avea valoare pasului unghiular a. Forta F; pentru
eclisa a doua din contact va fi F, pe cand forta F,, devine F... Toate aceste inlocuiri echivalente a
fortelor sunt calculate cu observatia ca F+, F;1 variaza cu unghiul ¢.

Pentru urmatoarele eclise fortele se pot calcula cu urmatoarele formule generalizate:

_ Foqsin(a+y-¢)+F, cos(2a+y) (6.25)

sin(3o.+7)

_ Fp.sin(@+2a)-F cos(o+a) (6.26)
sin(fo+v-9 ) ' |

zm

in care indicele m reprezintd numarul corespunzator a zalei in contact.

Acest model a fost aplicat pentru lantul LD8 cu pas de 8mm, montat pe roata dintata cu 27 si 23
de dinti, pentru trei valori a unghiului de contact y (20°, 25°, 30°). Figura 6.8 prezintd evolutia
componentei fortei de tensionare transmisa mai departe de prima eclisd care intra in contact,
conform datelor de intrare calculate, z=27 de dinti. Figura 6.9 prezinta variatia fortei de contact
pentru prima eclisa.
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Figura 6.8 Evolutia componentei fortei de tensionare pentru prima
eclisa care intrd in contact.
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Figura 6.9 Variatia fortei de contact pentru prima eclisa in contact.

6.2.2 Efectele numarului de dinti

Pentru evidentierea efectelor numadrului de dinti a rotii de lant, s-a folosit modelul teoretic

prezentat la punctul 6.2.1.

Scdderea sau cresterea numarului de dinti influenteaza in primul rand amplitudinea unghiului de

rotatie a ecliselor, la intrarea si la iesirea acestora din contact cu rotile de lant.

Aceasta rotatie are un efect asupra fortelor care apar intre eclisele lantului dintat si dintii rotii de

lant.

Pentru aceleasi trei valori a lui y (20°, 25° 30°), s-a efectuat cate o comparatie pentru
componenta fortei de tensionare si forta de contact care apar in timpul angrendrii pentru z=27 si

z=23 de dinti.

Aceste comparatii sunt efectuate in teza pentru prima si a treia eclisa in contact, Pentru prima

eclisa sunt prezentate in fig. 6.14 si fig. 6.15,
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Figura 6.14 Evolutia componentei fortei de tensionare pentru
z=27 siz=23, prima eclisd.
Scdderea numarului de dinti de la 27 la 23, are un efect de scadere asupra componentei fortei de
tensionare transmisa, pe cand daca consideram fortele de contact acestea prezinta o crestere mai
evidentad in cazul primei eclise in contact si mai putin importanta in cazul urmatoarelor eclise. Se
observa tendinte de scadere (componenta fortei de tensionare), respectiv de crestere a fortelor
(forta de contact) in cazul ecliselor in contact cu cresterea numarului de dinti, numarul ecliselor
care transmit forta este mai mare, ceea ce indicd a distribuire a fortei de lant, pe mai multe eclise.

5006
——y=20°_2=27
| —Y= 25°_Z=27 yNalal Fﬂ[N]
——y=30°_2=27

-10 -5 0 olgrade] 5 10

Figura 6.15 Evolutia fortei de contact, pentru z=27 si z=23, prima eclisa.

6.2.3 Efectele fortei centrifuge

Pentru a evidentia efectele fortei centrifuge asupra fortelor care apar in contactul dintre roata de
lant si lantul dintat, in modelul teoretic din subcapitolul 6.2.1, vor fi considerate trei valori separate
pentru forta centrifugd, incepand cu valoarea O (fard considerarea fortei centrifuge). Pentru o buna

41



T Universitatea

Il i
evaluare a efectelor fortele vor fi recalculate pentru doud turatii de 1500 si 3000 de rot/min,
pentru un numar de dinti de z=90. Pentru turatia de 1500 rot/min, valoarea fortei centrifuge
asupra unei singure eclise este de 4.807 N, pe cand la turatia de 3000 rot/min, valoare acestei

forte creste la 19.230 N. Evolutia componentei fortei de tensionare si a fortei de contact cu si fara
efectele fortei centrifuge sunt prezentate in fig. 6.18. respectiv fig. 6.19.

- ——y=20°_z=90_Fcf=0
-7 | ——vy=30°_2z=90_Fcf=0
2004 e y=20°_z=90_Fcf=4.807
-------- y=30°_z=90_Fcf=4.807
1006 y=20°_z=90_Fcf=19.230
R e .30°‘Z=9O‘I.:Cf=19'230
-3 -2 -1 0 olgrade] 1 2 3

Figura 6.18 Evolutia componentei fortei de tensionare pentru z=90, prima eclisa.
Forta centrifugd are ca si efect cresterea valorii componentei fortei de tensionare, creand in acest
fel tensionare suplimentara a lantului; pe cand forta din contactul intre eclisa si roata de lant
prezintd o scadere, fata de situatia in care forta centrifuga nu este luatd in considerare. Scdderea
fortei de contact are un efect de diminuare a numarului de eclise in contact.

F [I\] 599 || ——Y= 20°_Z=90_FCf=O
7 ———y=30°_2=90_Fcf=0
LO0—1 ........ y=20°_z=90_Fcf=4.807

-------- y=30°_z=90_Fcf=4.807
y=20°_z=90_Fcf=19.230 |
20| = = =y=30°_2z=90_Fcf=19.230 |

B T LTTE:#—

2 3

0 1
olgradel

Figura 6.19 Evolutia fortei de contact, pentru z=90, prima eclisa.

6.2.4 Influenta fortei de frecare

Pentru a evalua modificdrile pe care le introduce forta de frecare intr-o transmisie cu lant dintat,
in modelul teoretic prezentat in subcapitolul 6.2.1 s-a adaugat si forta de frecare care apare intre
bolt si eclisd, respectiv eclisa si roata de lant. Aceste forte vor apdrea in ecuatiile de calcul cu
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ajutorul unui unghi de frecare € (unghiul dintre normala in punctul de contact si reactiunea cu
frecare), care modifica directia de actionare a fortelor de tensionare si de contact. Distributia
fortelor este reprezentata in fig. 6.20.

Figura 6.20 Distributia fortelor ce apar in contactul unui lant dintat cu o roatd de lant.
Asemdndtor modelului teoretic din subcapitolul 6.2.1, dar incluzand efectele unghiului de frecare
se pot scrie ecuatiile componentei fortei de tensionare si cea a fortei de contact:

. Fsin(a+y—¢@ —2¢)+F cose-cos(2a+y—¢)
1:

sin(3a+1v) (6.27)

F,sin(lgp +20+2¢)-F cose-cos(e +oa+g)
717

sinfla+y-¢@ —2¢) (6.28)

Pentru o mai buna intelegere a modului de a evalua cele doua forte pentru urmatoarele eclise, fig.
6.21 vine in ajutor unde componenta fortei de tensionare pentru prima eclisa F, devine forta de
tensionare initiala pentru eclisa cu numadrul 2. Unghiul relativ intre eclisele 1 si 2 este constant.

Figura 6.21 Distributia fortelor pentru urmadtoarea eclisa.
Ecuatiile componentei de tensionare si de contact, pentru urmdtoarele elemente se pot descrie in
urmatorul fel:

FriSinla+y)+F cose-cos(20+y-¢)

F.o= , 6.29
m sin(3a+7) (6.29)
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F.1Sin(2a)-F . cose-cos(p+a-¢)
_m1 i i . (6.30)
sinfa+7)

zm

Rezultatele modelului teoretic au fost calculate pentru o transmisie cu z=27 de dinti, cu trei valori
a unghiului de frecare € (3°, 5°, 7°), corespunzdtoare pentru trei valori ale coeficientilor de frecare
u, o valoare a unghiului de profil y; =30° si turatia sistemului de 5000 rot/min.

Pentru o mai buna reprezentare a fortelor din transmisia cu lant dintat, unde au fost considerate
toate fortele, in fig. 6.24 si fig. 6.25 vor fi reprezentate fortele de tensionare, respectiv de contact,
pentru primele 4 eclise concomitent.

300 :
oo | FuIN]
TN — =30
L~ 200~
l \~ £=5°
150 —
| \ e=7°
’IOO e
i \g
50 '
)
-7 6,33 19,66 ¢lgrade] 32,99 46,32

Figura 6.24 Evolutia componentei fortei de tensionare pentru primele patru eclise,
considerand frecdrile.
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Figura 6.25 Evolutia fortei de contact pentru primele patru eclise,

considerand frecdrile.
Ipoteza de baza a acestui model teoretic, care considera ca a patra eclisa nu mai transmite fortd a
fost verificatd, asa cum arata si diagrama 6.25.

Valori mai mari ale unghiului de frecare reprezinta valori mai mari a frecdrii, care are un efect de
reducere asupra numadrului de eclise in contact pentru a transmite forta.
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6.3 MODELUL FRECARII

in acest capitol este prezentat un model teoretic, bazat pe dimensiunilor reale ale ecliselor Si
profilului evolventic al dintelui de roata dintatda, pentru determinarea pierderilor prin frecare in
momentul intrdrii eclisei in contact cu roata dintatd, cu luarea in considerare si a frecdrii dintre
eclisa dintata si dintele rotii. Dupd efectuarea masuratorilor experimentale urme de uzurd puteau
fi gdsite, atat pe dintii rotii dintate, cat si pe eclisele lanturilor dintate. Exemple cu aceste urme de
uzurd pe dintii rotii de lant sunt prezentate, in fig. 6.27 a,in fig 6.27 b sunt prezentate urme de
uzura pe eclisa de mijloc a lantului dintat LD6.

a. b.
Figura 6.27. Urme de uzura pe eclisa de mijloc a lantului LD6, in dreapta eclisa de mijloc, in mijloc
siin stanga eclisa de interior.

Aceste urme de uzura pot fi explicate prin miscarea relativa dintre eclisa lantului dintat si dintele
rotii de lant, cauzata de cresterea de pas a lantului. Teoretic, la lanturile dintate, spre deosebire de
lanturile cu bucse sau role, pasul lantului trebuie sd fie egal cu valoarea nominala luata in
considerare la generarea rotii de lant. Din cauza uzurii, la nivelul articulatiilor cilindrice a lantului,
jocul dintre elementele articulatiei pot fi marit cu pana la 0.1...0.3% din pas per eclisa in cazul unor
lanturi cu bucse [Tod15]. Pentru lantul LD8, caracteristica elastica furnizata de producator arata o
alungire de 0.6% din pas /za, pentru forta de tensionare de 1500 N.

Avand in vedere lipsa de informatii legate de nivelul de uzura din articulatiile lantului dintat se va
considera un interval de pand la 0.6% din pasul lantului, abatere posibila de pas pe eclisa dintata.
Pentru a putea studia efectele pasului marit al lantului este nevoie de definirea pasului real al
lantului dintat:

Prea =Ptata;ta, =p+ap, (6.31)

unde: p este pasul lantului; a este deviatia nominala a lantului; a; este deviatia datorita tensionarii
lantului si aw este deviatia datorata uzurii. Deviatia totald a pasului a, va fi consideratd in intervalul:

a,=(0.1.06)% dinp. (6.32)

Datorita acestor uzuri si deviatii, intrarea eclisei pe rotile dintate poate fi perturbata in asa fel incat
punctul de contact, dintre eclisa si roata de lant, poate avea o deplasare, de-a lungul dintelui rotii
de lant.

45



—
—
Iln II Universitatea
Transilvania
[ ]| din Brasov

6.3.1 Frecarea pe roata de lant

Pentru dezvoltarea modelului teoretic a frecarii, pe baza schemei prezentate in fig. 6.28, s-au
considerat urmatoarele: se considera alunecarea unui punct de pe eclisd de-a lungul flancului
dintelui rotii. Datorita acestui lucru distanta parcursa de acest punct cu frecare cu alunecare,
considerand modelul prezentat teoretic, va fi redusa putin. Se presupune totodata ca profilul
dintelui rotii de lant, are un profil liniar in zona de alunecare, pe cand in realitate acesta are un
profil evolventic, insemnand ca distanta parcursa de punctul de contact considerat in modelul
prezentat teoretic va fi putin mai mare. Pe baza [Jur182] pozitia punctului de contact este definita
prin parametrii d si d; (v. fig. 6.28).

Figura 6.28 Mo.delul teoretic ai deplasarii punctul_ui de contact pe roata de lant cu
efectele uzurii asupra pasului.
Dupa calculele efectuate pentru deviatia ar (pe directie perpendiculara pe flancul exterior a eclisei),
deviatia a; (pe directia distantei de la punctul de contact la centrul articulatiei), in prima faza este
nevoie de definirea distantei dintre centrul boltului si punctul de contact d;, urmata de unghiul
dintre linia tangenta la cercul care trece prin centrele bolturilor si linia dintre punctul de contact si
centrul boltului o, , unghiul w care se aflg, intre linia tangenta pe flancul exterior a eclisei si linia
care leagd punctul de contact deplasat in urma devierii cu centrul boltului si unghiul necesar
calculdrii lungimii de arc descris de punctul de contact in timpul deplasarii 6,; distanta parcursa de

punctul de contact pe flancul dintelui rotii de lant poate fi calculata cu:

n(d, +a,)6,
f_roats r180r . (6.41)
Exprimata in procentaj:
I1‘_r0atf§1/p“/o :lf_roaté/p -100 . (6.43)

Lucrul mecanic pierdut prin frecare in punctul de contact prin deplasarea acestuia de-a lungul
flancului dintelui rotii de lant, la fiecare rotatie a eclisei cu pasul unghiular, iesind sau intrand in
contact poate fi calculata cu:

Lap =Pt roats (6.44)
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in care p este coeficientul de frecare dintre eclisa si roata de lant; F.; reprezinta forta din contact,
dintre dintele rotii si eclisa.

Pentru o imagine de ansamblu a nivelului frecdrii dintre eclisa si roata dintata se va calcula
momentul de frecare din articulatia cilindrica a eclisei cu bolt [Jur181]:

Tf_bolt =pdyy By, (6.45)

unde: p reprezinta coeficientul de frecare dintre eclisa si bolt (considerat aceeasi cu coeficientul de
frecare dintre eclisa si roatd), dwor reprezinta diametrul boltului; F, reprezinta forta din bratul
corespunzdtor a lantului. Asemandtor momentul de frecare dintre eclisd si roata de lant este:

F If_roaté

T X e 1

f_roatd =

(6.46)

in care: © reprezintd pasul unghiular.

Folosind valori relative ca si d/p si d./p ajuta la folosirea rezultatelor acestui studiu pentru a
analiza si alte lanturi cu pas diferit de cel studiat.

Parametrul d care indicd pozitia punctului de contact pentru dintii evolventici, este dependent de
numdrul de dinti ai rotii de lant si de deplasarea de profil a rotii.

Figura 6.29 si fig. 6.30 prezinta efectele pozitiei punctului de contact d./p asupra distantei de
frecare si asupra momentului de frecare care apare in transmisia cu lant dintat.

in figura 6.29 este prezentatd dependenta distantei de frecare (dependent de pasul lantului in
procentaj) de deviatia de pas, prezentat in procentaj.

Figura 6.30 prezinta momentele de frecare de la contactul intre lant si roata de lant, impreund cu
momentul de frecare care apare intre eclisa lantului si boltul de lant; in functie de deviatia de pas.

6,00 | ;
If_roaté /p'[%] N
4,00 1
2,00
0,00 W . . : T l
0 0.1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6
—@-dz/p=0.2  —@-dz/p=0.35 dz/p=0.5

Figura 6.29 Distanta parcursa cu frecare cu alunecare in functie de deviatia de pas cu efectul
pozitiei punctului de contact.
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800 T
Ta [Nmml]

600

400

200

0 T T T ap, [%]
0] 0.1 0,2 0,3 0.4 0,5 0,6
—@—Tf_roatd, dz/p=0.2 ~@-Tf_roatd, dz/p=0.35

—4&—Tf_roatd, dz/p=0.5 Tf_bolt

Figura 6.30 Valoare momentului de frecare la nivelul boltului cu eclisa si la
nivelul eclisei cu roata dintata cu efectul pozitiei punctului de contact.

De asemenea in teza sunt prezentate si efectele dimensiunilor eclisei dintate asupra distantei de
frecare si asupra momentului de frecare; evolutia distantei de frecare cu variatia unghiului o -
toate acestea sunt calculate in functie de deviatia de pas exprimata in procente.

6.3.2 Frecarea pe eclisa dintatd

Pentru evaluarea alunecdrii punctului de contact pe eclisa dintatd, calculul se bazeaza pe
determinarea pozitiei punctului de contact, prin cota dz, pentru doud faze extreme:

1. (and articulatia bolt-eclisa dintre eclisa 1 si eclisa 2 se pozitioneazad perfect in golul dintre
dintii rotii de lant si eclisa cu pas marit pra intra in contact cu flancul dintelui rotii de lant,
rezultand o pozitie a punctului de contact pe flancul eclisei cu distanta dz, determinata cu
relatia (6.14), cu pasul prea;

2. Dupa ce eclisa aluneca pe flancul rotii de lant aceasta ajunge in pozitia perfecta in golul
dintilor, corespunzdtoare pozitiei punctului de contact pe flancul eclisei, cu distanta dz
determinata (v. subcap. 6.1), relatia (6.14) cu pasul nominal p.

Distanta de frecare pe eclisa | _¢_eciss rezulta prin diferenta dz, — dz.
in figura 6.36 este prezentata dependenta distantei de frecare pe eclisa de deviatia de pas,

prezentata in procente si calculat pentru trei numere de dinti a rotii de lant (z=23, z=35, z=46).

Odata cu modificarea numadrului de dinti si pozitia teoretica a punctului de contact (dz) se schimba.
Figura 6.37 prezinta momentele de frecare rezultate pentru alunecarea pe eclisd, pentru cele trei
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roti dintate, cu diferite numere de dinti, impreuna cu momentul de frecare care apare intre eclisa
lantului si boltul de lant, in functie de deviatia de pas.

=@—dz/p=0.2253_2z=23 ~@-dz/p=0.2706_z=35 -4-dz/p=0.3125_z=46

6,00

If_eclisé /pr [%]

4,00 -

2,00

0,00

Figura 6.36 Distanta parcursa cu frecare cu alunecare in functie de deviatia de pas
cu efectul pozitiei punctului de contact calculat pentru z=23, 35 si 46 de dinti.

-@—Tf_eclisa, dz/p_z=23 - Tf_eclisd, dz/p_z=35

—&—Tf_eclisd, dz/p_z=46 Tf_bolt
800 q Tr[Nmm]

600 -
400 -

200 -

0 T ' '
0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6

Figura 6.37 Valoare momentului de frecare la nivelul boltului cu eclisa si la
nivelul eclisei cu roata dintata cu efectul pozitiei punctului de contact.
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7. CONCLUZII FINALE, CONTRIBUTII ORIGINALE Sl
VALORIFICAREA REZULTATELOR

7.1 CONCLUZII FINALE

Teza de doctorat este structurata in 7 capitole, bibliografie si anexe.

Capitolul 1 face o scurta prezentare a transmisiilor prin lant, in general. De asemenea prezinta
stadiul actual al cercetdrilor frecarilor din transmisii prin lant si obiectivele tezei.

In capitolul 2, pe baza masuritorilor experimentale a momentelor de frecare pentru transmisia
etalon cu raport de transmitere i=1, rezultd cd momentele de frecare din rulmentii arborelui de
intrare si de iesire au o tendinta de crestere cu cresterea turatiei, pe cand cu cresterea
temperaturii uleiului lubrifiant, momentul de frecare din rulmenti, are o tendinta de scddere la
turatii si forte de tensionare constante.

Momentul de frecare din lanturile dintate este influentat de turatia arborilor, de modificarea
temperaturii uleiului de lubrifiere, de forta de pretensionare, cat si de parametrii geometrici ai
lanturilor.

Rezultatele experimentale confirma dependenta importanta a pierderilor prin frecare de forta de
tensionare si mai putin de turatie. Pe baza compararii rezultatelor experimentale de la LD6 si LD8
se poate observa influenta parametrilor geometrici diferiti (diametrul boltului este de prima
importanta) de la cele douad lanturi. Avand diametrul boltului mai mare, lantul LD8 prezinta pierderi
mai mari decat lantul LD6.

Demonstrarea experimentala cd frecdrea creste cu cresterea temperaturii uleiului care unge lantul
poate conduce la optimizarea acestor transmisii - organizarea circuitului de ungere astfel incat
uleiul racit sa ajunga maiintai la lant si apoi la celelalte sisteme (lagare, cilindri).

Modelul teoretic cu coeficientul de frecare ales, de p=0.1 prezinta o aproximare foarte bund a
rezultatelor experimentale atat la LD6 cat si la LD8 la temperatura de 40°C si forta de tensionare
micd, de 0.5 kN, pe cand cu cresterea fortei de tensionare si a temperaturii uleiului de ungere a
lantului, modelul teoretic prezinta valori mai mici decat cele experimentale.

Coeficientii de frecare rezultati din suprapunerea valorilor teoretice cu cele experimentale sunt
relativ mari pentru conditile de ungere existente, pentru LD6 este aproximativ 0.14 la
temperaturd de 40°C si 0.155 la temperatura de 115°C; pe cand pentru LD8 este aproximativ
0.15 la 40°C si 0.16 la 115°C. Acest lucru indica faptul ca trebuie sa se tind cont in modelul
teoretic si de alte frecadri - frecarea eclisa-roata de lant.

Compararea modelului teoretic cu rezultatele experimentale indicd o crestere a coeficientului de
frecare teoretic cu forta din articulatiile lantului. Conform curbei Stribeck, cresterea coeficientului
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de frecare cu forta indica frecare limitd sau mixta cel putin predominanta in articulatii. Aceeasi
concluzie rezulta si din faptul ca la cresterea de temperatura a uleiului (scadere de vascozitate) a
fost masurata o crestere a momentelor de frecare (coeficient de frecare) in aceleasi conditii de
tensionare si viteza (turatie). In ceea ce priveste influenta vitezei, frecarea limita sau mixta explica
scaderea momentelor de frecare cu turatia, la turatii mici. Cresterea momentelor de frecare cu

turatia, la turatii mari, trebuie explicata pe baza altor fenomene, unul fiind cresterea tensionarii
lantului datoratd efectului fortei centrifuge.

Capitolul 3 prezinta pentru inceput, o comparatie intre rezultatele experimentale de la transmisia
etalon cu i=1 cu rezultatele mdsuratorilor pe transmisia cu i=2, in urma cdreia se poate observa o
scadere semnificativda a momentului de frecare in cazul i=2 fatd de i=1. Acest lucru se poate
explica prin reducerea momentelor de la arborele de iesire la cel de intrare (prin impartire la 2).

Similar transmisiei cu i=1, in cazul transmisiei cu i=2, momentul de frecare creste cu cresterea
fortei de tensionare.

Rezultatele modelului teoretic dezvoltat pentru i=2 [Jur181] la temperatura de 40°C prezintd o
aproximare bund a rezultatelor experimentale la forte de tensionare 0.5, 1, 2 kN, pe cand la forta
de tensionare de 3 kN modelul teoretic prezintd valori mai mari decat cele experimentale.

La temperatura de functionare normalda a unui motor cu ardere interna de aproximativ 90°C
modelul teoretic aproximeaza foarte bine rezultatele experimentale la toate turatiile si la toate
fortele de tensionare.

In capitolul 4, rezultatele aplicdrii unui model teoretic simplificat pentru evaluarea peliculei de
lubrifiant pentru articulatia bolt-eclisd a lantului LD6 au ardtat cd valoarea maxima a presiunii este
limitata la 28 MPa, ceea ce aratd ca teoria ungerii hidrodinamice a fost aplicata corect, nefiind
necesar aplicdrii teoriei ungerii elasto-hidrodinamice. Pe baza [Lat14] conditile normale de
functionare a acestor articulatii sunt la turatii de n (500rot/min...5000rot/min), cu forte normale
de F (100N...1500N) — valorile reduse a stratului de lubrifiant indica imposibilitatea obtinerii
conditiilor de ungere elasto-hidrodinamica. Rezultatele arata ungere limitd in contactul eclisei cu
boltul. Ungerea mixta poate fi obtinutd doar la turatiile cele mai mari si fortele de tensionare cele
mai mici.

in urma celor prezentate in capitolului 5 a reiesit c& fortaFc care contribuie la echilibrarea fortei
centrifuge este compusa dintr-o componenta care contribuie la o tensionarea suplimentara a
lantului si o componenta care destinde arborele de intrare si iesire. Sarcina din efectul fortei
centrifuge care actioneazd pentru tensionarea suplimentara a lantului este mai mica decat
componenta Fc calculatd, dependent de rigiditatea lantului si a suportilor.

Modelul teoretic este validat experimental prin teste pe lantul LD8 . La numadr de zale de 64, pana
la turatia de 2000-2200 rot/min, modelul teoretic aproximeaza bine rezultatele experimentale,
atat pentru forta de 1 kN cat si pentru cea de 3 kN, pe cand, in cazul numarului de zale de 110,
modelul teoretic aproximeazd bine rezultatele experimentale pe toatd plaja de turatie considerata,
atat pentru forta de 1 kN cat si pentru cea de 3 kN. Diferentele de 5% intre valorile calculate si
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mdsurate a fortei centrifuge pot datora in principal preciziei reduse de mdsurare a rigiditatii
elementelor.

S-a constatat ca in cazul blocarii suportilor arborilor rigiditatea acestora creste de pand la 5 ori,
ceea ce inseamna o crestere a coeficientului de repartitie pe suporti de pana la 3.5 ori - acesta se
traduce prin faptul ca doar aproximativ 15% din valoarea fortei centrifuge alungeste lantul.

Principalele concluzii ale capitol 6 sunt prezentate in continuare.

Pentru rotile de lant evolventice, coeficientul deplasarii de profil necesar x are o tendintd de
crestere cu cresterea numarului de dinti si cu scdderea distantei dx . Acest lucru arata posibile
probleme legate de subtdierea dintilor rotilor de lant la numere de dinti mici ale acestora si la
eclise cu dimensiuni mari dx. Totodata coeficientul deplasdrii de profil necesar, creste cu cresterea
unghiului de profil a dintilor eclisei; valorile unghiului de profil exterior a eclisei, care pot fi
considerate viabile, se afld intr-un interval relativ restrans (valoarea de 55° este mdsuratd pe
eclisa lanturilor testate, iar dacd valoarea ar fi fost cu 2-3° mai mare sau mai micd, modelul
propus nu mai era viabil). Acest lucru aratd importanta alegerii corecte a acestui unghi. Daca acest
unghi nu se afla in interval, datorita efectului important asupra coeficientului deplasarii de profil al
rotii se poate ajunge ca rotile dintate cu dinti evolventice sa nu poata fi executate.

De asemenea s-a observat, in urma compararii modulelor primitive cu cele standardizate ,ca
exista o diferentd care poate contribui la modificarile parametrilor rotilor, creand deplasari de
profil exagerat de mari sau cu efect de subtaiere; pentru a avea o pereche optima de rota dintata,
lant dintat, deplasarea de profil trebuie aleasa cu mare grijd, chiar cu o micd abatere, eclisa dintata
poate avea o deplasare nedoritd pe flancul dintelui rotilor, ceea ce duce la o frecare suplimentara
in sistem. Acest lucru se poate observa chiar si prin verificari vizuale a contactului dintilor rotilor
dintate si dintilor ecliselor dintate.

Parametri ca unghiul de profil al eclisei si coeficientul deplasdrii de profil au influente directe
semnificative asupra pozitiei punctului de contact.

Analiza teoretica a distributiei fortelor din contactul eclisei dintate cu roata dintata arata ca forta
transmisd prin lant este preluata de mai multe zale, respectiv, dinti de roatd dintatda. Asupra
numarului de zale in contact, care preiau forta din lant, unghiul de profil are urmatorul efect: cu
cresterea unghiului de profil al eclisei, creste numarul de dinti care preiau forta din lant, cu
scdderea unghiului de profil, scade numarul zalelor care transmit forta.

Scaderea numarului de dinti ai rotii dintate reduce valoarea componentei de tensionare, pe cand
forta de contact creste la nivelul contactului primei eclise cu roata dintatd. Odatd cu cresterea
numarului de dinti, numdrul ecliselor care transmit forta creste, ceea ce inseamna o distributie
mai buna a fortei din lant.

Studiul efectului fortei centrifuge asupra lantului confirma cele prezentate in capitolul 5; acesta
introduce o tensionare suplimentara in lant, mdrind valoarea componentei de tensionare; in
acelasi timp componenta fortei de contact, prezintd o scddere cu cresterea fortei centrifuge.
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Ipoteza de baza a modelului teoretic, considerand fortele din contactul eclisei cu roata dintatd,
care considera ca a patra eclisa nu transmite fortda a fost verificata, asa cum arata fig. 6.25.

Valorile mari a unghiului de frecare reprezintd valori mai mari a frecarii, contribuind la reducerea
numarului de eclise care transmit forta din lant.

Modelul teoretic al frecarii lant — roatd de lant permite determinarea lungimii de alunecare pe
flancul dintelui rotii de lant, pentru care rezulta dependenta de pozitia initialda a punctului de
contact, de dimensiunile eclisei dintate si de numarul de dinti. Cel mai important efect asupra
frecarii il are pozitia initiala a punctului de contact.

Alunecarea pe flancul eclisei este modelatd separat rezultand, de asemenea, dependenta de
pozitia initiald a punctului de contact si de dimensiunile eclisei dintate. Rezulta valori sensibil mai
mari decat la alunecarea pe flancul eclisei. Alunecdrile pe dinte, respectiv pe eclisd au loc in sensuri
opuse, ceea ce conduce la ideea absentei rostogolirii.

Reprezentarea pe aceeasi grafic a momentului de frecare rezultat dintre bolt si eclisa cu
momentul de frecare calculat dintre eclisa si roata dintatd (separat alunecare pe dinte si pe eclisa),
ajuta la o mai buna intelegere a situatiei frecarii dintr-o transmisie cu lant dintat.

Conform rezultatelor teoretice, prin considerarea aceluiasi coeficient de frecare bolt-eclisd,
respectiv, roata dintata-eclisd, frecarea ce apare intre eclisd si roata dintatd poate depasi
jumatate din frecarea ce apare intre eclisa si bolt, deci trebuie luatd in considerare.

7.2 CONTRIBUTII ORIGINALE

Capitolul 1
e Analiza critica a stadiului actual al cercetdrilor frecdrilor din transmisii prin lant.
Capitolul 2

e Dezvoltarea programului de testare si efectuarea masuratorilor experimentale a
momentelor de frecare in cazul lanturilor dintate LD6 si LD8 in diferite conditii de
functionare, urmata de trasarea si interpretarea graficelor variatiei momentelor de
frecare, pe baza rezultatelor experimentale de la rulmenti la diferite temperaturi, diferite
forte de tensionare si temperaturi a uleiului lubrifiant.

e Trasarea si interpretarea diagramelor momentelor de frecare atat individual, cat si
comparativ a lanturilor LD6 si LD8 pe baza rezultatelor experimentale, pentru diferite
temperaturi a uleiului lubrifiant de 40-90-115 °C, pentru diferite conditii de tensionare de
0.5, 1,2, 3kN si pentru diferite turatii a transmisiei prin lant dintat, de 500, 1000, 1800,
3000, 5000 rot/min.

e Compararea rezultatelor experimentale pentru cele doud lanturi, in diferite conditii de
functionare, pentru evidentierea diferentelor datorate parametrilor geometrici.
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Dezvoltarea si aplicarea unui model teoretic pentru evaluarea momentului de frecare
datorat articulatiilor lantului, pentru raport de transmitere i=1 si evidentierea diferentelor
intre rezultatele modelului teoretic si cele experimentale pentru fiecare tip de lant, la
diferite conditii de functionare si formularea unei concluzii legate de prezenta de frecare
limitd sau mixta cel putin predominanta in articulatii.

Capitolul 3

Efectuarea masurdtorilor experimentale a momentelor de frecare in cazul lanturilor
dintate pentru LD6 in diferite conditii de functionare la =2, urmatd de realizarea si
interpretarea diagramelor momentelor de frecare in cazul i=2, a lantului LD6 pe baza
rezultatelor experimentale, pentru diferite temperaturi a uleiului lubrifiant de 40-90°C,
pentru diferite conditii de tensionare de 0.5, 1, 2, 3 kN si pentru diferite turatii a
transmisiei prin lant dintat, de 500, 1000, 1800, 3000, 5000 rot/min.

Dezvoltarea si aplicarea modelului teoretic pentru aproximarea momentului de frecare la
diferite conditii de functionare, pentru raport de transmitere i=2, in functie de momentul
de frecare masurat pentru transmisia etalon cu raport de transmitere i=1.

Validarea modelului teoretic de benchmarking prin determindri experimentale pentru
fiecare tip de lant, la diferite conditii de functionare.

Capitolul 4

Aplicarea modelului Ocvirck articulatiei eclisa dintatd-bolt din lantul dintat LD6, rezolvarea
numerica si interpretarea rezultatelor pentru evaluarea teoretica a conditiilor de ungere si
frecare in articulatia lanturilor dintate.

Capitolul 5

Dezvoltarea modelului teoretic pentru evaluarea efectului fortei centrifuge asupra
intinderii suplimentare a lantului, respectiv destinderii arborilor, cu luarea in considerare a
rigiditdtii elementelor transmisiei prin lant.

Dezvoltarea procedurii de testare si realizarea masuradtorilor experimentale pentru a
evidentia efectul fortei centrifuge asupra incarcarii elementelor transmisiei prin lant si a
valida modelul teoretic propus.

Capitolul 6

Dezvoltarea unui model teoretic aplicat transmisiei cu lant dintat pentru evaluarea
efectelor variatiei parametrilor eclisei dintate asupra coeficientului deplasarii de profil a
rotii de lant, la roti evolventice de lant, urmatd de trasarea si interpretarea diagramelor
unde parametri de baza ai eclisei prezinta influente asupra coeficientului deplasarii de
profil sau pozitiei punctului de contact dinte-eclisa.

Realizarea modelului teoretic de distributie a fortelor din contactul intre eclisele lantului
dintat si roata dintatd, de asemenea, realizarea si interpretarea diagramelor care trateaza
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atat efectele numadrului de dinti, influenta fortei centrifuge cat si influenta fortei de frecare
dintre eclisa si roata dintatd.
Dezvoltarea unui model teoretic al frecarii dintre eclisa si roata de lant, bazat pe
determinarea deplasarii punctului de contact intre flancul dintelui si eclisa in urma
deviatiei de pas, cu tratarea separata a alunecarii de-a lungul flancului dintelui, respeciv
de-a lungul flancului eclisei, cu analiza influentelor pozitiei initiale a punctului de contact si
a dimensiunilor eclisei dintate.
Nu in ultimul rand, realizarea comparatiei intre valoarea momentelor de frecare rezultate
teoretic din contactul eclisa-bolt si din contactul eclisa-roata dintata pentru formularea
unor concluzii privind atentia care trebuie acordata frecarii eclisd-roatad de lant.

7.3 VALORIFICAREA REZULTATELOR

O parte din cercetadrile din cadrul acestei teze de doctorat au fost realizate in perioada participdrii

in grupul de cercetare, in cadrul contractului de cercetare Schaeffler - “Chain Drive System

Dynamic Tribology II”. Valorificarea rezultatelor s-au facut prin publicarea a 12 lucrdri stiintifice
indexate ISI si BDI:

1.

Velicu, R., Jurj, L., Short plane bearings lubrication applied on chain joints, Annals of the
Oradea University, Fascicle of Management and Technological Engineering, Volume XXV,
(XV) Oradea, p. 19-22, ISSN 1583-0691(e), 2016.

Velicu, R., Saulescu, R., Jurj, L, Contact point of bush-sprocket tooth depending on pitch
differences of bush chain transmissions. 7th International Conference on Advanced
Concepts in Mechanical Engineering I0P Publishing IOP Conf. Series: Materials Science
and Engineering 147, 2016.

Jurj, L., Velicy, R., Short plane bearings lubrication applied on silent chain joints, Bulletin of
the Transilvania University of Brasov, Vol. 9 (58) Special Issue No.2 — 2016 Series | -
Proceedings of the IXTH International Conference on Product Design, Robotics, Advanced
Mechanical & Mechatronic Systems and Innovation — PRASIC, November 10-11, Brasov,
p.163-168, ISSN 2065-2119, 2016.
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chain transmission, Fascicle of Management and Technological Engineering, Volume XXVI
(XV1), p.23-26, 2017.

Jurj, L, Saulescu, R., Velicu, R., Sprocket — silent chain force distribution with the influence
of friction, Current Solutions in Mechanical Engineering (ICOME 2015), Trans Tech
Publications Ltd. Switzerland Craiova, Applied Mechanics and Materials, vol. 880, pp. 21-
26, 2018.
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Mechanical Engineering IOP Publishing IOP Conf. Series: Materials Science and
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of the silent chains. Journal of Automotive Engineering, Acceptat pentru publicare: DOI:
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DIRECTII DE CERCETARE

atele cercetarilor prezentate in aceasta lucrare aratd ca trebuie acordata o atentie marita
i dintre lantul dintat si rotile de lant de lant. De aceea se deschid noi directii de cercetare:

Dezvoltarea de echipamente de testare care sa permitd masurarea frecdrii dintre lantul
dintat si roata de lant;

Analiza experimentala a influentei parametrilor care determina distributia sarcinilor dintre
lant si roata de lant asupra marimii frecarilor;

Optimizarea tribologica a suprafetei flancurilor ecliselor si a dintilor rotilor de lant.
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REZUMAT

Cercetari teoretice si experimentale asupra frecarii din lanturile dintate

Doctorand: ing. Jurj Lenard Coord. stiintific: prof. dr. ing. Radu Velicu

Obiectivul principal al tezei se refera la imbundtatirea modelului teoretic pentru evaluarea
frecdrilor din transmisiile prin lant dintat, pe baza unor evaluari experimentale. Pentru atingerea
acestui obiectiv este necesara identificarea conditilor de frecare, realizarea de mdsurdtori
experimentale pe transmisia etalon, cu raport de transmitere de i=1, doud dimensiuni de lant -
propunerea unui mod de utilizare a acestor rezultate pentru caracterizarea transmisiei cu raport
de transmitere de i=2 (situatie functionala in sistemul de distributie a motoarelor cu ardere
internd). Evaluarea teoretica a conditiilor de ungere ce apar in articulatiile lantului dintat indica, la
fel ca rezultatele experimentale, existenta frecdrii limita sau mixta in articulatii. Sunt studiate
experimental si teoretic efectele componentei fortei centrifuge asupra incarcarii elementelor
transmisiilor prin lant dintat, cu efect asupra frecdrilor. In final este prezentatd o modelare
matematica a pierderilor prin frecare din lanturile dintate, date de frecarea eclise-roti de lant, cu
luarea in considerare a parametrilor geometrici si functionali, dar mai ales a abaterilor de pas la

nivelul zalelor, determinate de erori de executie, uzuri si deformatii elastice.

ABSTRACT

Theoretical and experimental research over friction in silent chains

The main objective of this PhD thesis is represented by the improvement of the theoretical model
for friction evaluation in silent chain transmissions by a series of experimental evaluations. To
fulfil this objective it is necessary to identify the friction conditions, to make a series of
experimental measurements on a standard transmission, with transmission ration of i=1 — two
dimensions of chain — proposing a way to use these results to characterize the transmission with
transmission ratio of i=2 (used situation in the valve timing system of internal combustion
engines). The theoretical evaluation of the lubrication conditions in the silent chain articulations,
shows, as well as the experimental results, the existence of boundary and mixed friction in the
articulations. There are studied experimentally and theoretically the effects of the centrifugal
force component over the loading of the silent chain transmission elements, with the effect over
the frictions. Finally a mathematical modeling of the friction losses in silent chains, given by the
plate-sprocket friction is presented, taking into account the geometric and functional parameters,
but above all the pitch deviations at the level of the plates, caused by execution errors, ware and

elastic deformations.
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