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CALCULUL SI CONSTRUCTIA ARBORELUI COTIT

1. ROLUL FUNCTIONAL

Arborele cotit (fig.12.1) este antrenat intr-o
miscare de rotatie de catre fortele longitudinale ale
bielelor si transmite spre utilizare momentul motor
dezvoltat de forta de presiune a gazelor. La -
motoarele policilindrice, arborele cotit insumeaza
lucrurile mecanice produse in fiecare cilindru si
transmite  momentul rezultant utilizatorului de
energie (masinii antrenate). Totodatd, arborele
cotit antreneazd in migcare unele agregate Si
sisteme auxiliare ale motorului.

Fig.lé.l
2. CONSTRUCTIA ARBORELUI COTIT

Arborele cotit este alcatuit dintr-un numér de coturi egal cu numarul cilindrilor — la
motoarele in linie — sau cu juméatatea numarului de cilindri — la motoarele in V. La randul sau,
fiecare cot este format din doud brate si un fus maneton care se articuleazd cu capul bielei
(fig.12.2 si 12.3). In unele cazuri (in special la motoarele rapide si semirapide), pentru echilibrare,
pe brate, in partea opusad manetoanelor, se monteazd contragreutati. Legéatura dintre coturi este
realizatd prin intermediul unor fusuri de reazem, numite fusuri palier. Considerand si fusurile
palier de la extremitatile arborelui cotit, rezultd c&, in mod obisnuit, un arbore are (i+1) fusuri palier
la motoarele in linie si (i/2+1) fusuri palier la cele in V. La motoarele de puteri foarte mici, fusurile
palier intermediare pot lipsi, legédtura dintre coturi realizdndu-se prin intermediul unui brat comun,
oblic (fig.12.4).
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Partea arborelui cotit care transmite spre utilizare momentul motor (este cuplatd cu
consumatorul) se numeste partea posterioard, iar, In opozitie cu ea, cealaltd extremitate se
numeste partea frontald. La partea posterioard se prelucreaza o flansd de care se prinde
volantul cu coroana dintatd. Aceasta piesa (fig.12.5) asigurd o uniformizare a vitezei unghiulare a
arborelui cotit.

Fig.12.5

Datoritd miscarii alternative a pistoanelor si a variatiei in limite largi a presiunii fluidului
motor, rezultd variatii importante ale momentului motor si, implicit, ale vitezei unghiulare de rotatie.
Pentru ca aceste variatii S& nu devina supdratoare, se monteaza volantul care are o masa (implicit
moment de inertie) ridicatd. Drept urmare, el joaca rolul de acumulator de energie, ihmagazinand,
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in conditii de variatie limitatd a vitezei de rotatie, excedentul de energie mecanicad produsa de
motor. Atunci cand, in aceleasi conditii, motorul devine deficitar, in raport cu consumatorul, sub
aspectul energiei mecanice reclamate de acesta, volantul cedeaza energia inmagazinata.

Coroana dintatd a volantului este utilizatd pentru virarea si, eventual, lansarea motorului.
Tot pe circumferinta volantului sunt marcate gradatii unghiulare ce corespund cu pozitia manivelei
nr.1. Aceste marcaje servesc la reglarea distributiei si a injectiei (aprinderii, la m.a.s.-uri).

La partea anterioard a arborelui cotit, se monteaza, prin pand, o roatd dintatd pentru
antrenarea agregatelor si mecanismelor auxiliare.

Pentru a obtine o functionare cat mai uniforma a motorului, este necesar ca intervalele de
timp care separa functionarea succesiva a cilindrilor sa fie egale si, In consecintd, decalajele
unghiulare dintre coturile arborelui cotit sa fie egale. Motoarele la care este asiguratd aceasta
onditie poartd denumirea de motoare cu aprinderi
uniform repartizate. Aceasta solutie atrage dupa sine
si alte avantaje privind echilibrajul de ansamblu al
motorului si, Tn consecintd, marea majoritate a
motoarelor in linie se construiesc cu aprinderi uniform
repartizate.

Pentru a stabili pozitia unghiulard relativd a
coturilor, se construieste steaua manivelelor. Aceasta
reprezintd configuratia geometricA obtinutd prin
proiectarea planurilor coturilor pe un plan normal la axa Fig.12.6
arborelui cotit (fig.12.6).

La motoarele cu simpld actiune, decalajul unghiular Aa dintre doud aprinderi succesive
(dintre coturile arborelui cotit) rezulté prin impartirea perioadei ciclului motor

Ocicly =180 [F [PRAC] (12.1)

la numarul i de cilindri ai motorului:

Ao

= Yciclu _180TF ropa ). (12.2)
|

i
Rezulta, asadar, faptul ca motoarele in 4 si, respectiv, 2 timpi vor avea configuratii diferite
ale stelelor manivelelor. Acest lucru este valabil doar pentru motoarele cu numar par de cilindri (cu
exceptia motorului cu 2 cilindri), la cele cu numar impar de cilindri configuratiile fiind identice. Tn
tabelul 12.1 sunt prezentate stelele manivelelor pentru cele mai uzuale tipuri de motoare in linie.

Tabelul 12.1
Numarul Numarul de timpi Numarul Numarul de timpi
de cilindri =2 | =4 de cilindri =2 | 1=4
=2 =5
=3 =6

i=7
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Tabelul 12.1 (continuare)

Numarul Numarul de timpi Numarul Numarul de timpi
de cilindri 1=2 1=4 de cilindri 1=2 | 1=4
i=8 i=11
=9 =12
=10 =13

Se poate remarca faptul ca, la toate motoarele cu numar impar de cilindri si la motoarele in
2 timpi cu numar par de cilindri, manivelele arborelui cotit sunt uniform distribuite in jurul axei de
rotatie. in schimb, la motoarele in 4 timpi, cu numar par de cilindri, manivelele sunt doua cate dou&
in ,faza” (ocupa aceeasi pozitie).
Tn functie de numarul de timpi T si de numarul de cilindri i, se definesc mai multe reguli de
construire a stelei manivelelor, precizate de cerintele de echilibrare a motorului cu aprinderi
uniform repartizate si cilindri in linie:
a) la motoarele in 4 timpi si numar par de cilindri, manivelele sunt doué cate doua in faza. O
mai buna echilibrare se obtine prin utilizarea arborilor cotiti cu plan central de simetrie
(arborii simetrici). La acesti arbori, manivelele in faza sunt dispuse la egala distanta de
mijlocul arborelui cotit (fig.12.7 si 12.8). Acesti arbori pot fi considerati ca fiind alcatuiti din

doua jumatati identice, fiecare dintre acestea constituind imaginea in oglinda a celeilalte;

Fig.12.7
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b) la motoarele in doi timpi cu numar par de cilindri, manivelele sunt uniform distribuite Tn
jurul axei de rotatie a arborelui cotit. La acesti arbori, poate fi realizatd o simetrie a
arborelui prin dispunerea manivelelor in opozitie la egala distantd de mijlocul arborelui. La
aceste motoare se utilizeaza, astfel, arborii semisimetrici (fig.12.9 si 12.10). Arborii
semisimetrici pot fi considerati ca fiind alcatuiti din doua jumatati identice, fiecare dintre
acestea constituind imaginea in oglinda a celeilalte, rotita cu 180°;

Fig.12.9
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Fig.12.10
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c) la motoarele cu numar impar de cilindri (in 4 sau 2 timpi), manivelele sunt uniform
distribuite in jurul axei de rotatie a arborelui cotit. Si in acest caz poate fi realizatd o
simetrie a arborelui prin dispunerea simetrica a manivelelor situate la egala distanta fata
de manivela mediana (fig.12.11 si 12.12).
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Fig.12.12

n cazul motoarelor in V, exista doua solutii posibile:

a) daca i este divizibil cu 4, se utilizeaza un arbore cotit cu plan central de simetrie al unui
motor in linie, n patru timpi cu i/2 cilindri;

b) daca i nu este divizibil cu 4, se utilizeaz& arborele cotit al unui motor in linie, in doi timpi
cu i/2 cilindri (eventual semisimetric).

Configuratia stelei manivelelor determina si ordinea de aprindere a motorului. Astfel, pentru
motoarele Tn 2 timpi cu numar par de cilindri (motoarele cu arbori semisimetrici), pentru un sens de
rotatie al arborelui cotit, existd o singura ordine de aprindere. Spre exemplificare, pentru arborii
cotiti din figura 12.10, considerand sensul de rotatie invers trigonometric, ordinile de aprindere
sunt:

a) 1-2-4-3-1 (fig.12.10.a);

b) 1-4-2-6-3-5-1 (fig.12.10.b);

c) 1-4-6-2-8-5-3-7-1 (fig.12.10.c).

In cazul motoarelor cu numar impar de cilindri, configuratia stelei manivelelor — pentru un
anumit sens de rotatie — determina ordini de aprinedere diferite pentru motoarele in 2 sau 4 timpi.
De exemplu, considerand sensul de rotatie invers trigonometric, arborii cotiti din figura 12.12
determina urmatoarele ordini de aprindere:

a) 1-5-2-4-1 la motoarele in 2 timpi si 1-2-4-5-3-1 la motoarele in 4 timpi (fig.12.12.a);
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b) 1-5-2-4-6-3-7-1 la motoarele in 2 timpi si 1-2-6-7-5-4-3-1 la motoarele in 4 timpi
(fig.12.12.b);

c) 1-9-4-7-2-5-8-3-6-1 la motoarele in 2 timpi si 1-4-2-8-6-9-7-5-3-1 la motoarele in 4 timpi
(fig.12.12.c).

In sfarsit, la motoarele in 4 timpi cu numar par de cilindri (la arborii simetrici), pentru o
anumitd configuratie a arborelui cotit existd mai multe ordini de aprindere posibile. Spre
exemplificare, in cazul arborelui cotit simetric din figura 12.8.b, pentru sensul de rotatie invers
trigonometric, sunt posibile urmatoarele ordini de aprindere:

a) 1-2-3-6-5-4-1;

b) 1-2-4-6-5-3-1;

c) 1-5-3-6-2-4-1;

d) 1-5-4-6-2-3-1.

Existd mai multe criterii de triere a ordinilor de aprindere, si anume:

a) incarcarea minima a lagarelor arborelui cotit;

b) reducerea pericolului de rezonanté la vibratiile torsionale;

c) sporirea gradului de umplere a cilindrului;

d) reducerea trepidatiilor motorului sub actiunea momentului de rasturnare.

Cel mai important criteriu este cel de asigurare a incarcarii minime a lagarelor arborelui
cotit. In acest scop, este necesara evitarea aprinderilor succesive intre cilindrii alaturati. Astfel,
pentru arborele simetric din figura 12.8.b, este preferabila cea de-a treia ordine de aprindere: 1-5-
3-6-2-4-1. Totusi sunt situatii in care, luandu-se in considerare si celelalte criterii, se renunta la
acest criteriu fundamental.

Bratele arborelui cotit se pot confectiona in forma paralelipipedica (fig.12.13.a), dar rezulta
0 masa sporitd a lor. Utilizand aceeasi forma, pot fi insa eliminate muchiile care nu participa la
transmiterea eforturilor (fig.12.13.b si ¢). Cand se micsoreaza grosimea h a bratelor, pentru a
reduce lungimea arborelui, din considerente de rezistentd, este necesara cresterea latimii b. Se
ajunge astfel la forma eliptica (fig.12.13.d) sau, chiar, circulard (fig.12.13.e), forme care au o
actiune favorabila si asupra rezistentei la oboseala.

Fig.12.13

Racordarea fusurilor cu bratul se face prin intermediul
unui prag (fig.12.14.a), cu raze de racordare mari (fig.12.14.b)
sau cu racordare cu degajari (fig.12.14.c).

Pentru a reduce greutatea arborelui si a fortelor
centrifuge dezvoltate, fusurile pot fi gaurite. Aceasta duce la
marirea rezistentei la oboseald, cele mai eficiente fiind fusurile
cu gauri in forma de butoi. Fig.12.14

Ungerea arborelui cotit se realizeaza cu ulei sub presiune.

Lagarele sunt alimentate cu ulei cu ajutorul unor canale practicate in arbore. In cazul fusurilor
gaurite, se utilizeazd conducte de conducere a uleiului (fig.12.15.a). Atunci cand se utilizeaza
canale obisnuite, este necesard etansarea fusurilor cu capace insurubate (fig.12.15.b) sau cu
capace fixate cu tiranti (fig.12.15.c).
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Contragreutatile care pot fi montate pe bratele arborelui cotit micsoreaza fortele de inertie
ale maselor cu miscare de rotatie, inséd agraveaza vibratiile de rasucire ale arborelui. De aceea, n
mod obisnuit, contragreutétile echilibreaza doar 40...50% din fortele de inertie de rotatie.

3. SOLICITARILE SI DIMENSIUNILE ARBORELUI COTIT

Dintre toate piesele motorului, arborele cotit suportd cele mai mari si mai variate solicitari.
Sub actiunea fortelor de presiune a gazelor si a celor de inertie, in elementele arborelui cotit apar
solicitdri de Tntindere, compresiune, incovoiere si rasucire. Astfel, fusurile palier sunt solicitate
la rasucire (fig.12.16.a), in timp ce fusurile maneton sunt solicitate atat la rasucire (fig.12.16.b), cat
si la incovoiere. Cea de-a doua solicitare se manifesta atat in plan transversal (fig.12.16.c), cat si
n planul cotului (fig.12.16.d).

N N\

Fig.12.16
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In ceea ce priveste bratele arborelui cotit, acestea sunt solicitate la comprimare
(fig.12.17.a) sau intindere (fig.12.17.b), la rasucire (fig.12.17.c) si la incovoierile produse in planul
cotului (fig.12.17.d) si, respectiv, in planul bratului (fig.12.17.e).

Solicitarile de incovoiere si rasucire compromit coaxialitatea fusurilor, ducand la uzura
rapida a lagéarelor si la pericolul ruperii cotului. Fortele variabile care actioneaza asupra arborelui
cotit produc fenomenul de oboseala, periculos ihdeosebi la trecerea de la brat la fus. Solicitarea la
vibratii torsionale este, de asemenea, periculoasa, putand produce uzuri suplimentare ale
fusurilor si cuzinetilor si chiar ruperea arborelui cotit. Aceste vibratii produc defectiuni si n
functionarea unor sisteme auxiliare (transmisia, distributia etc.).

Fusurile arborelui cotit sunt supuse frecarii i uzurii. Ele trebuie sa aiba o duritate ridicata si
sa reziste la uzura abraziva. Durata de serviciu a arborilor cotiti trebuie sa fie comparabila cu cea a
pistoanelor. Nivelul ridicat al solicitarilor arborelui cotit impune confectionarea sa cu o rezistenta
mecanicd superioard, care se obtine prin utilizarea unui material de calitate si, mai ales, prin
sporirea rigiditatii constructiei. De asemenea, arborele cotit trebuie sd aibd o masa redusd, o
tehnologie cat mai simpla si o sigurantd mare in functionare.

Prin alegerea adecvatd a formei arborelui cotit, se micsoreaza sensibil eforturile unitare
reale o din cotul arborelui. Intre efortul unitar ¢’, determinat strict pe baza ariei sectiunilor de calcul
si efortul unitar real g, se stabileste dependenta

o=cg b, (12.3)
unde cr este un factor de forma care se stabileste cu relatia
cp =13[¢&, L&y, (&g (€. (12.4)
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Fig.12.18

Coeficientii ¢, cn, Cs Si C, se determind in functie de marimile adimensionale care
caracterizeaza forma elementelor unui cot (fig.12.18). Se remarcé faptul c& existd doua modalitéti
de a evalua influenta formei, atunci cand se compara eforturile unitare din cotul arborelui:

- se amplifica rezistenta la rupere si se compara eforturile calculate cu noua valoare;
- se reduc eforturile calculate prin intermediul coeficientilor de corectie si se compara
cu rezistenta la rupere a epruvetei.

In continuare, va fi utilizatd cea de-a doua metod4, fiind disponibile mai multe date privind
coeficientii de corectie si coeficientii de siguranta.

Arborele cotit se dimensioneazd pe baza datelor constructive, principalele relatii de
dimensionare fiind prezentate in tabelul 12.2, cu notatiile din figura 12.19.
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Tabelul 12.2
Dimensiunea Simbol ————-&.5-url_ _____M.ac.-un
in linie inV in linie inV
Lungimea cotului
(deschiderea dintre I (1,1..1,25)D | (1...1,25)D (1,1...1,8)D@ (1,2...1,8)
reazeme)
Diametrul fusului palier dp (0,6...0,7)D (0,7...0,8) | (0,7...0,75)D
Lungimea fusului palier:
- paliere intermediare Ip (0,5...0,6)dr | (0,4...0,6)dr |(0,45...0,7)dr| (0,4...0,7)dp
- paliere extreme (0,74...0,84)dy| (0,7...0,88)[dr |(0,7...0,85)dr | (0,65...0,86)dp
Diametrul interior al
fusului palier dp;i (0,6...0,8)dp (0,4...0,75)[dp
Diametrul fusului maneton dv ](0,55...0,68)D| (0,55...0,65)D |(0,56...0,72)[D| (0,6...0,72)D
Lungimea fusului maneton Iv 1(0,45...0,62)dy| (0,8...1)[dy (0,5...0,6)[dy | (0,55...0,65)dy
Diametrul interior al
fusului maneton dui (0,6...0,8)[dy (0,4...0,75)[dy
Grosimea bratului h (0,15...0,35)dy, (0,2...0,35)[dy
Latimea bratului b (1,7...1,9)dy, (1,5...2)dy
Raza de racordare (nu
mai mica de 1,5...3mm) p (0,06...0,1)[dy, | (0,06...0,08)[dy, | (0,07...0,1)dy | (0,07...0,09)dy

4. CALCULUL ARBORELUI COTIT

Calculul arborelui cotit are un caracter de verificare. Fusurile fiind supuse frecérii si uzarii,
se verificd la presiune specificd si la incélzire; cotul este supus la incovoiere si la torsiune, iar
verificarea la vibratii torsionale urmareste determinarea turatiilor critice si a eforturilor unitare care

apar la rezonanta.
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4.1. Verificarea fusurilor la presiune specifica si la incalzire

Pentru a preveni expulzarea peliculei de ulei dintre fusuri si cuzineti, presiunea maxima pe
fus nu trebuie s& depéaseasca:
a) 40...80 daN/cm?, la fusurile maneton ale m.a.s.-urilor;
b) 70...150 daN/cm?, la fusurile maneton ale m.a.c.-urilor;
c) 20...75 daN/cm?, la fusurile palier ale m.a.s.-urilor;
d) 45...150 daN/cm?, la fusurile palier ale m.a.c.-urilor.
In cazul motoarelor diesel navale, de mari dimensiuni si puteri, valoarea maxim admisibila
poate ajunge la 250 daN/cm?, pentru ambele categorii de fusuri.
Aceasta presiune se calculeaza cu ajutorul relatiilor:
- pentru fusul maneton:

R
M ey = — T [daN/cm?]; (12.5)
dy Oym

- pentru fusul palier:

R

= _PmaX 14aN/cm?, (12.6)
dp Op

relatii in care Ry xS Rpmax reprezinta fortele rezultante maxime care actioneaza asupra fusului

PP max

maneton si, respectiv, asupra fusului palier. Cele doua valori se determina din diagramele polare
sau carteziane ale fortelor care actioneaza in lagarul considerat.
Datoritd caldurii produse prin frecare, se poate produce arderea sau reducerea viscozitatii
uleiului de ungere. De aceea, trebuie limitata si presiunea specificd medie la:
a) 30...75 daN/cm?, la fusurile maneton ale m.a.s.-urilor;
b) 30...100 daN/cm?, la fusurile maneton ale m.a.c.-urilor;
c) 20...35 daN/cm?, la fusurile palier ale m.a.s.-urilor;
d) 20...75 daN/cm?, la fusurile palier ale m.a.c.-urilor.
Aceasta presiune se determind in functie de valorile medii ale fortelor rezultante care

actioneaza asupra fusurilor Ry, si Rp , utilizandu-se relatjile:
- pentru fusul maneton:

W:dR—M [daN/cm?); (12.7)
M Hm
- pentru fusul palier:
Pp = 5 RE [daN/cm?]. (12.8)
pUp

Verificarea fusului la incalzire se efectueaza initial pe baza unui calcul simplificat. Daca F;
[daN/cm?] este forta de frecare dintre cuzinet si fus, raportatd la unitatea de suprafatd, p —

presiunea specificd medie (definitd de relatiile 12.7 sau 12.8), f — coeficientul frecérii de alunecare
si w [m/s] — viteza relativa dintre fus si cuzinet (viteza periferica a fusului), atunci, evident, produsul
FfW [daNh/cm?S] reprezinta lucrul mecanic dezvoltat prin frecare intr-o secundé, pe unitatea de
suprafatd a fusului. Prin urmare:

Fe W=fpW, (12.9)

produsul (EEN) reprezentand coeficientul de uzurd, parametru ce a constituit in trecut criteriul
de baza al verificarii la Tncélzire a fusului. El presupune ca f este independent de viteza. Aceasta
simplificare este depasitd, o dependenta mai realista fiind

f O/ p)°5, (12.10)
ceea ce conduce la relatia
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VAR (12.11)

Se admite drept coeficient de uzurd sau incélzire a lagarului factorul (VEWS ), definit de
relatiile:

Fow =ct (pPwis =

- pentru fusul maneton:

K =+ Pm By =\/EM EE&d_Mg : (12.12)

- pentru fusul palier:

pp IV =.[pp [Eripng | (12.13)
60
relatii in care P se introduce n daN/cm? si d in m.
In relatia (12.12), & reprezintd un coeficient de ;T
corectie care ia in consideratie oscilatia bielei, datorita \
céreia viteza perifericd se amplificd. Coeficientul & %98 \
depinde de raportul A4, valorile sale fiind indicate in \
nomograma din figura 12.20. 107
Valorile admisibile ale coeficientului de uzura \
sunt situate Tn domeniul: oy Y
a) Kya=Kp,=30...150, pentru motoarele lente; ' \
b) Kma=Kpa=150...250, pentru motoarele rapide. N
Verificarea la incélzire pe aceasta cale are un 1405 : \\
caracter elementar, deoarece nu ia in consideratie o N
serie de factori caracteristici regimului hidrodinamic de ;. \\
ungere. Informatii mai sigure si mai precise se obtin prin ~N
calculul de verificare al lagarului pe baza teoriei
hidrodinamice. 5 3 2 B
Fig.12.20

4.2. Verificarea la oboseala a componentelor arborelui cotit

4.2.1. Ipoteze de calcul

Arborele cotit reprezintd o grinda simplu rezemata, static nedeterminata. Dificultatile de
calcul impun, si in acest caz, adoptarea schemei simplificate de incércare si deformare utilizata 1 |n
cazul lagéarelor palier (v. tema 5). Conform acestei
scheme, arborele cotit reprezinté o grinda discontinua,
alcatuitd dintr-un numdar de parti egal cu numarul
coturilor. Se calculeazd fiecare cot izolat, in
urmétoarele ipoteze simplificatoare:

a) fiecare cot reprezintd o grinda simplu
rezematd pe doud reazeme (situate la
mijlocul fusurilor palier);

b) reazemele sunt rigide si coaxiale;

c) momentele incovoietoare in reazeme
se neglijeazd (ipotezd justificatd de
lungimea reduséa a reazemelor);

d) In reazemul din stanga cotului
considerat (cotul j), actioneazd un

moment de rasucire M js numit moment Fig.12.21
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de intrare (fig.12.21); acesta reprezintd suma momentelor de rasucire ale coturilor
care preced cotul considerat (coturile dintre partea frontalda a arborelui si cotul
considerat);

e) In reazemul din dreapta cotului considerat actioneaza un moment de rasucire M d,

numit moment de iesire; el reprezintd suma dintre momentul de intrare Mjs Si

momentul de réasucire (R-T;) al cotului considerat.
Ipotezele d) si e) fac ca efectele exercitate de catre cilindrii anteriori, care se transmit la
utilizare prin cotul considerat, sa fie luate Tn consideratie, ceea ce apropie cotul izolat de cel real.

4.2.2. Calculul fusului palier

Fusul palier este solicitat la rasucire (fig.12.16.a) de un ciclu asimetric. Fusurile palier
dinspre partea frontald a arborelui sunt solicitate de momente de rasucire medii, mai mici decéat
cele care actioneaza in fusurile dinspre partea posterioarad si, mai ales, in fusul final, deoarece
arborele cotit insumeazd momentele medii produse de fiecare cilindru. Prin urmare, calculul la
solicitarea variabila trebuie dezvoltat pentru fiecare fus palier in parte, ceea ce implicad problema
insumarii momentelor de rasucire. Momentele de intrare (M°) si de iesire (M?), pentru fiecare cot,
sunt

k=j-1

M} =RO ZTk [Nm]; (12.14)
k=1

M% =M$ +RIT; [Nm], (12.15)

unde j este numarul de ordine al cotului considerat, numerotarea efectuandu-se de la partea
frontald spre volant, iar T; — valoarea instantanee a fortei tangentiale a cotului j, determinata in
cadrul calculului dinamic.

Calculele se organizeaza intr-un tabel (tab.12.3), care permite urmarirea variatiilor
momentelor My, My, ... , Miig, Tn functie de unghiul a, in vederea extragerii valorilor maxima si
minima. Fiecare coloana se obtine din precedenta, la care se adaugd momentul produs de forta
tangentiald. La insumare, se tine seama de ordinea de aprindere, deci de decalajele fortelor T;
dintre cilindri. Reazemul final (i+1) va fi solicitat chiar de momentul motor rezultant M,,;, determinat
in cadrul calculului dinamic.

Tabelul 12.3

[PRAC] M;=T1-R Mi=M,;+T.R Mn=My+T3R Mi:1=Mi+TiR

10
20

1800

Prin urmare, valorile extreme ale eforturilor unitare de rasucire sunt precizate de relatiile:

M
Tprax =~ [daN/em?; (12.16)
Wop
M .
TP min = Wm: [daN/cm?, (12.17)
p

unde Mpax Si Mpin se obtin din tabelul de variatie a momentului de résucire, iar Wpe reprezinta
modulul de rezistenta polar al sectiunii transversale a fusului palier:
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a) pentru fusurile pline:

Wgp =15 [cm?]; (12.18)
b) pentru fusurile inelare:
mdp -dp ,
oP =B% [cm?]. (12.18)
P

Cu ajutorul acestor valori, se determind amplitudinea tp, Si valoarea medie Tp, ale
eforturilor unitare:

T = w [daN/cm?]; (12.19)
+7,
7, = M [daN/cm?]; (12.20)
Rrezulta astfel coeficientul de siguranta
P =5 T . (12.21)
—p, + [t
V@T Pv LIJT Pm
Dezvoltarea calculelor se realizeaza pe baza relatiilor:
By / € 0255

=0y -14)/ 15 =008..010;
1 0(050...0,65) 5 4; (12.22)
o 0(17..20)F_4;

Fo 0(0,45...0,55) o, .

Coeficientul y variaza in limitele y = 1,10...1,28, la fusurile din OLA, ecruisate cu jet de alice
sau y = 1,10...1,40, la fusurile calite prin CIF. La randul ei, rezistenta 14 variaza in limitele 14 =
= 1809...2300 daN/cm?, la OLC de calitate pentru arbori cotiti sau 1_; = 2800....3200 daN/cm?, la
OLA. In figurile 7.33 si 7.34 sunt prezentate valori suplimentare pentru coeficientul de concentrare

Bk. si pentru factorul dimensional €.

Valoarea minim admisibila a coeficientului de sigurantd la obosealad este situatad in jurul
valorilor: cpy = 3...4 la m.a.s.-uri, cpa=4...5 la m.a.c.-uri cu admisie naturala si cp,=2...3 lam.a.c.-
uri supraalimentate.

TR

B | Pz}, 557
! | i

| % I (S T S S i

20 20 — a95 \\
/'-_ H i
18 -~ i8 \
| 7 1 090 i
|
L6 18 JI 085 \\
' T a N
44 7 N ) T__ 0,80 Ny
1 | _\'L\
2 — 16
_ o7sHH—— ™
\.‘
o 20 30 40 s0—= "'J | 7|t;» BG 90 00— :
d [mm] G floNfmm®] 070 5 7 0 W % Wy,

Fig.12.22 Fig.12.23
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4.2.3. Calculul fusului maneton

Fusul maneton este supus la ncovoiere (fig.12.16.b si c) si la torsiune (fig.12.16.d). Se
dezvoltd calculul pentru un cot care se sprijind pe doud reazeme si este incarcat cu forte
concentrate cunoscute (fig.12.21). Atunci cand numarul fusurilor de reazem este mai mic decéat
numarul coturilor (motoare fara unele paliere intermediare — fig.12.24.a sau motoare in V, cu biele
alaturate — fig.12.24.b), schemele de calcul se construiesc adecvat.

Fig.12.24

Reactiunile din reazeme se determind din ecuatiile de echilibru ale fortelor si momentelor.
Este convenabil s se descompuna fortele care solicitd cotul dupd doud directii: una situata in
planul cotului — normala pe fusul maneton — si cealaltd tangentiala la fusul maneton. Forta T;, dupa
directia tangentiald la cotul j, este chiar forta tangentiala T, determinatd Tn cadrul calculului

dinamic: _
T =T=F PO *H) (12.23)

cosf3

Forta Z;, normalé la maneton, este suma dintre componenta radiala Zg; a fortei longitudinale
B, forta centrifugd Fi,m a masei bielei aferentd manetonului si forta centrifugd Fi,; a fusului
maneton:

DEOSC( +
Zj=Zgj +Fipm *Fimj =F C(Osﬁ B)—(mbm + My, ) (Rw?. (12.24)

Reactiunile din reazemul stang (TjS Si st) sunt precizate de relatiile:
TP =055; (12.25)

Z?ZO,SEZJ' +Fibr2j—1_F (12.26)

Icgpj-1

in care Fy, j_1§i F sunt fortele centrifuge ala bratului si, respectiv, contragreutétii de

6921
echilibrare. Evident, T{® si Z] sunt variabile cu unghiul .
Incovoierea in planul cotului (fig.12.16.d) este determinatd de momentul

My :%EE[Z?*'Q:ibrzj—l_chzj_lﬁEﬁ—|p)E, (12.27)

iar Tncovoierea in planul transversal (fig.12.16.c) de momentul:

_1 s_1
My =2 O0TF =2 00T;. (12.28)
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Momentul rezultant Mg este suma vectoriala

(M2 +Mq). Intrucat M reprezintd o functie de a, el este un
vector rotitor, de marime variabil&; odatd cu el, se roteste si
fusul maneton, astfel incéat calculele se complica. Se obtine o
simplificare daca se alege un ciclu conventional de solicitare,
si anume un ciclu simetric determinat astfel: se calculeaza

Mg={M3 +M%Z (12.29)

pentru diferite unghiuri a si se obtine valoarea Mgnmax. Ciclul de
solicitare va fi atunci determinat de valoarea maxima M i

0 max §I

de cea minima M =-M

omin omax *
In cazul fusurilor maneton cu orificii pentru ungere
(cazul general, de altfel), calculul se simplificd, deoarece
solicitarea la extremitatea orificiului, Tn planul care contine axa
lui este maxima, din cauza concentrarii de tensiuni. In cazul ge- Fig.12.25
neral, axa orificiului este decalata fatad de planul cotului cu un-

—0 —0
ghiul ¢ (fig.12.25). Componentele vectorilor moment MT si Mz dupé@ axa n-n, normala la axa
orificiului 0-0 se Insumeaza algebric si se obtine momentul rezultant

MJ=M3% +MP =Mz [Bos¢ - Mt [End. (12.30)
Este convenabil, si in acest caz, s& se organizeze calculele intr-o tabeld (tab.7.19), care permite
extragerea valorilor M8z $i M Oin -

Tabelul 12.4

(0 . . .
FRAC] Zi | Z} | Mz | MZ=Mzeosp | Tj | M7 | MP=-MWySip | M

0
10
20

1800

Momentul de torsiune al manetonului este determinat de momentul de intrare Mf si de
momentul dat de reactiunea din stanga cotului:
— S S _ S
M:=M7+RO}7=M7+RO; /2 [Nm]. (12.31)
Tabela 12.5 permite organizarea calculelor: momentul Mf‘ se citeste din tabela 12.3
(calculul fusului palier), iar momentul RLT; se obtine din calculul dinamic al motorului. Din ultima

coloana se extrag valorile M max Si Mmin. Valorile extreme ale eforturilor unitare de incovoiere se
calculeaza cu relatiile:

Gmax ; (12 32)
WM ' .
mi W ’ .

unde Wy, este modulul de rezistenta la incovoiere:
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3 0O - H4C
Wiy 0w E C, (12.34)
2 [ Hdm E
Tabelul 12.5
o s 1 _
[°RAC] Mj B [RT,; M
0
10
20
1800
Coeficientul de sigurantd se determina cu relatia
o =5 91 , (12.35)
yé?s |])-V + LIJO |]:)-I’Tl

in care By 01,9...2; £,=0,7...0,8; Y, 10,1 iar o, Si 0, Se calculeaza cu relatiile (9.11) si (9.12) din
tema 9 (,Calculul si constructia boltului”). Valorile uzuale ale coeficientului y sunt aceleasi cu cele
de la 84.2.2. Valori suplimentare pentru By, €, Si Y, sunt indicate in figurile 12.26, precum si in
tabelul 12.6.

Tabelul 12.6
- Rezistenta la rupere [daN/mm?]
CozfeEmiL] 35.55 | 52..75 | 70..100 | 100...120 | 120...140
W, 0 0,05 0,1 0,2 0,25
W, 0 0 0,05 0,1 0,15
ﬁkI \\ | I T | [ &‘;EZT\
ﬂTI‘é tnd
2 4 AL, | ; | B, o Or 8 4
L 3 ISR 5 N N
LIS AT, \‘
22 | X ~T= o
2 06 63\\ \___ rfo"
N
20 1IN 04 -
\
i
o 08 02 O/ 020 0247 02— 56 120 760 200 240
¢ 004 008 Oz 0/ O , da/d Q ¥ dM[mmj
a b
Fig.12.26

La randul lor, valorile extreme ale eforturilor unitare de torsiune rezulta din relatiile:

Tmax =

Tmax

[daN/cm?];

pM

(12.36)
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— M Tmin 2
Tmin = W [daN/cm?]. (12.37)
pM

In cazul in care orificiul interior din fusul maneton se executd excentric, modulul de
rezistenta polar al fusului maneton se corecteaza cu coeficientul p:

3 O 4C
Pl [ﬂ—PpMiEEmmﬁ. (12.38)

1? ' Hdw E

Wpm =H

In figura 12.27 este prezentatd o nomogrami de p
alegere a valorii coeficientului de corectie p, in functie de T
raportul diametrelor fusului & = dyvi/dyu Si de excentricitatea @ meg]
relativd € = 2e/(dy —dp;). e fiind excentricitatea absolutd a
orificiului interior al fusului maneton.

Coeficientul de siguranta la torsiune este precizat de

oD
[ 1]
i
n .
W) / =1
Fq\“

relatia ) \\
T4 06 d
=g , (12.39) \ \
kt
— Oyt On \ \
[, . \
valorile coeficientilor By, €. si Y. fiind indicate in tabelul 12.6 \\‘
si Tn figura 12.26; la randul sdu, coeficientul y are valorile \Y\
indicate in 84.2.2. O e e
Prin urmare, coeficientul global de sigurantd al ' ' ' J
fusului maneton se determiné cu expresia Fig.12.27
cg [E
oy =——"_, (12.40)
c2 +c?

avand valorile minim admisibile cy, = 2,5...3,0 la m.a.s.-uri si, respectiv, cya = 3,0...3,5 la m.a.c.-
uri.

4.2.4. Calculul bratului

Bratul arborelui cotit este solicitat la incovoiere, intindere (fig.12.17.b), compresiune
(fig.12.17.a) si rasucire (fig.12.17.c). La randul ei, incovoierea se produce in doua planuri: in planul
cotului (fig.12.17.d) si in planul normal pe planul cotului (fig.12.17.e). Drept sectiune de calcul se
alege sectiunea transversala tangenta la fusul palier (sectiunea ABCD din fig.12.28), deoarece in
punctul x apar, practic, eforturile unitare cele mai mari.

Momentul de incovoiere Tn planul cotului este precizat de relatia

Z° dp

Mip = [Nm], (12.41)

n care variatia reactiunii Z° in functie de unghiul de rotatie a se citeste din tabela 12.4 (84.2.2).
Momentul de incovoiere Tn planul bratului se determina cu relatia

TSOp
2

Mi, =M S + [INm]. (12.42)

Deoarece eforturile unitare variaza liniar pe sectiune, cele produse de momentul M;, sunt

nule in punctul x, situat pe axa neutrd o-o (fig.12.28.a); prin urmare, solicitarea de incovoiere n
planul bratului este neinteresantd. Solicitarea de incovoiere in planul cotului da eforturi unitare
maxime in punctul x (fig.12.28.b); la acestea, se adaugad eforturile normale de intindere sau
compresiune produse de forta Z° (fig.12.28.c). Momentul de rasucire care produce tensiuni
tangentiale in sectiunea ABCD este precizat de relatia

TS Op
MTb: =

T Op
; —TZ—-[Nnﬂ. (12.43)
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Planul_
cofulus

Fig.12.28

Distributia eforturilor unitare tangentiale face ca valoarea maxima sa se realizeze chiar Tn
punctul x (fig.12.28.d). Suma eforturilor unitare normale de fincovoiere si de compresiune
(intindere) este precizata de relatia

_ My, Z° 2
0 =——+— [daN/cm?], (12.44)
W A
in care modulul de rezistentd W, si aria sectiunii transversale A, se calculeaza cu relatiile:
2
W, = bth [cm?]; (12.45)
A, =bTh [cm?]. (12.46)
Relatiile
Omax = Zmax +—FE [daN/cm?] (12.47)
h? bhp
Si
_os 4PBp 1F 2
Omim = Zmin +—L [daN/cm?] (12.48)
h? bhi

precizeaza eforturile unitare maxime si minime, coeficientul de siguranté la incovoiere fiind dat de
relatia (12.35):
01

C =
< Bko

V&g

6y +Ps*0n
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Efortul unitar de torsiune in punctul x este precizat de relatia

M M
1=—1 =—sz [daN/cm?], (12.49)
Wg  Kbh
unde K este coeficientul lui Saint-Venant, ale carui valori sunt precizate in figura 12.29.
Relatiile K T
IpT -
Trrax =% [daN/cm?]  (12.50) war
Wqg 028 =
Si
[oT 0,26
Trin =10 [daN/ecm?]  (12.51) d
AWy 0,24 ,"‘
precizeaza eforturile unitare maxim i oo ,/’
minim, pe baza cérora se determina ' 4
coeficientul de siguranté la torsiune cu g2 L a e
ajutorul relatiei (12.39): 1 . 8 4 e b/h
o= ! . Fig.12.29
ke E."-V + LIJT IjI’T]

T
Parametrii care intervin Tn calculul coeficientilor de siguranta c, Si ¢; (relatiile 12.35 si 12.39)
au valorile indicate in cadrul paragrafului anterior (84.2.3). Si in cazul bratului, se calculeaza
coeficientul global de siguranta
Cg L&
Cph =——=, 12.52
b B ( )

CO + CT
valorile sale minim admisibile fiind cp, = 2,0...3,0 la m.a.s.-uri Si, respectiv, ¢,y = 3,0...3,5la m.a.c.-
uri.
Una dintre problemele complexe ale calculului bratului la obosealad o constituie evaluarea
mai realistd a coeficientilor de concentrare By, Si Bx. Date mai vechi indica pentru brate valori ale
celor doi coeficienti in functie de raza de racordare (fig.12.30.a) si de latimea bratului (fig.12.30.b).

%—l Pz ]
\ o | B | I
\‘ .P}I = 0,01
4 25 N
-y/dﬁco,os
= \
3 \C 20 =~ IN
‘\
p/el%0,05 \
2 45
R
— p/d=0,40
TR A
: 5 w1 ;
0 of G2 63 04 45 ﬁ/"f 0 07 68 a9 40 ﬂ—_'-dp/b
a b
Fig.12.30

Cercetarile ulterioare au evidentiat influenta unor factori suplimentari precum efectul de
suprapunere a fusurilor, diametrul interior al fusului, excentricitatea orificiilor interioare. Astfel,
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coeficientul By, este considerat a fi egal cu un coeficient de concentrare (Bk0)ref , stabilit pentru un

cot de referintd, valoarea sa fiind corectata cu un sir de coeficienti care tin seama, fiecare n parte,
de influenta unor anumiti factori:

Byo = (Bkc)ref [(Bc)b [(Bo)dMi [(Bc)e EﬂBc)s [(Bc)a- (12.53)

(3¢

B )ret Y (ﬁ,r)br.af "

26— 10 e
N T 7 T —
22 b/dp
20
—
"‘312 0l6 020 024 028 G32 dei
2 0 2 028 G
/
{,

(pode |y PN/ rAp . ! 7
2 e L e
1,00 L aa O /olpy

] d“:'/dM=0’!‘0 C
R AN SN S Y
AR N N £ 550-‘% m.-)
09 \\,\\*o,’sg"/ FST ] Lo g
- 0;70 '-_-...,_:i | 1
0.9% \..\""--0.?5-/ 10 NS h::‘dh’_o‘gg_
0801 N
092 1 a9 N
0 002 004 0.06 008 08 027N\, \
d . \‘ \
07 \
LA
(e} : s ass
v 05
o, -02 -0f 0 o7 02 063 5.—@;
~~ f
bid 1o L2 W W6 48 "f_:/_d;—
e
8" (P)
FT /55.5 3?)51
’ M
3 \ 45 5 \\
2 \\ g 140 /,J )
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| # 1,00
0 ey, 00 E; —» 0 02 0k 06 08 >
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i

Fig.12.31
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Coeficientul de concentrare (Bkd)ref este stabilit pentru un cot de referintd avand b/ds=1,6

si dw/dw=0, avand valorile indicate in nomograma din figura 12.31.a. Coeficientii de corectie care
tin seama de latimea bratului (Bc)b, de diametrul interior al orificiului din fusul maneton ( U)dMi Si
de excentricitatea e a orificului din fusul maneton 0)eau valorile indicate in nomogramele din
figura 12.31.b, ¢ si d. La randul sau, coeficientul care tine seama de suprapunerea s a fusurilor se

determina cu relatia
(Bo)s =1- o)y o~ B s (12.54)

unde (Ec)b este un coeficient de corectie care tine seama de variatia raportului b/d,, iar ([3'0)3 este

un coeficient de corectie pentru cotul de referinta avand b/d,=1,6. Valorile lor sunt indicate in figura
12.31. e si f. In sfarsit, coeficientul de corectie ( 0)5, care tine seama de distanta o (v. fig.12.19),

se determind astfel: pentru raportul s/d, dat, se citeste din figura 12.31.b valoarea optima a
raportului 8/p, din care se calculeaza &. Dacd d/p > 8/p, coeficientul (B;)sse determina din figura

12.31.g; in caz contrar, se utilizeaza fig.12.31.i.

{Bis)
[ W T (B2} -y
2.2 \ o 5\ ¥30) ¥ o,y gl 16
o \
2,0 {—— Al ] 15
\\ ‘\ Q
8 N\ ‘\\ | J 44
:\\\ f?j_,&& i
L6 ?‘S@;‘y\qo e i3 \\\
."‘b.h [ — \ o
il S 42 ~—
i Wi i 76
e L & Tha "3 b/dp
a b
(Be)t 12
Sl % (e o m
i LS 0,9 I ) -
- (Ba)s(Be)y=45
+ oa
046 020 O 3 ;
6 020 02 028 agh/dp 0 008 Gi6 02—
c d
(/bﬂ}et }-3‘»' z{éz&hfm@
1,00 Y-l o [ ==
i - a4 | W
096 \\\:‘:“"‘*
\\ \\\
092 \\ AN
N ‘\
N
088 ~5
Oeb._/
i 002 o4

Fig.12.32
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La randul sau, coeficientul de concentrare By, se exprima la fel ca Bx, sub forma unui

produs de coeficient;:
Bre = (Bic Jres B ) B )y, B ) LB e (12.55)

unde: ([3|q)Iref este coeficientul de concentrare in punctul de racordare, pentru arbore radial
simetric, cu D/d=2 (fig.12.32.a); (Br)b— coeficientul care tine seama de latimea bratului
(fig.12.32.h); (Br)h— coeficientul de corectie care tine seama de grosimea bratului (fig.12.32.c);

(B;)s— coeficientul de corectie care tine seama de suprapunerea fusurilor (fig.12.32.d) si (B;),—

coeficientul de corectie care tine seama de excentricitatea e a orificiului din fusul maneton
(fig.12.32.e).

5. MATERIALELE $I TEHNOLOGIILE DE FABRICATIE

Materialul de fabricatie a arborelui cotit depinde de procedeul de fabricatie si de
dimensiunile arborelui. Arborele cotit se confectioneaza prin forjare sau prin turnare. Arborii
confectionati prin forjare se realizeaza din otel, iar cei turnati, din otel sau fonta.

Turnarea este un procedeu mai nou, prezentand urmatoarele avantaje:

a) reducerea consumului de material;

b) realizarea usoara a formei tubulare;

c) realizarea usoard a formelor optime impuse de necesitétile de echilibrare si de
solicitarea la oboseala.

Otelurile folosite sunt: OLC 45, OLC 60, precum si otelurile aliate cu Cr, Ni, Mo, V. Fonta
poseda calitati mai bune de turnare decét otelul. Ea are o rezistentd mai micé la ihcovoiere, dar
are calitati antifrictiune superioare. Totodata, ea suporté presiuni specifice mai mari Si amortizeaza
mai bine vibratiile torsionale. Se utilizeaza fontd maodificatd, fontd maleabila perlitica si fonta aliata
cu Cr, Ni, Mo, Cu.

Calitatile arborelui cotit sunt Tmbunatétite considerabil prin tratamente termice,
termochimice sau prin prelucrari mecanice superficiale. Duritatea fusurilor creste considerabil prin
célire, nitrurare sau ecruisare.
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INFORMATII SUPLIMENTARE"

[.1. VERIFICAREA ARBORELUI COTIT LA VIBRATII TORSIONALE. DETERMINAREA
CARACTERISTICILOR DINAMICE ALE ARBORELUI ECHIVALENT

[.1.1. Generalitati

Vibratiile torsionale care se manifesta in liniile de arbori ale instalatiilor actionate de m.a.i.
pot deveni adesea periculoase si multe din ruperile de arbori se datoreaza solicitarilor suplimentare
exagerate, produse de vibratiile torsionale.

Aceastd situatie impune cunoasterea cat mai exactd a comportarii dinamice a sistemului
oscilant format de motor si masina antrenatd, sub aspectul vibratiilor liniare si fortate, precum si
cunoasterea structurii armonice a momentelor excitante si a modului in care acestea actioneaza
asupra sistemului oscilant. Studiul vibratiilor torsionale urmareste stabilirea metodelor de
determinare a turatiilor critice, a posibilitatilor de modificare a pulsatiilor proprii in vederea evitarii
unor rezonante periculoase, precum si a conditiilor in care este necesar ca motorul sa fie echipat
cu dispozitive mecanice speciale, destinate amortizarii vibratiilor torsionale.

Concluzionand, calculul vibratiilor torsionale cuprinde urméatoarele etape distincte:

a) determinarea arborelui echivalent;

b) calculul frecventei proprii a vibratiilor libere;

¢) analiza armonica a excitatiei;

d) determinarea amplitudinii momentului de torsiune la rezonanta.

[.1.2. Arborele echivalent

Arborele cotit este un sistem complicat si, de aceea, el este Tnlocuit cu un sistem oscilant
echivalent, numit arbore echivalent. Se admite ca arborele echivalent este identic din punct de
vedere dinamic cu cel real, daca:

a) rigiditatile celor doi arbori sunt egale;
b) momentele de inertie mecanice ale maselor in my ma ms my
miscare de rotatie sunt egale. m B T ™~

Aceste douad conditi sunt determinate de natura
fenomenului de oscilatie, care consté in transformarea periodica
a energiei de oscilatie in energie cineticd si invers. Ca urmare,
prima conditie asigurd egalitatea energiilor de deformatii, iar a =} 4+ -1+ —t+ -+ <
doua egalitatea energiilor cinetice ale celor doua sisteme.

Arborele echivalent este imaginat, in forma sa cea mai
simpld, in figura 1.1: un arbore drept, fard masa, de diametru ' LJ
constant d. (eventual gol la interior), Thcarcat cu un numar de
discuri (volanti) de masa m si moment de inertie mecanic J, s V2 s Ji
portiunile de arbore dintre discuri avand rigiditatile k. Fig.l.1

! Elementele prezentate Tn urmétoarele pagini au un caracter informativ, pentru completarea cunostintelor referitoare la
calculul arborelui cotit.
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Deformatia unghiulard de rasucire ¢ este !
proportionald cu momentul de torsiune M; si cu - -
lungimea | a arborelui (fig.l.2) si invers propor- .
tionald cu modulul de elasticitate transversala G

si cu momentul polar de inertie I,: .@ B, S ——— === _ﬂj}ﬁ
Ml ' :
¢ =—L 110° [rad], (.1) Mt | AN M
Gl D
cu M, in N, | in mm, G in MPa si I, Tn mm?®. Fig.l.2

Constanta elastica de rasucire a arbore-
lui k reprezintd momentul mecanic necesar pentru a produce o deformatie unghiulard egald cu
unitatea, deci:
M _Cp g4-s [Nm]. (1.2)
¢ I
Deformatia torsionald a unui cot de arbore cotit, solicitat de momentul de momentul de
torsiune M (fig.1.3), poate fi determinata analitic daca se admit urmatoarele ipoteze simplificatoare:

a) lagarele palier nu se opun deplaséarilor laterale ale fusurilor paliere, datorate
deformatiilor torsionale ale fusurilor maneton si incovoierii bratelor;

b) modificarea de sectiune la trecerea de la fusuri la brate nu produce variatii ale
elasticitatii fusului sau bratului considerat;

c) deformatia de incovoiere a bratului se produce in portiunea dintre cele doud fusuri
intre care este situat bratul, iar elasticitatea sa nu este afectatd de gradul de
suprapunere a sectiunilor fusurilor sau de variatia sectiunii bratelor in afara zonei
deformate.

Fig.l.3

In aceste conditii, deformatia torsionald a cotului arborelui cotit rezultd din insumarea
deformatiilor individuale ale fiecérui element (fig.l.3):

Ooot =0p + O +20by [rad], (1.3)

iar elasticitatea totald a cotului (elasticitatea reprezintd inversa constantei elastice) rezultd din
relatiile (1.2) si (1.3):

L_1,1,2 [1/Nm] . (1.4)

kcot I(P I(M I(b
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Deformatiile unghiulare ale fusurilor se determiné cu ajutorul relatiilor:
- pentru fusul maneton:

O :ﬂzwﬂ(ﬁ [rad]; (1.5)
kv GO pu
- pentru fusul palier:
M M
dp M _Milp 543 [rad] . (1.6)
kp GUpp
in cele doua relatji l,v si l,» reprezintd momentele de inertie polare ale celor doua fusuri:
1
-y =—E(dﬁ‘ﬂ —dﬁ‘m) [mm‘]; (1.7)
32
T
|pP:§[(dé—déi) [mm?]. (1.8)

Ca urmare a momentului de torsiune M, aplicat cotului de arbore (fig.l.3), bratele acestuia
se Tncovoaie, iar curbura fibrei medii deformate (fig.l.4) are expresia
1 My
p EDpy
in care E este modulul de elasticitate longitudinald (normal) al materialului din care este realizat

arborele cotit; p — raza de curbura a fibrei medii deformate si l,, — momentul de inertie axial (fata
de axay) al sectiunii transversale a bratului:

103 [mm, (1.9)

(1.10)

I Y
-
y

Fig.l.4

Daca latimea bratului nu este uniforma@ n regiunea situatd intre axele fusurilor (fig.1.5),
latimea medie a bratului, care se introduce n relatia (1.10), se calculeaza cu expresia

. igt LE[mm'g‘]. (1.11)
p3 2 3 3
max min

Unghiul ¢, cu care se rotesc cele doua sectiuni transversale ale bratului deformat, situate in
dreptul axelor fusurilor (fig.l.4), este
_R_RM;

3
<I>b—p Fbym [rad]. (1.12)
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bmox

Fig.l.5

Prin urmare, unghiul total cu care se rotesc intre ele sectiunile transversale ale fusurilor
paliere ce delimiteaza cotul considerat (fig.l.3) va fi

0 a
tj 0
ot =0p +dy +20bp :%% P +II'VI + 2R3%ﬂ03[rad]. (1.13)
0 pP pM Edjb 0
U G 12 0

Prin analogie cu relatia (I.1), se poate aprecia ca, din punct de vedere elastic, cotul
arborelui cotit poate fi Tnlocuit cu un arbore drept de sectiune cilindrica, cu diametrul echivalent de.
Tin&nd seama de faptul ca, pentru otel si fontd (materialele uzuale din care se executa arborii
cotiti), raportul modulelor de elasticitate, normal si transversal, are valori foarte apropiate
(E/G[2,5), se poate stabili, in baza relatiilor (1.13), (1.7) si (1.8), lungimea arborelui echivalent, de
diametru arbitrar de:

Gno 0 | 094 RE
le =—— (b o =dg MB———+——M——+ = [mm], (1.14)
107 IM¢ Ep —dp dv —dwi  hb” [
unde:
| e = (4 [mm? .15
pe =35 e [mm7] (1.15)

este momentul de inertie polar al sectiunii arborelui echivalent.

Relatia (1.14) a fost dedusa in baza unor ipoteze simplificatoare ce nu sunt respectate in
mod corespunzator de comportarea reald a arborelui cotit, rezemat pe lagéarele palier practicate in
carter. Luarea in consideratie, prin calcul, a tuturor particularitatilor elastice ale ansamblului arbore
cotit—carter nu este posibila decét, eventual, prin aplicarea metodei elementului finit. Un asemenea
procedeu reclamd, insa, un volum ridicat de calcule, care nu se justificd din punct de vedere al
necesitatilor uzuale de calcul al comportérii la vibratii torsionale a arborilor cotiti. Numerosi
cercetatori care s-au preocupat de aceste probleme au stabilit mai multe formule semiempirice
structurate, In general, pe scheletul relatiei (1.14). In tabelul 1.1 sunt prezentate relatiile de calcul
ale lungimilor echivalente pentru elemente de arbori drepti, cu diferite configuratii ale sectiunilor
transversale, iar in tabelul 1.2 cele mai uzuale relatii de calcul al lungimilor echivalente pentru
manivelele arborilor cotiti.
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Tabelul 1.1

Configuratia elementului

Relatia de calcul

I
le = kd E—Ii k se alege din nomograma de mai jos
d

d4
sau se calculeaza cu relatia
K 0L+ + 162b [3 4 38b* B
o ho) foofo
b=d;/d;B=e/d.
kT G ey ) et vt MR
.3 \\‘M“ Ja‘i
S T
CE :
a4 (g
ul’u:f}.%‘l
ki £ LES I3 LE
Zedla-a)

di d2 d d
BiEujJnY Z%r g—2 —arctg—=+
- <D 4d3(d,-dy) G di di
) i)
NS Y——
(dp +d;)(dy — )
4 D ) 1 |2 [
Iezde[@1+AlD + C
4 4 4 4
. ) d -di" d; -di'E
Al se determina din nomograma de mai jos
7777777777777777777777777777777 m.rcuT [
£=1 I I S IR - = Zpid=0 /;JH
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, 010 __.f‘"d__}d;;_f

03

1 [ I Tesl
Om —_15 20 5 T '
i o |
= : le =de 4 _ 4
(d -ah)* - d;

a=0,5 pentru un canal de pana
a=1 pentru doua canale de pana
a=2 pentru arbore canelat
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Tabelul 1.2

Configuratia elementului Relatia de calcul

CARTER (motoare diesel):

[1p +08h ,_Osly 1,5R1
[d3 -dd dw-dW  hb
HELDT (m.a.s.-uri rapide)

, 4 |1p+04h 1,006l,, 1284R
— — le =dg - + + 3
|df -dpi dy-di  hb
KER WILSON (uz general):
4 Ip +0,4dp IM +0,4dM R—O,Z(dp +dM)
le=de | —F— 2+~ % 2 * 3
| dE -dd  dy —df hb
TUPLIN (uz general):
[ 1p+015p Iv+015dy |
+ +
dgll—(dpi/dp)“r d;\‘/lll_(dMi/dM)‘lJz
|e=de4.< +%d~|4+dp)+ \
b” —dp;
R o,oeﬁp] 0016
+—| 058+ +—
hb3( h bhP

ZIMANENKO (motoare rapide):

Ie=d:.|:|p+0,6dph/|p ,08ly +02dpb/R R /L}
di —d@; diy —db; hb3 Vdm

B.I.C.E.R.1.(British Internal Combustion Engine
Research Institute)
(uz general):

| | 0,07l R
Ie=d§-l P+ M___ 4 M ‘+k—}
A —df  dfy -diy  R2dd -dfs) hp?
k = 11,58 + 0,439;
3

X = (dimensiuni Tn cm).

Rdp

(2,0 a2 I IW2h W2

KER WILSON (uz general):

5 =d:‘[ 2,75|M4 . 0,75;}

dv —dmi  hibg
Formula precizeaza lungimea echivalenta a
portiunii | a arborelui, cuprinsa intre doua
fusuri manetoane alaturate,
neseparate prin fus palier intermediar.

Determindri mai exacte ale elasticitatii manivelelor unui arbore cotit se pot efectua pe cale
experimentald, prin masurarea deformatiilor ce se produc in coturile arborelui la aplicarea unui
moment de torsiune de marime constanta.

Cu aceste observatii, se poate aprecia ca echivalentul dinamic al unei manivele este
alcatuit dintr-un volant, in care se concentreazd momentul de inertie J, al manivelei arborelui cotit
si al pieselor mecanismului motor aferent. Volantul este plasat intre doud tronsoane de arbore
echivalent de lungime /2 si maséa nula (fig.1.6).
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Discurile (volantii) care incarcéd arborele echivalent se stabilesc astfel incat ele corespund,
in general, fiecarui cot al arborelui cotit, ultimul disc corespunzand volantului si transmisiei (fig.l.7.a
si b).

Sistemul oscilant alcatuit dintr-un numar de discuri mai mare de

trei implicd, ins&, dezvoltarea unor calcule laborioase, astfel incat, i
adesea, se alcatuieste un sistem redus de trei discuri (fig.l.7.c). Fiecare k
disc inglobeazd momentele de inertie ale sistemului pe care 1l lg/2 1324

Tnlocuieste, fiind amplasat in centrul sdu. Astfel, in exemplul prezentat
in figura 1.7.c, sistemul redus se alcatuieste pe baza relatiilor:
My =J1+J2+J3;
r2 =Jd4+J5+Jg; (1.16)
r1 =(1131 +12J2 +13J3)p1;
Hro =(1434 +155 +16 36 )Jy2 -
Fig.1.6

Fig.l.7
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Momentul de inertie mecanic total pentru un cot Ji este egal cu suma dintre momentul de
inertie al cotului J.,; Si momentul de inertie al maselor in miscare, redus la axa arborelui cotit J,:

Ik = Jcor + Iy [NMS?. (1.17)
La randul sdu, momentul de inertie al cotului este definit de relatia
Jeot =Jp +Img +20p, [NMs?, (1.18)
in care Jp este momentul de inertie al fusului palier:
Jp %E(dé - d4 J0ppINms?) (1.19)

Jumo — momentul de inertie al fusului maneton, redus la axa de rotatie:

T 1
Ino = I +my R2 =Tty — il Jayyp+ Tl — i ) pR2 =
32 4
(1.20)
L1
=§E(d,%,, —dﬁ,,i)[nMp[(d,%,, +dZ +8R2)[Nrr132]
si J,o — momentul de inertie al bratului, redus la axa de rotatie:
Jbo =1p + My [ [Nms?]. (1.21)
A Tn relatiile (1.19) si (1.20), p reprezintd densitatea materialului de fabricatie al arborelui cotit.
In relatia (1.21), pentru determinarea valorilor J,, my, Si 1, vor fi utilizate relatiile din tabelul 3.1,
inclus in tema 3 (,Fortele care actioneaza in mecanismul motor”), momentul de inertie polar I, fiind
notat cu Iy, iar ry cu rg. In cazul configuratiilor complicate ale bratului, va fi utilizatd metoda grafica
prezentata in cadrul aceleiasi teme.
Pentru calculul momentului de inertie redus Jn,, Se are in vedere faptul ca masele in
miscare aferente cotului sunt masa bielei aferentd manetonului my, si o fractiune m, din masa

pieselor cu miscare de translatie m;. Aceasta din urma se determind din conditia egalitatii
energiilor cinetice:

2
MitVp _ M Wiy
2 2

Substituind pe v, din relatia (2.9") din tema 2 (,Cinematica pistoanelor si bielelor”) si
observand ca wy = Rw, rezulta:

(1.22)

g BZ
m. =m Esma+—sm 2a [ [kg]. (1.23)
‘0 2 0
Intrucat masa echivalentd m, este variabild cu o, se determin o valoare medie:
2 2
_ . A
mc=ﬂDfEsin0(+>\—dsin2asza=0,5D‘m E§+—dHDO5D‘nﬂ k], (1.24)
2 )0 2 B 04 E

unde s-a neglijat termenul ()\%I /4) fatd de unitate. Ca urmare, momentul de inertie al maselor in
miscare, redus la axa de rotatie a arborelui cotit este

Jiro = 2 myy +05 0y ) [(R? [Nms?], (1.25)
cu z fiind notat numarul de biele articulate alaturat pe acelasi maneton (z=1 la motoarele n linie si

z=2 la motoarele in V, cu biele alaturate). Pentru motoarele cu mecanism motor cu bield principala
si bield secundard, acest moment de inertie este dat de relatia:

Iy :Elnbm +05 [, +§Em}t Ehaz [Nms?Z], (1.25)

unde my,, este masa aferentd miscarii de rotatie a bielei principale, impreund cu bielele secundare,
m;i (M) — masa pieselor cu miscare de translatie din ambielajul principal (secundar) si z” —
numarul de biele secundare articulate de biela principala.
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|.2. DETERMINAREA PULSATIILOR PROPRII $I A AMPLITUDINILOR VIBRATIILOR
LIBERE ALE ARBORELUI COTIT

1.2.1. Generalitati

Vibratiile se numesc libere atunci cand sistemul oscilant,
dupéd ce a primit initial un lucru mecanic de deformatie, nu mai
efectueaza schimb de energie cu mediul exterior. Sistemul oscilant
cel mai simplu este alcatuit dintr-un disc (fig.l.8) de diametru D si
masad m, cu momentul de inertie mecanic J, fixat pe un arbore
drept, de lungime |, diametru d si rigiditate k, incastrat la capatul
opus discului. Daca se aplica discului un moment de rasucire M,, se
produce o deformatie unghiularé ¢ a arborelui, astfel incat:

M =k [ [Nm]. (1.26)

Datorité elasticitatii proprii, in arbore se naste o reactiune e-
gala si de semn contrar lui M;, numitd momentul fortei elastice Mg:

Mg =-M; =k [ [Nm]. (1.27)
Ecuatia diferentiald a miscérii libere a discului va fi
JBdZ—g)—MEzo (1.28)
dt
sau
b+l H=0, (1.29)

unde w, reprezinta pulsatia proprie a sistemului oscilant, definita de relatia

\f [s. (1.30)

Solutia generala a ecuatiei diferentiale (1.29) este de forma
b= D‘sm(wor +6) [rad], (1.31)
unde ¢ este elongatia miscarii periodice de torsiune (deformatia unghiulard), ® — amplitudinea
miscarii, T — timpul si 6 — faza initiala.
Perioada si frecventa proprie ale vibratiei se definesc cu ajutorul relatiilor:

=200 g, (1.32)
Wo
Ny :% 00,159 [, [s™]. (1.33)

Pentru sistemul oscilant din figura 1.8, momentul de inertie mecanic J si rigiditatea k sunt
definite de relatiile:

2
J= mZD [Nms?]; (1.34)
4
=£E3 Ddl— [Nm], (1.35)

de unde rezultd relatia care evidentiaza principalii factori de care depinde frecventa proprie a
sistemului oscilant analizat:
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Gd*
miD?
G reprezentand modulul transversal de elasticitate, in Pa si m — masa discului, in kg.

Ny =846 [osc/min], (1.36)

1.2.2. Arborele cu 2 volanti

In cazul unui motor monocilindric (fig.l.9.a), arborele
echivalent este alcétuit din doua discuri cu momentele de inertie
mecanicd J; si J,, amplasate la extremitatile unui arbore de
rigiditate k (fig.l.9.b). Spre deosebire de sistemul oscilant
precedent, arborele echivalent din figura 1.9.b este liber la capete
Si se roteste in rezeme. Daca ¢, Si ¢, sunt deformatiile unghiulare
corespunzatoare celor doua discuri, deformatia unghiularé totalad
va fi egala cu diferenta (¢, — ¢,), astfel incat pentru fiecare disc sa
se poatd scrie ecuatia sa de miscare in raport cu celalalt disc. Se
obtine astfel sistemul de ecuatii diferentiale:

0 24
%]1 B(;—lek[((i)z = 01);

(1.37)

U
2
O P
BJZ [.|d_2=k[(¢1 ~02),
dt
cu solutia generala:
[y = Dy Bn(woT +6);
S, =, Gin(wyT +6).
Se obtine astfel sistemul ecuatiilor caracteristice:
E(k—J wz)m: —k @, =0;
o 1Wg |11 2 (1.39)
Fk &, — |k - J,w3 |, =0.
Acest sistem fiind omogen, el este compatibil daca determinantul format din coeficientii
necunoscutelor @, si ®, este nul:

(1.38)

k—Jl(A)g -k
k —(k—\]z(x)(zj

Din aceastad conditie, se obtine pulsatia proprie a sistemului (solutia w,= O s-a eliminat,
deoarece ea corespunde miscarii sistemului caracteristic unui rigid care nu vibreaza):

Wy = kJy +J2) [s. (1.41)
V' Jid

Din sistemul de ecuatii (1.39) se obtine ecuatia amplitudinii:

2
®, =0, %-_31 5 Caa) (1.42)

F

iar din relatia (1.36) se obtine expresia frecventei proprii a sistemului:
Ny =955 [v, [0sc/min]. (1.43)

=0. (1.40)

Intrucat sistemul (1.39) este omogen, valoarea absolutd a amplitudinii rdmane
nedeterminata si, ca urmare, una dintre necunoscute se alege arbitrar (de reguld, se considera
@, = 1), rezultdnd marimea relativd a celeilalte. Din expresia (1.42) se vede ca amplitudinea @,
este de semn schimbat fatd de ®,, adica cele doué discuri vibreaza in sensuri opuse, ceea ce
inseamna cd exista o sectiune O a arborelui (fig.1.9.c), care se afla in repaus. Dacé se presupune
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ca amplitudinile diferitelor sectiuni ale arborelui variaza liniar cu lungimea, se obtine o reprezentare
grafica (fig.1.9.c), in care dreapta LE se numeste linie elastica a arborelui, iar sectiunea O se
numeste nod. Deci, la un arbore echivalent cu doua discuri, linia elastica are un singur nod.

1.2.3. Arborele cu 3 volanti

Sistemul oscilant conventional cel mai raspandit este alcatuit dintr-un arbore drept, cu 3
discuri (fig.1.10.a), deoarece ecuatia pulsatiei proprii se rezolva incé usor. Daca se noteazé cu ¢,
¢, si ¢; deformatiile arborelui din dreptul |
discurilor respective, se pot scrie relatile j
momentelor fortelor elastice, pentru fiecare

1
portiune din arbore: T k1,2 k2,3 T

Mey, =kio b1 —¢2) [Nm]; (1.44)

MEgos =kog o —d3) [Nm].  (1.45)

Analog cazului precedent, se scriu ¢]w|91 9, a b,
ecuatiile diferentiale ale miscérii libere a celor trei 3

discuri: e Ll\\\\\$/r | Ji

1|
| - =0 17T Y~ patl
5131‘1’.1 +hy o (01 ~92)=0; Nal T~wo O] Na:
b2 ~kia(01 = 02) + k(b2 ~92)=0; (140 N S]]
. 1 P 3
Fabs —ka3(02 ~93)=0. | N ol =~ \i—
cu solutiile generale: AN ’éLE
[y =Dy BBn(woT +6); AN '
B, =P, [En(woT +6); (1.47) N
Hby = ®5 Cn(w,T +6).
Substituind aceste solutii n expresiile (1.46), re- Fig.l.10

zultd sistemul ecuatiilor caracteristice, corespun-
zator sistemului echivalent cu 3 discuri (fig.1.10.a):

2 _a
K2 ~ leo)@bl ~kyp [, =0;
ko [P + (k1,2 +kop3 - szg)@z —kp 3 [3 =0; (1.48)
U
2 _
E‘ k2,3 EDZ + (k2’3 - J3a)o )E‘Ds =0.

Din conditia de compatibilitate:

2
k1o = J1wyo —ki2 0
—ki2 kyp +Kp3 — Jpwd ko3 |=0, (1.49)
2
0 —ka3 k3 = J3wps

rezultd ecuatia pulsatiei proprii (solutia w,=0 s-a eliminat, din motivele precizate in cazul

precedent):
J1J,J Jy +J1d3  J3dy +J3d
1-2-3 3@33-@31 L e i ZE]A(Z)+(J1+J2+J3)=O. (1.50)
SPLYK Ky 2 ko3
Aceasta ecuatie poate fi scrisd sub forma simplificata:
wg ~ plEos +q=0, (1.50)

unde coeficientii p si g sunt de forma:
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p= k23EI‘]7 kio Ltda (1.51)

J1Jd

‘]1 + J2 + J3
313535 (k2 [kp 3. (1.52)
Ecuatia (1.50), respectiv (1.50'), fiind bipatrata in w,, va avea doud radacini pozitive wy Si
Wy, NUMite pulsatia proprie de ordinul | (valoarea cea mai mica) si, respectiv, pulsatia proprie
de ordinul Il. Lor le corespund cele doua linii de oscilatie ale arborelui cotit (modurile de oscilatie):
linia LE;, cu un nod si linia linia LE;;, cu doua noduri (fig.1.10.b).
Amplitudinile se determind alegand o valoare de referintd, de obicei ®;=1; atunci
amplitudinile relative sunt definite de relatiile:

[y =P/ Py =1,
Eﬁz =®; | Py; (1.53)
g =3/ @y,
valorile lor putand fi determinate cu ajutorul expresiilor
y=1-—1 ! (603 ; (1.54)
Ky 2
J
1- L g,
ag, = L2 S .55
3]/ - J 9 - J3 5 ’ ( )
1- oy, 1-2-og,
k2.3 k2,3

obtinute din prima si ultima ecuatie a sistemului (1.48), in raport cu ®;. in cele dou expresii, prin
indicele y s-a notat gradul vibratiei. Din relatiile (1.50, 1.51 si 1.52), rezulté si pulsatiile proprii:

Woy =\/0,5Ept V0252 —q [s]. (1.56)

La randul lor, frecventele proprii ale sistemului se determin similar relatiei (1.43):
Ngy =955 Ly, [osc/min]. (1.57)

1.2.4. Arborele cu g volanti

Daca arborele echivalent cuprinde ¢ discuri (fig.l.11), ecuatia bipatratd pentru pulsatia
proprie este de gradul 2[{(ic-1) si are (¢-1) radacini pozitive. Pentru rezolvarea ei, s-au dezvoltat mai
multe metode de calcul, cea mai utilizata fiind metoda resturilor.

2 J3 Jz-4 Iz Jz+1 ';

$. 5.8 135

eed sl

Fig.l.11

Tn cadrul acestei metode, se considera ca arborele echivalent cu ¢ discuri este descompus
in (¢-1) trepte, fiecare treapta fiind alcatuité dintr-un disc z (cu un moment de inertie mecanica J,)
si un element elastic (z,z+1), adiacent discului, de rigiditate k,,.,. Se aplica fiecarei trepte relatiile
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de echilibru pentru momente si deplaséari unghiulare, parcurgand arborele echivalent de la un
capat la altul, dinspre partea frontald spre volant.

Se alege initial o valoare arbitraré w, pentru pulsatia proprie. Dacd wy este chiar pulsatia
proprie, momentul rezultant la partea posterioara (volant) este nul, deoarece, fiecare treapta fiind
in echilibru, si sistemul Tn ansamblu trebuie sa fie in echilibru. Dacd momentul rezultant nu este
nul, el se numeste moment rezidual sau restul R, iar valoarea wy nu reprezinté pulsatia proprie.
Se reia calculul cu noi valori w,, pana cand se obtine R(D. In acest caz, ultima pulsatie luata in
consideratie este chiar pulsatia proprie.

Ecuatia de echilibru pentru o treapta:

Mzq,+J; [$,=M 2,241 (1.58)

aratd cad momentul fortelor elastice din stanga discului z (M.., ; reprezintd suma tuturor momentelor
fortelor elastice si al fortelor de inertie, care actioneaza de la partea frontald pana la discul z)
adunat cu momentul fortelor de inertie al discului z (JZQSZ) este egal cu reactiunea elementului
elastic din dreapta discului z (M, .., — momentul fortelor elastice dezvoltat de elementul de arbore
dintre discurile z si z+1).

Se substituie deplasarea unghiulara ¢ din (1.31) in relatia (1.27) si se obtine momentul
fortelor elastice:

Mzaz=Kzz [y [sin(wot +6) [Nm], (1.59)

n care s-a inlocuit amplitudinea deplasérii unghiulare ® cu amplitudinea relativa a.

Se defineste amplitudinea momentului fortelor elastice prin produsul dintre rigiditate si
amplitudine:

M2, =k, (B, (1.60)

si se scriu astfel momentele fortelor elastice din stanga si din dreapta discului z:
Mo, =M2, , Gin(wot +6);
O

Mz =M §z+1 [sin(woT +6).
Se calculeaza, din relatia (1.31), acceleratia deplasarii unghiulare:
$, =a, o3 BEin(w,T +6) [s7] (1.62)
si se substituie relatile (1.61) si (1.62) in (1.58). Dupa simplificari, se obtine prima ecuatie
fundamentalé pe care se bazeaza metoda resturilor:
M2 =M2, +J, &, 3. (1.63)

zz+l "V z-1z
Aceasta relatie aratd c& momentul maxim al fortelor elastice, pentru un element (z,z+1) de
arbore echivalent dintr-o treapté z, echilibreazd momentul maxim al tuturor fortelor elastice si de
inertie ale treptelor anterioare, precum si momentul maxim al fortei de inertie al discului z din
treapta considerata.
Analog relatiei (1.60), se poate scrie

M ?,z+1 =kzz11 Bz 741, (1.64)

(1.61)

unde:

Az 741 =87 —8z4 (1.65)
reprezintd conditia ca amplitudinea deplasarii unghiulare (deplasarea unghiulard maxima) a
elementului (z,z+1) de arbore echivalent sa fie egald cu diferenta dintre deplasarile unghiulare
maxime ale sectiunilor extreme (diferenta dintre amplitudinile deplasarilor unghiulare ale discurilor
z si z+1). Se substituie (1.65) In relatia (1.64) si se obtine a doua ecuatie fundamentalé a metodei:

a
M z,2+

az41 =8z ~ K ' (1.66)
z,z+1
care leaga amplitudinile deplaséarilor unghiulare ale unei trepte de momentul fortelor elastice si de
rigiditatea treptei.
Insumarea amplitudinilor momentelor si a deplasarilor unghiulare n lungul arborelui
echivalent, pana la ultima treaptd, se simplificd dacé se organizeaza calculele intr-o tabeld, numita
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tabela lui Holzer. Tabela cuprinde 7 coloane (tab.1.3), iar fiecare rand are douda diviziuni: o linie
superioard si alta inferioara.

Tn prima coloana, in linia superioara, se trece numarul de ordine al volantului, pana la discul
¢. In ultima coloana, linia inferioara, se trece numarul de ordine al elementului elastic dintre discuri.
Coloanele a 2-a si a 5-a se completeaza initial cu momentele de inertie mecanice (col. a 2-a, linia
sup.) si, respectiv, cu inversul constantei elastice, cu semn schimbat (col. a 5-a, linia inf.). Coloana
a 4-a reprezintd momentul fortelor de inertie ale discului, divizat prin amplitudinea deplasarii
unghiulare si, de asemenea, se completeaza initial. Coloanele a 3-a si a 6-a cuprind amplitudinile
relative ale deplasarilor unghiulare (col. a 3-a) si, respectiv, amplitudinile momentelor rezultante
care lucreaza intr-un element elastic (col. a 6-a) si se completeaza dupa efectuarea calculelor.

Tabelul 1.3
1 Nr.
Nr. Jz : az I | T Ky pe1 M2z elem.
disc | [Nms?] [-] [Nm] [1/l\im] [Nm] elastic
1. 2 3 4, 5. 6 7.
Ya o 2l Q@ Mg > &310’5 ___________________
2
J ) 1 2
;wx < “ ® Mfz = Jw5
I 12 1.2 - 1-2
2 2 e 2
J J
%2 ap =1 Lk 30k i szié_ o
@ ky 2 ko F
1 _ 1 ® " leiE
[col.5]x[col.6] K M55 =J1wy +Jpwy - ”
I 23 12 | 2-3
v
az =
C

Se alege initial o pulsatie wy, apropiaté de valoarea estimaté pentru pulsatia proprie, pentru
a reduce numarul de incercéri. In acest scop, w, se poate determina initial cu un arbore echivalent
cu 2 sau 3 discuri. Prima treaptd de calcul fiind situatd in partea frontald a arborelui echivalent,
amplitudinea discului 1 se alege egald cu unitatea (a; = 1) si se trece in coloana a treia, in prima
linie superioara.

Se calculeaza in continuare tabela lui Holzer, parcurgand fiecare linie superioard de la
stanga la dreapta (aplicand rel. 1.63) si fiecare linie inferioarad de la dreapta la stanga (aplicand rel.
1.66). Astfel, se parcurge prima linie superioard de la stanga spre dreapta, efectuand produsul
dintre coloanele a 3-a si a 4-a si transcriind rezultatul in coloana a 6-a. Pentru prima treapta, este

evident faptul cA momentul fortelor elastice din stanga discului 1 este nul (M 2

77 = 0), iar relatia

(1.63) se reduce la Mf‘2 =3 [doi. Se transferd rezultatul din linia superioard in linia inferioard a

coloanei a 6-a, cand se calculeazd prima treaptd. Pentru celelalte trepte, pe linia inferioard din
aceasta coloana se inscrie valoarea de pe linia superioard insumata algebric cu valoarea din linia
inferioard a treptei precedente, ceea ce rezultd din aplicarea relatiei (1.63). Parcurgerea liniei
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inferioare de la dreapta la stanga se realizeaza efectuand produsul dintre coloanele a 5-a si a 6-a
si inscriind rezultatul in coloana a 3-a. In aceasté coloana se aduna algebric linia superioara si linia
inferioaréd (conform relatiei 1.66) si se obtine astfel amplitudinea discului 2, care se scrie in linia
superioard a acestui disc.

Calculele se reiau dupé aceleasi reguli si se obtine de fiecare datd, in coloana a 6-a, linia
inferioard, amplitudinea relativd a deplasérii unghiulare. Se completeaza tabela pana la discul ¢,
linia superioard,; linia inferioard pentru discul ¢ nu are semnificatie. Ultima valoare din coloana a 6-a
reprezintd momentul rezidual sau restul R, care, de obicei, este diferit de zero. Calculele se repeta
prin incercéri succesive, cautandu-se obtinerea, in final, a unei valori reziduale cat mai mici a
sumei momentelor fortelor de inertie, corespunzatoare volantului care vibreaza.

Pentru a micsora numarul de iteratii, se fac
urmatoarele observatii in legaturd cu valorile sumei ReI aihs?
momentelor fortelor de inertie: dacd w, = 0, sistemul
oscilant este in repaus, iar fortele de inertie si, implicit,
suma momentelor acestor forte sunt nule. Pe méasura ce
pulsatia creste, momentele fortelor de inertie iau valori
finite, iar suma lor este o cantitate pozitivd. Aceastd [
situatie este valabild pana ce valoarea lui w, se apropie :
de cea a primei pulsatii proprii a sistemului oscilant wy,,
cand valoarea sumei momentelor fortelor de inertie tinde
spre zero. In consecinta, curba de variatie a valorii R n
functie de wy capéata alura prezentata in figura 1.12.

Dacad se urméreste determinarea valorii pulsatiei Fig.l.12
proprii de ordinul | (sau, in general, a unei pulsatii de ordin
impar), o valoare pozitivd a momentului rezidual indic& necesitatea de a méri valoarea pulsatiei wy
cu care se face urmatoarea iteratie. Invers, dacd momentul rezidual este negativ, este necesar sa
se adopte o noud valoare w, mai mica decat precedenta. Pentru determinarea pulsatiei proprii de
ordin ordinul 1l (a pulsatilor proprii de ordin par, in general), situatia se prezinta invers: o valoare
pozitivd a momentului rezidual reclam& micsorarea valorii w, iar o valoare negativa a acesteia
necesita cresterea valorii v, cu care se efectueaza urmatoarea iteratie.

Dupa ce, prin incercéri succesive, s-a incadrat valoarea pulsatiei w intre doué valori pentru
care momentul rezidual are semne diferite, valoarea pulsatiei pentru iteratia urméatoare se poate
determina prin interpolare liniard ntre cele doud valori w,. Procedeul iterativ se incheie in
momentul in care, intre doud interpolari succesive, variatia pulsatiei proprii variaza cu mai putin de
1%.

Acest algoritm de calcul este usor programabil si prezintd avantajul, In raport cu alte
metode de calcul, cd permite determinarea amplitudinilor relative ale vibratilor volantilor care
alcatuiesc sistemul oscilant echivalent (coloana a 6-a a tabelei).

La motoarele policilindrice, Tntrucat cilindrii sunt identici, arborele echivalent are mai multe
momente de inertie J si mai multe constante elastice k, de valori egale. In acest caz, este comod
séd se simplifice tabela lui Holzer, definind un arbore unitar echivalent care se obtine impéartind pe
J1, 2, ..., K12, Ko3, ... cu valorile J si k cele mai frecvente. Daca wy, este pulsatia sistemului unitar,
atunci exista relatia

2
02 = Won LK
0 -_—— .
J
Pulsatia proprie de gradul doi este mai mare decéat cea de ordinul Tntai. Prima aproximaté
pentru pulsatia proprie de ordinul doi se poate calcula cu relatia

22
Wi, =7 (1.68)

unde i este numéarul de cilindri. Pulsatiile de grad superior sunt mai putin interesante.

(1.67)
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|.3. DETERMINAREA MOMENTELOR PERIODICE EXCITATOARE. CALCULUL
OSCILATIILOR AMORTIZATE (LIBERE $SI FORTATE) ALE ARBORELUI COTIT

1.3.1. Analiza armonica a excitatiei

Momentele produse de forta de presiune a gazelor F, si de forta de inertie a maselor cu
miscare de translatie F; sunt marimi variabile cu unghiul de rotatie a. Tntrucat ele variaza periodic,
pot fi exprimate analitic prin intermediul seriilor Fourier. Descompunerea curbelor de moment n
serii Fourier poartd numele de analizd armonica a excitatiei. Intrucat, la modificarea turatiei,
momentul M, variaza diferit fatd de My, este convenabil ca descompunerea in serie Fourier sa se
faca independent, urmand apoi sa se insumeze componentele armonicilor de acelasi ordin.

In conformitate cu interpretérile vectoriale ale fortelor si momentelor de dezechilibru
efectuate in cadrul temei 6, expresia generald a dezvoltarii in serie a momentului produs de forta
de presiune a gazelor este

Mp=Mpm+ S Mp, GEnfveyt+86y ), (1.69)
v=1
in care v este ordinul armonicii; M, — amplitudinea armonicii de ordinul v; 8, — diferenta de faza si
Mpm — momentul motor mediu produs de forta de presiune. In unele lucréri, se furnizeaza datele
necesare calculelor coeficientilor M, si 6,, plecand de la ipoteza ca diagrama indicata a ciclului
este reproductibild, la motoare asemenea. Ca urmare, exprimand amplitudinea M,, sub forma
2
M py :“% RD, , (1.70)
in care D este alezajul si R — raza manivelei. Coeficientii D, si 6, au fost calculati Tn functie de
presiunea medie indicata reald. Tn nomogramele din figurile 1.13 si .14 sunt prezentate rezultatele
acestor calcule pentru m.a.c.-uri cu admisie naturald (fig.l.13) si, respectiv, pentru m.a.c.-uri
supraalimentate (fig.l.14).

Se intelege insa ca utilizarea acestor nomograme trebuie facutd cu prudentd, data fiind
diversitatea legilor de variatie a presiunii. Acest mod de determinare este utilizat numai in cazul
calculelor preliminare. O metodd mai exactad se bazeaza pe interpretarea vectoriala a momentelor
de ruliu produse de forta F,, metoda conform careia momentul produs este dat de relatia

2
Mszg%[pT, (1.71)

unde: _
pr=(p- pcart)Bs%EB) (1.72)

este presiunea tangentiald echivalentd presiunii gazelor din cilindru. Fiind o mérime periodica, ea
poate fi exprimata sub forma unei serii trigonometrice:
(o]
pr = A, + Z(A" cosva + B, sinva), (1.73)
=1
in care coeficientii termenilor armonici sunt precizati de relatiile lui Fourier:
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Expresia (1.73) mai poate fi scrisa sub forma

pr =Ao+§CV [tos(va -8, ), (1.75)
v=l

.76
5, :amtggag (1.76)
B A

unde;:
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Conform metodologiei prezentate in tema 6, in calculele analitice, coeficientii termenilor
armonici se determina cu relatiile:

H

2%
S Q
Mz
3

?j [tos(vjaa); (1.77)

©
o

T.l

—
|

N
zgjsin(vjAa),

j_
unde Aa reprezintd marimea fiecaruia dintre cele N intervale egale stabilite pentru perioada functiei
pr=f(a) si pr; — valoarea medie a presiunii tangentiale in intervalul considerat.
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Prin urmare, componenta de ordinul v a momentului produs de forta de presiune va fi

2
M,, = ”'Z [RC, [os(va —0,)=M?, tos(va - 6,). (1.78)

Valoarea absolutd a coeficientilor seriei (1.75) descreste odatd cu cresterea ordinului
armonicii; ca urmare, evaluarile practice se vor limita la un numar finit de termeni in seria ce
exprima variatia presiunii pr. De reguld, ordinul maxim al armonicilor care sunt retinute in seria
trigonometrica (1.75) se limiteaza la 12 (foarte rar, la 17). Modul in care descresc amplitudinile
componente ale presiunii tangentiale pr este ilustrat in figurile 1.15 si .16, Tn care sunt reprezentate
alurile curbelor de variatie ale presiunilor tangentiale pentru un motor in 4 timpi (fig.l.15) si,
respectiv, pentru un motor in 2 timpi (fig.1.16).

Deoarece, la motoarele in 4 timpi, perioada de variatie a presiunii este ®.=41, rezultd ca
frecventa acestor variatii este egala cu jumatate din frecventa de rotatie a arborelui cotit. Adoptand
ca unitate de frecventd, frecventa de rotatie a arborelui cotit, la motoarele in 4 timpi, ordinele
armonice ale termenilor seriilor (1.73) si (1.75) vor avea atat valori intregi 1,2,3,..., cat si valori
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fractionare 1/2, 1%, 2%,... (fig.1.15), iar la motoarele n 2 timpi (perioada de variatie a presiunii pr
este egala cu ®.=2m), numai valori intregi (fig.1.16).

Analiza armonicd a momentului motor produs de forta de inertie a maselor in miscare de
translatie se realizeazd pe baza expresiei de calcul stabilitd in cadrul interpretarii vectoriale a
momentului de ruliu creat de aceasta forta:

M, =m,R?w? [{B, sina + B, sin2a + B, sin3a +..)= $ M
in care My, reprezintd componenta armonica de ordinul v a momentului produs de forta Fy:
M., =m, Rza)2|BM-| Bin(vor +y,)=M2 Gin(vor +y, ), (1.80)
valorile coeficientilor termenilor armonici B,; fiind indicate n tabelul 1.3 din tema 6. La randul lor,
defazajele |, au valorile

(1.79)

itv ?

W1 =5 =We =0; Wo =Wz =y =T
Datoritd descresterii rapide a valorilor coeficientilor B,; odatd cu cresterea ordinului
armonicii, in mod uzual, pentru acest moment se considerda numai primele sase armonici. Prin
urmare, momentul de excitatie pentru armonici de ordin superior lui 6 este determinat numai de
momentul M.
Datorita diferentei de faza dintre cele doua momente, amplitudinea totald a momentului se
obtine prin insumarea geometrica a relatiilor (1.78) si (1.80):

2 2
M2 :\/(M g sind, + M, simp\,) + (M 2y cosB, + M, coqu\,) : (1.81)
Momentul rezultant al excitatiei se stabileste pentru fiecare cilindru, in functie de ordinea de
aprindere:
a\/l\,l =M 2 in(var);
0 0
Myz =M SNy (Ttor ‘3%
0 O d I M
U
[ P
%M\B:M\? Eﬂnw[ﬁm—Z—C% (1.82)
0 O O I 0 '
D ................................................
= 0 [ .
My =M§ iy Eﬁm -(-)%egmme rsinfuer + 3, )
0 = |
I ,
unde:
. (OJ8
8y = V(] —1)[-|i— (1.83)

reprezintd decalajul dintre aprinderi. Cu alte cuvinte, pentru un ordin v al armonicii, se va considera
de (j—1) ori decalajul unghiular dintre aprinderi (®./i), j reprezentand rangul aprinderii.

1.3.2. Solicitarea arborelui cotit la rezonanta

Miscarea periodicd a unui sistem oscilant liber se numeste amortizatd, daca sistemul
cedeaza energie mediului exterior. Intrucat excitatia unui sistem oscilant liber este nulg,
amplitudinea vibratiei scade treptat pana la anulare. Vibratia arborelui cotit este si ea 0 miscare
amortizatd, datoritd actiunii rezistentelor interioare si exterioare. Rezistentele interioare sunt
determinate de frecarea interna (histerezis), iar cele exterioare de frecarile lichide sau semifluide
din lagare si cilindru. Pentru simplificarea problemei, se presupune c&, in toate tipurile de frecare,
rezistentele sunt proportionale cu viteza (ipoteza apropiatd de realitate numai in cazul frecarii
lichide).
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Ca urmare, momentul fortei de frecare se poate scrie sub forma
ME:—E%:—EE.)’ (1.84)

unde & se numeste coeficient de amortizare ( semnul “minus” aratd c& momentul rezistent se
opune miscarii). Aprecierea capacitatilor de amortizare ale diverselor subansambluri si piese este
extrem de dificila, daté fiind complexitatea proceselor energetice care se produc si a multiplelor
influente ce se exercitd asupra acestora. Ca urmare, pentru necesitatile uzuale de calcul, se
admite, in prezent, cd amortizarile existente sunt proportionale cu vitezele miscérilor vibratorii, iar
coeficientii de amortizare se calculeazd pe baza unor relatii empirice sau semiempirice, pentru
fiecare subansamblu sau piesa in parte.
Astfel, pentru un cuplu piston—cilindru, se recomandd calcularea coeficientului de
amortizare cu relatia
E-Cil =0,01|]A)pr ‘JCil [Nms/rad], (|85)

in care wy, reprezintd pulsatia proprie a modului de vibratie considerat, in s* si J;; — momentul de
inertie mecanic al volantului echivalent unui mecanism motor, in Nms?.
In mod asemaénator, pentru o pereche de lagéare palier, aferente unei manivele a arborelui

cotit:
0,20v +06
€lag :T Léopr Igit [Nms/rad], (1.86)
unde b = 0,5 pentru arborele cotit echipat cu contragreutati si b = 1 pentru arborele fara
contragreutati.

Pentru un volant cu momentul de inertie mecanic Jy [Nmsz], care se roteste n aer,
coeficientul de amortizare se poate calcula cu relatia

0,001
&vol =T [0 Jyo [Nms/rad], (1.87)

iar pentru o elice navala:

£ g —goMe. [Nms/rad], (1.88)
Nel
unde Mg este momentul de torsiune efectiv consumat de elice, in Nm si ng — turatia acesteia, in
rot/min.

Amortizarile produse prin histerezis elastic sunt, in general, reduse pentru materialele
metalice folosite Tn constructia liniilor de arbori antrenati de m.a.i. si, ca urmare, au un efect
neglijabil asupra amplitudinilor de vibratie la rezonantad. Coeficient mare de amortizare il are
cauciucul, care se foloseste la confectionarea unor
cuplaje elastice. Totodatd, comportarea cauciucului sub
sarcind este neliniard, ceea ce determind un efect de
dezacordare a pulsatiei proprii in raport cu pulsatia
momentului excitant. In general, nu se urmareste, ins3,
introducerea unui efect important de amortizare prin
histerezis elastic, deoarece energia mecanica disipata se
transformd in caldurd, care se finmagazineazad 1n
materialul supus deformarii si poate provoca distrugerea
acestuia la depasirea unei anumite limite.

Miscarea amortizatd a sistemului  oscilant
elementar (fig.1.8) este ilustraté grafic in figura 1.17. Ecuatia Fig.l.17
diferentiala a miscérii este de forma (1.28), dar intervine ter-
menul suplimentar Mg:

2
JDZT—;I)—ME—ME:O. (1.89)

Substituind expresiile momentelor M si Mg in relatia (1.89), rezulté:

2
JDC%+ED@+kE|):O, (1.90)
dr dt
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care, Impartitd prin momentul de inertie mecanic J, ia forma

2
%+iﬂ+w§, =0, (1.90")
dt J dr

unde w, este pulsatia proprie a sistemului. Analiza aratd ca, daca £<2wyJ, miscarea liberd a
sistemului este periodicd, dar se amortizeaza rapid (fig.l.18.a); daca &>2uwnJ, miscarea este
aperiodica, adicd amortizarea este atat de intensa, incat sistemul nu mai poate reveni in starea
initial&, de echilibru. Valoarea

Eor =2[E0yJ (1.91)
se numeste coeficient critic de amortizare, iar raportul
a= S (1.92)

cr

amortizare. Cu aceastd notatie, ecuatia @ b
o

&3

diferentiald a miscéarii amortizate devine:

0+ 2 [opad+ 0wl =0, (1.93)
cu solutia generala
b, =e DT, sin(w'oT + Bo), (1.94)
unde oo'O este pulsatia miscéarii amortizate:

W =W, Bf1-a, (1.95) |
iar B, — faza initiala. P e __

Miscarea periodica a unui sistem oscilant \ /-i ______

se numeste fortatd, dacd sistemul primeste T
succesiv, din exterior, o energie cel putin egala ~.~—~v ——————— &Z

cu energia pierdutd de sistem prin amortizare. 5"21 b
Actiunea mediului fiind, la randul ei, periodica, cu
pulsatia w, poate fi exprimatd sub forma
armonicd. Pentru o armonicad de ordinul v,
ecuatia diferentiala (1.90) se transforma in: gk

2 4 .
¢ ¢ - a & \ T Lo
oef Feedlrk=ufmnvar, o [ v_vkl A\
C

termenul drept al relatiei reprezentand excitatia

sistemului (conform rel.l.82). Impéartind ecuatia

(1.96) prin J, se obtine ecuatia diferentiala Fig.l.18
a

0+ 2 Mo,ad+ wlh = MJ" ERAS (1.96")

a carei solutie generala:

05 =00 +o =0T, B;in(uior +[30)—<Dsin(v0ﬁ -By) (1.97)

reprezintd suma solutiilor particulare ale ecuatiei diferentiale. Se observa faptul ca elongatia totala

¢s se poate exprima ca o suma a doua elongatii: elongatia miscarii amortizate libere ¢, si elongatia

miscarii fortate ¢ (fig.1.18.b). Intrucat ¢, se reduce din cauza amortizarii, elongatia ¢ devine rapid

egala cu ¢ (fig.1.18.c).
Elongatia migcarii fortate se expriméa sub forma

o = ® Gin(var - B, )= ¢ AGEN(Var - By, ), (1.98)

care evidentiaza faptul cd amplitudinea vibratiei ® se poate exprima ca un produs de doi termeni,
in care ¢ reprezintd deformatia unghiulara statica:

(I) = M\? = Mva

> amd K

: (1.99)



CALCULUL §/ CONSTRUCTIA M.A.I. Tema12 | 48

lar A — factorul de amplificare:

A= E; . (1.100)
0
R e B
H 0% 0H o
La randul ei, diferenta de faza este data de relatia
2a E\&
B, =arctg (1.101)

Wo
-G
(0]

Se observa ca factorul de amplificare depinde de amortizarea a. Cu cat amortizarea a este
mai mare, cu atat A se reduce, amplitudinea migcérii oscilatorii scade, deformatiile unghiulare sunt
mai mici, iar vibratiile torsionale sunt mai putin periculoase.

Se numeste rezonantd — miscarea periodica fortata A=6- J
a unui sistem oscilant, pentru care frecventa sau frecventele 3
proprii sunt egale cu frecventa (frecventele) aplicate. s
Intrucat frecventa diferd de pulsatie printr-o constanta
(rel.l.33: ny = 0,159-wy), rezultd ca un sistem oscilant intrd in 4
rezonantd atunci cand pulsatia proprie sau pulsatiile de
diferite grade y este egald cu pulsatia excitatiei sau cu
pulsatiile de diferite ordine v. 3

Ca urmare, din relatia (1.100) rezultd conditia de
rezonanta: vw=u), (sistemul oscilant din fig.l.9 are o singura
pulsatie). Dacd amortizarea a este nuld, rezultd ca la
rezonantd factorul de amplificare A devine infinit si, deci,
amplitudinea migcéarii ®=co (fig.l.19). Evident, in acest caz,
deformatia unghiulard fiind infinit de mare, se produce
ruperea arborelui; daca amortizarea a creste, factorul de
amplificare se micsoreaza, amplitudinile scad si pericolul de
rupere este indepartat. Variatia factorului de amplificare A
Cu vw/w, aratd ca amplitudinile cele mai mari ale vibratiei se
obtin Tn regim de rezonantd; de aceea, calculul eforturilor Fig.1.19
unitare se efectueaza pentru acest regim.

Daca arborele echivalent este incércat cu mai multe discuri, atunci pulsatiile proprii ale
sistemului oscilant sunt de diferite grade vy, astfel incéat, pentru un disc (cot) cu numarul de ordine ¢,
rezultd sdgeata statica:

_ Mz

= % (1.102)
Jz tgy

¢S yZ

si amplificarea:

A, = ! (1.103)

0 f

%_HV(A) BZD +4a2 E%V(x) g

B H‘*’OV H 5 oy H
Amplitudinea vibratiei de gradul y, pentru discul ¢, este daté de relatia

Py = A [(q;s)yz. (1.104)

Relatia (1.102) arata ca sageata statica ¢s, deci implicit si amplitudinea vibratiei, este cu atat
mai mare, cu céat ordinul armonicii este mai mic (amplitudinea armonicii fundamentale Mys — la
motoarele n 4 timpi sau M; — la motoarele in 2 timpi este cea mai mare — fig.l.15 si 1.16) si cu cat
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pulsatia wy,y este mai redusé (pulsatia de gradul | este cea mai mica, adica are frecventa cea mai
joasa).

Solicitarea mecanica la rezonantd se determind pentru fiecare armonicad v a excitatiei,
pentru fiecare grad y al pulsatiei si pentru fiecare cot ¢ al arborelui. In principiu, notand cu &, faza
initiald a vibratiei de gradul y si ordinul v:

m
> @y o),

=1
8y =arctg Vm , (1.105)
Z CDVZ |:¢OS(6VJ' )Z
y=1
cu B,, —diferenta de faza a vibratiilor de acelasi ordin si grad:
2a0°%
Woy
By =arctg (1.106)
1- Aveo
Hoy H
si cu Ty, — functia caracteristicé a oscilatiei de acelasi ordin si grad:
u S g
QZCDW BCOSEVJ' 0 +§Z¢w Eﬂnévj 5
=1 =1
Ty =MJ 0 = S =Ny (1.107)

n
2 2
(A)Oy EEJJ EDVJ
=L

atunci elongatia de ordinul v, pentru discul ¢, se obtine insumand elongatiile pentru diferitele grade
ale pulsatiei:

m
duz = Y T Ay TEinlver +8y, ~Byy ). (1.108)
y=1
Cu ajutorul acestei relatii, Tn care cu j s-a notat rangul aprinderii, se poate determina
momentul de torsiune al armonicii de ordinul v, pentru portiunea de arbore dintre discurile ¢ si ¢+1:

(M Q,C+1) =keen (¢v,c+1 - ¢vc)- (1.109)
Prin urmare, efortul unitar de rasucire pentru fiecare fus palier sau maneton va fi
Mz za)
T=— (1.110)
Wp

valoarea sa comparandu-se cu efortul unitar admisibil 1,, definit de unele norme astfel: t, = 1,/25,
pentru otel si 1, = 1-4/6, pentru fontd. Se admite cd amplitudinea limitd a deformatiilor unghiulare
ale arborelui cotit, pentru regimul continuu de functionare, nu trebuie sa depaseasca unitatea.

1.3.3. Stabilirea regimurilor de rezonanta

Date fiind dificultatile de evaluare a eforturilor unitare la vibratii, este util s& se precizeze
initial regimurile de turatie ale motorului la care se produce rezonanta, precum si ordinul
armonicilor si gradul pulsatiilor de rezonantd, stiind cé pulsatiile si armonicile superioare sunt mai
putin periculoase.

Conditia de rezonanta se exprima prin relatia generala: vw = wyy. Dacéa se noteaza cu:

Q, =vw, (1.111)
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pulsatia excitatiei de ordinul v, rezultd ca la rezonantd Q, = w,y, egalitate care poate avea loc
pentru diverse armonici v si grade de pulsatie y. intrucat

=10 (.112)
30
rezultd cd pulsatia excitatiei de ordinul v variaza liniar cu turatia (fig.1.20). La randul ei, pulsatia
proprie este independentd de turatie Si |

se reprezintd prin drepte paralele la “
abscisa diagramei.

Punctele de intersectie wyy = Q,
dau conditia de rezonantd. Turatia la “ef7—— —"— T T T,
care se realizeaza aceasta conditie se
numeste turatie criticA. Dacad se
transcrie relatia (1.33) pentru pulsatii de

& 555 4,5

7

~
u
n

=]

WY

diferite grade, se obtine: wor | - — 1,5
Woy =63 Moy, (1.113) ({
unde n,, este frecventa proprie pentru S\(’/‘q 05
vibratia de gradul y. Pe de alta parte: %
:\ -
Q, =M Hy, (1.114) = "

030 O Oz, T {";rjg,vr
astfel incéat, egaland cele doua pulsatii, ' N
se obtine turatia criticA de ordin v gi
grad v Fig.1.20
_ 600Ny, 30 [eogy

(ncr )oy Ty

In figura 1.21 este prezentat spectrul vibratiilor de gradul | al diferitelor armonice v, pentru
un motor de automobil. Se observa ca amplitudinea este cu atat mai mare, cu cat ordinul armonicii
este mai mic, dar rezonanta pentru armonicile de ordin superior se produce la turatii care
depésesc cu mult turatia maxima a motorului (Nma,=2000 rot/min).

1 1
(n"}S;E {(n c;-);;;f__-‘

(1.115)
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Fig.1.21
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1.3.4. Atenuarea efectelor vibratiilor de torsiune

Vibratiile torsionale ale arborelui cotit nu se pot elimina, dar efectul lor poate fi atenuat. Tn
acest scop, la proiectare se urmareste evitarea turatiilor critice periculoase.

Daca acest deziderat nu se poate realiza, proiectantul va urmari sa deplaseze turatia critica
ne (fig.1.22) din domeniul turatiilor utilizabile (Nmin...Nmax), fie prin reducerea ei (N <Nmin), fie prin
maérirea ei (N, >Nns,). A doua solutie este mai convenabild, deoarece nu implica trecerea arborelui
cotit prin turatia critica la fiecare pornire si oprire.

Intrucat pulsatia armonicii fundamentale (o, SED) este datd, proiectantul poate modifica
pulsatia proprie a vibratiilor w,. Se obtine w, >, Si N >Nmax Prin mérirea rigiditatii k a arborelui cotit
sau prin reducerea momentului de inertie mecanic J al maselor in migcare.

Se explicd astfel solutile constructive ale mecanismului motor la motoarele rapide
(pistoane si biele usoare, fusuri manetoane gaurite, mase de echilibrare eliminate, distante reduse
de la centrul de masé al contragreutétilor la axa de rotatie, fusuri palier cu diametre mari, arbore de
lungime redusa, materiale cu modul de elasticitate transversala ridicat). Evident, actionand in sens

invers, se obtine w, <, Si Ner <Npin.

Echilibraj

Aranjarea
manivelelor

A 0,5 Grad de

neuniformitate

Pulsatia

Vibratii
torsionale

Supraalimentare

Mase de
echilibrare

Tncarcare paliere

Turatia Ordinea de
aprindere

Fig.l.22 Fig.l.23

La motoarele in linie, Tn 4 timpi, cu numar par de cilindri si arbore cu plan central de
simetrie se pot crea domenii lipsite de rezonantd. Aceasta se asigurad fara modificarea stelajului,
adoptand o asemenea ordine de aprindere, incat seria de cifre impare sa creascéa progresiv, iar
seria de cifre pare sd descreascd, de asemenea, progresiv. De exemplu, pentru un asemenea
motor, avand 6 cilindri, ordinea de aprindere este

1-3-5-6-4-2.

In situatia n care solutiile enumerate nu dau satisfactie se folosesc dispozitive speciale
pentru amortizarea vibratiilor, numite amortizoare de vibratii.

Concluzionand, proiectarea arborelui cotit al unui motor este o problema@ deosebit de
complexd, in cadrul acestei activitati, proiectantul trebuind sa tind seama de modul in care se
influenteaza diferitele modalitati de organizare a arborelui cotit (fig.1.23). Astfel se explica faptul ca
unele constructii de arbori cotiti reprezintd solutii de compromis care asigurd o corelare optima a
tuturor aspectelor functionale determinate de ordinea de aprindere a motorului.



