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Rezumat

In lucrare se prezinti un model matematic al laminarii benzilor metalice prin laminare. Punctul neutru si
distributia de presiune asupra arcului de contact sunt determinate. Rezultatele permit o analizd completd a benzii de
laminare.
Cuvinte cheie
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1. Introducere

Printre tehnicile de prelucrare a metalelor, laminarea ocupa un loc important fiind rapida si economica. In mod
uzual, produse lungi cu diverse sectiuni transversale sunt supuse laminarii. Scopul principal al laminérii benzilor, avand
latimea mult mai mare decat grosimea, este reducerea acesteia din urma.

In problema de fat rolele sunt presupuse identice ca razi, conditii de suprafati si viteze de operare, iar curgerea
este simetricd. Rolele transfera energie benzii prin frecarea dintre cele doud corpuri.

In laminarea longitudinala doar o mici parte a benzii - partea aflata intre role -este supusa deformarii.

Aceasta parte a benzii este numitd zona de deformatie. in conditii obisnuite de laminare, banda se misca mai
incet decat rola la intrarea 1n zona de deformatie si mai rapid decét rola la iesire, prezentand in zona de contact un punct
neutral unde vitezele sunt egale. Forta de frecare care actioneaza intre punctul de intrare si cel neutral avanseaza banda
intre role 1n timp ce forta de frecare actionand intre punctul neutral si cel de iesire se opune actiunii laminarii.

Diferenta celor doud forte de frecare (suplinitd eventual de o fortd frontald sau de franare) asigura puterea
necesara procesului de laminare.

Analiza lamindarii simetrice este descrisd sub diverse aspecte, folosindu-se modele simplificate. Numeroase
formulari, preponderent numerice sunt, de asemenea, prezente in literatura.

In lucrarea de fati se prezinti un model matematic nou al laminarii simetrice a benzilor la viteze mari care
prezintd nu un punct unghiular al presiunii pe rola ci un maxim neted in deplind concordanta cu experienta. Acest model
extinde metoda utilizata in rezolvarea unor probleme de prelucrare a metalelor si la teoria laminarii benzilor.

2. Fonnularea problemei

in modelul matematic al lamindrii benzilor se fac urmitoarele ipoteze:
Ay care se lamineazd este modelatd constitutiv de o ecuatie
vascoplastica de tip Bingham incompresibil.

* Curgerea materialului corespunde unei deformatii plane.

* Fortele volumice si termenii inertiali se neglijeaza.

* Coeficientul de frecare dintre role si banda este constant.

* Arcul de contact este mic comparativ cu circumferinta rolei
si se inlocuieste prin coarda corespunzatoare.

In acest fel zona de deformatie este definitd de doua segmente
inclinate cu un unghi « si de douad suprafete de
discontinuitate pentru viteza (S; si S), care separd zona de
deformatie de zonele cu miscéri rigide.

Presupunand pentru functia de curent, o dezvoltare de forma

0.0)= Rk} v0)s £ olo)e 2od0)] )

Campurile de viteze si tensiuni din zona de deformatie, In
coordonate polare - r,6 - sunt date de

b RO 04 o) 2 210)|

Fig. 1. Schema modelului matematic
* Rolele sunt rigide, iar banda metalica
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Notind cu X' si X" rezultantele tensiunilor pe suprafetele singulare S;, respectiv S se obtine:
R, ., R; R, R;
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RI RI RI RI
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Expresiile tensiunii relative de tragere si respective a presiunii exercitate de banda asupra rolei de laminare sunt

date de:
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3. Conditii de limita
Pentru determinarea parametrilor prezenti in solutia problemei vom considera urmatoarele conditii de limita:
ajv,(r, a) =0
b)l//(r,a) =—R,v,
c)X' =



d) conditiile de frecare: T; = £uN;, u>0,j =1, 2
e) pe suprafetele S; si S» sunt satisfacute conditiile dinamice de salt [v ]: 0, [t“ n, ] =0

R (rN,a) =—wR , w — viteza unghiulara a rolei de raza R.

Ecuatiile suprafetelor S; si S» rezulta din conditia e) si sunt date de:
l,z/(r,49)=+vjrsin6’, j, 1,2 (10)

4. Modelarea procesului de laminare asimetrica. Ecuatiile problemei
Laminarea simetrica a fost studiata folosind o ecuafie constitutiva de tip Bingham si metoda perturbatiilor de
catre N. Sandru si G. Camenschi. Laminarea asimetrica este utilizata pentru fabricarea benzilor. Asimetria se datoreaza
vitezelor diferite ale rolelor sau a diametrelor lor diferite (fig. 2).
Procesul de laminare asimetrica imbunatateste
productivitatea procesului de laminare, micsoreaza forta de

) laminare, presiunea pe role, momentul de laminare.

o " Folosind lucrarile N. Sandru si G. Camenschi, loan Rodica a
- . . . [ . .
< | AL " descris procesul de laminare asimetricd a benzilor cu ajutorul
o1 M AN 'y metodei perturbatiilor si o ecuatie constitutivd de tip Bingham. In
B //\ b lucrarea de fatd, functia de curent a fost modificatd in zona de
A AN deformatie, punandu-se in evidenta miscarea rolelor.
1 R ! P
e -,'Ll‘ oA IS, Ipotezele generale sunt cele folosite de R. loan, completate
R, - ol M . L Ry cu altele noi, iar ecuatiile din zona de deformatie au fost integrate
= < f"‘}' il e fard a diviza zona de deformatie in trei regiuni.
{ Functia de curent este data de relatia:

2

2 3
1)~ o 0)e1-10)+ 8 -l0) -0 ofe [ 1
Campul de viteze are urmatoarea reprezentare:

| Be0)s 0 5 £} 0|

2 2

(12)

2

v, = —v2|:}((t9)+ Bg(Z RL<0(9)+ ;—;§ (e)ﬂ

Fig. 2. Geometria procesului de laminare
asimetricd

5. Conditiile de limiti la laminarea asimetrica
Pentru determinarea constantelor care apar prin integrarea ecuatiilor diferentiale, s-au folosit urmatoarele relatii:

a)vg(r, al): 0, vﬁ(r’_aZ): 0;
b)‘//(r’a)_'_v_/r/ sin6 = Cf’j =12
c)X'=0

d) conditia de frecare t,= i,j =12, unde my; sunt factorii de frecare 0<m <1 si

Vi1, =k+ 211, ;

e) pozitia punctului neutral al rolei superioare este dat de v, (’”N, (a, ) a,): —w,0, i din legea constantei volumului,

o) = imj\/ﬁz

e,

0=
rra,)

R, (7
pozitia punctului neutral al rolei inferioare, este: rNJ(aI): nvl(a1)2%+25’—é{(—’—lj, unde V,=w,0, si
2 ]+ =L 2

2
I/Z = a)25_7
) pe suprafetele Sy; $i Sn2 avem [v”] =0, [tk, nk]z 0
6. Presiunea de laminare la laminarea asimetrica

Dupa calcule laborioase, se obtinem urmatoarea relatie pentru presiunea de laminare:

2
el LR Ry ina b cosa )+ |5
ok Bg| r'(e,) " rle,) 2




+ {(ZA, —L]ln%+#[2(— B,sina, + B, cosa, — B, sin3a, + B, cos 3a1)+

JF

1
+ T (bz (sin a,+2a, cosa, + sin 3a,)+ b, (cos a,-2a,sina, —cos 3, ))] +A,+A4,cos2a, — 4, sin2c, +, (13)
F

+ 1 a,+a, icos 2a,+2a, sin2a, |+a, —isin 2a,+ 2a, cos 2a, +g
2F 2 2 2

Concluzii
Rezultatele precedente permit, in cadrul modelului prezentat, o analizad completa a problemei laminarii benzilor,
inclusiv a determindrii pozitiei punctului neutral.
Pentru functia de curent 1n zona de deformare folosind relatiile pentru laminarea asimetrica gasim expresia presiunii de
laminare si relatiile ce determina pozitiile punctelor neutrale, fard a imparti zona de deformare 1n trei regiuni.
Cu scop ilustrativ, se prezintd pentru laminarea
‘T% (r “)| simetrica un singur exemplu numeric. ‘ .
rer A Luand in seama urmaitoarele date geometrice si
2k mecanice ale modelului R; = 1,25 mm, R, = 0,75 mm,R = 157
18 mm, o. = 0,04125 si coeficieritul de frecare 1 = 0,00331, iar
numarul lui Bingham, Bg = 0,83822 respectiv wR/R; =
0,823. Punctul neutral este caracterizat de ry = 22,61822
mm.

1,05 Pentru tensiunea relativda de tragere (8) rezulta
Vi

valoarea OZ-k = 0,0030, o valoare neglijabila, adica

2 2

procesul de laminare are loc practic datorita frecarii dintre

! | | | : | ; . role si materialul benzii.

18 20 2 24 26 28 30 32 In ceea ce priveste presiunea benzii asupra rolei

Fig. 3: Variatia presiunii pe rola

ea are o variatie reprezentatd in fig. 3.
Constatam o distributie neteda a presiunii pe rola ceea ce este in concordanta si cu datele experimentate.
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Fig. 4. Variatia presiunii de laminare la laminarea asimetrica

in fig. 4, a este dati presiunea de laminare in functic de lungimea de contact, folosind (11); in fig. 4, b este
reprezentata presiunea de laminare in functie de lungimea de contact, folosind o relate obtinuta de Rodica loan.
In fig. 4, a distributia a presiunii de laminare este in concordanta cu datele experimenale.
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Rezumat
In lucrare sunt prezentate aspecte privind determinarea suportului unui vector alunecétor in functie de momentul
polar.

Cuvinte cheie
Suport, vector, moment polar

1. Introducere

Un vector este o marime fizica ce se defineste prin trei proprietati: valoare numerica, directie si sens. Directia
unui vector este o dreapta din spatiul de existenta al vectorului care este paraleld cu vectorul. Dreapta care este coliniara
cu vectorul, adica dreapta care se obtine prelungind vectorul dincolo de originea si de extremitatea vectorului, se
numeste dreaptd suport (axa vectorului).

Versorul axei unui vector este vectorul a carui lungime este egald cu unitatea de masurd a vectorului respectiv.
Versorul precizeaza un sens pozitiv pe axa vectorului. Daca vectorul are acelasi sens cu versorul valoarea sa algebrica
este pozitiva, daca are sens contrar cu versorul valoarea algebrica este negativa.

Prin modulul vectorului se intelege modulul valorii sale algebrice, un numar pozitiv egal cu lungimea vectorului
raportata la unitatea de masura.

inlocuind notiunea de valoare numerici cu modulul si notiunea de directie cu dreapta suport, se poate afirma ci
un vector se defineste prin trei proprietati: modul, dreapta suport si sens.

In mecanica clasica, dupa criteriul tipului originii, se definesc urmatoarele categorii (clase) de vectori: vectori
liberi, a céror dreapta suport poate ocupa orice pozitie in spatiu, paraleld cu directia data, punctul de aplicatie (originea)
nefiind precizat; vectori alunecétori, a caror dreaptd suport este fixad in spatiu si punctul de aplicatie (originea
vectorului) este liber pe dreapta suport; vectori legati a caror dreaptd suport este fixa in spatiu si punctul de aplicatie
(originea vectorului) este fixat pe dreapta suport.

Pentru orice vector v se poate scrie expresia analitica in reperul OXYZ sub
forma:

\7=VXZT+Vy7+VZl;, (1)
unde vy, vy, v; sunt coordonatele vectorului.
Coordonatele vy, v, v: se mai numesc componentele scalare ale vectorului
v si reprezintd proiectiile vectorului pe axele de coordonate (fig. 1):

v, =V-i, vy:V-j_', v, =v-k, 2)

Modulul vectorului este dat de relatia: Fig. 1. Descompunerea vectorului
|\7|:,/vf+v}2,+v_,2 , 3)

2. Momentul polar al unui vector
Se considera un vector alunecator v cu dreapta suport (A) raportat la un reper triortogonal OXYZ. Se numeste
moment polar al vectorului v in raport cu polul O un vector care este egal cu produsul vectorial dintre vectorul de

pozitie al unui punct de pe suportul (A) in raport cu polul O si vectorul dat. Se noteaza M, (V) :
M, (V)=7xV, 4)
unde 7 = OP, Pe(A).

Momentul polar nu depinde de alegerea punctului de pe suport, P € (A) (fig. 2). Considerand un alt punct P; €
(A), se scrie urmatoarea relatie vectoriala intre punctele O, P, si P; (legea de variatie a coordonatelor la translatia
axelor) :

OP, =OP+PPR, 7 =7 +PF,, (5)
Avem:
M}, (V) =7 x = OR xv = (OP+ PR |xV = OPx¥ + PR xv =7 xv =M, (6)
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deoarece vectorii P_E si v sunt coliniari, produsul vectorial fiind egal cu zero.
Se construieste OF, L(A), F, €(A) si se noteaza b=OF,, segment numit

bratul vectorului v .
Modulul momentului polar este:

|42, ()| = [F]- ] -sin (7. 7) = b-[3], (7
deoarece 1n triunghiul dreptunghic OPyP se verifica relatia
b=[F|-sin(7,7), (8)

Relatia (8) pune in evidenta ca locul geometric al punctelor din spatiu in raport
cu care vectorul are acelasi moment polar este o dreapta paralela cu suportul vectorului
care contine punctul O.

Fig. 2. Momentul polar

3. Determinarea suportului unui vector alunecitor in functie de momentul polar
Daca un vector alunecator este dat prin expresia analitica in reperul triortogonal OXYZ

F:vx7+vvj_'+v21;, (1)
si se cunoaste momentul siu in raport cu polul O, M, o (V), adica dacd vectorul (4)
este dat prin coordonatele pliickeriene, se pune problema determinarii suportului, z a
notat (A). A

Coordonatele Pliicker (coordonatele pliickeriene, introduse de Julius
Pliicker in secolul al XIX-lea) sunt o modalitate de a atribui sase coordonate
omogene fiecarei linii (drepte) din spatiu.

|

Astfel, dandu-se o directie (4) caracterizata prin versorul u (fig. 3), se 7 J — -
definesc coordonatele pliickeriene ale directie (4), printr-o matrice ale carei / 0 dS{P\’ y
elemente sunt: X

- componentele versorului # notate aici cu (a,b,¢), deci conform relatiei de Fig. 3. Directia (1)
definitie a versorului, # se scrie:

W=ai +bj +ck, a=cosa; b=cosf; c=cosy, )

- componentele vectorului 7 xu = [i +mj + nk , iar conform de finitiei produsului vectorial se scrie:
J
rxu=|x y z =(yc—zb)7+(za—xc)7+(xb—ya)k, (10)
a b
unde 7 este vectorul de pozitie al unui punct oarecare 4 de pe axa (4) in raport cu originea sistemului de axe ales si are

expresia: 7 = xi + yj +zk .
Rezulta dupa identificare:

l=yc—zb, m=za—xc; n=xb-ya, (1)
Deci coordonatele pliickeriene ale directie (4) se scriu sub forma matricei coloana:
a a
b b
. 12
[u]— yc—zb A (12)
za —xc m
| xb—ya| | n]
Coordonatele pliickeriene ale unei directii au unele proprietati evidente:
a’+b*+c’ =1
2 2 I R A N LA o ) 27 (13)
P +m®+n® =|Fxu| =|r| -|u]-sin® a = d,
unde d, = OD este distanta de la punctul O la dreapta (4) (fig. 3).
Pentru cazul de fatd se considera relatia de definitie a momentului polar (4)
M, (V)=7FxV,
care se inmulteste vectorial la stdnga cu vectorul v :
VXM, (V)=vx(7xV), (14)
Aplicand formula de dezvoltare a dublului produs vectorial, se obtine:
VXM, (v)=vF-(vF) 7V, (15)

de unde rezulta:



v
sau:
vxM, (V) (v.-7
7=_—§’()+[¥Jﬁ, (16)

v [v]
unde s-a notat versorul vectorului v

=", (17)

v|

Se observa cd primul termen din (16) reprezinta vectorul de pozitie in raport cu polul O al punctului Py € (A),
OPy 1L (A), unde (A) este dreapta suport a vectorului v :

vxM, (v M, (v
7=l lr) Ifol=| Ol _op, -, (18)
v g
unde b este bratul vectorului, definit in (8), iar al doilea termen din (16) reprezinta 0
proiectia vectorului de pozitie 7 pe suportul vectorului v : ~
_ vr  _ _ o r _
pr;r—?|—r-u, (19) D) v
Cu acestea, relatia (16) se scrie sub forma unei ecuatii vectoriale cu o infinitate R P
de solutii 7 : Fig. 4. Suportul vectorului v
r=r+u-prr, 1, Lu, (20)
avand reprezentarea grafica data in figura 4.
In figura 4, segmentul PP reprezinta proiectia vectorului 7 pe suportul vectorului v :
E)P:(p}%?)-ﬁ, 21
Notand A’ = pr.7 , parametru real, ecuatia (20) se scrie sub forma:
(A):7=r+A"u, A'el, (22)

si reprezintd ecuatia vectoriala a suportului vectorului v .
Introducand in (22) vectorul 7, si versorul u (relatiile (18), respectiv (1. 7)), se obtine pentru suportul

vectorului v ecuatia:

VXM, (V)

=2
v

(A):7 = +Av, Aell, (23)

unde /A este un parametru real (ﬁ, =1"/ |\7|) .

inlocuind in relatia (23) componentele scalare ale vectorilor v si M o (V) , rezultd urmatoarele coordonate ale

unui punct arbitrar P al suportului vectorului v :

M, (V)-v. - M, (v
x:vy OZSV) 2vz - Oy (V)-i-ﬂ-v
Vi v, v
M, (V)-v. -M, (v
y== ""SV) e (V)+i~vy, Ael (24)
Vv, + Vv
M, (V)-v, -M, (v
Z:vx Oy 2(v) Yy - Ox (V)+ﬂ,-v
24+

momentului polar):

M, (V) =V, —zv,
M, (V)=zv, —xv_, (25)
M, (\7) =XV, =,

iar componentele vectorului v, de relatia:
- _ - - ' "
v=vi+v,j+vk, (1")
Se face observatia cd momentul polar se calculeaza si pentru vectori legati:
M, (v)=rxv, 7=0P, (26)

in acest caz punctul P fiind punctul de aplicatie al vectorului legat v .



In continuare vom considera un exemplu in care se cere determinarea suportului vectorului alunecator in
functie de momentul polar si verificarea rezultatului obtinut (fig. 5).

Vectorul v are modulul [v|=v si expresia analitica:

—_ —_ — Z
V:v£i+0j+v£k, 27
. .. 2 2
iar vectorul de pozitie: L B(a,a,a)
¥ =0i +aj +ak , (28) |
Momentul polar a lui v fata de O este: v
— - - a
L)
_ 00,00
M, (V)=rxv,=[0 a OV%, 29) :( 00 4. A(0a0)
10 hp a
Din (29) rezulta: Fig. 5. Vectorul v
M, (V)= a2 oo a2
2 2
M, (v):o.vg—().v%:o , (30)
MOZ (17) = O-vﬁ—a-v—2= - a2
2 2 2
Inlocuind componentele scalare ale lui v si M o (\7) in relatiile (24) obtinem:
0. a2 B w2 0
x= 2 > 2 +A- w2 = x=41 &
v
w2 'av\/z_v\/z' _an/E
2 2 2 2
y= - +1-0 = y=a, (3D
\
w2 0-0. a2
=2 2 2 W2 = z= iﬁ
v 2 2
Eliminand pe 4 intre relatiile (31) obtinem:
x=zy=a, (32)

Adica suportul vectorului v se afla pe bisectoarea unui plan paralel cu xOz la distanta y=a de acesta.
Verificarea ecuatiei suportului vectorului v se face prin scriind ecuatia dreptei determinate de doud puncte, in
cazul de fatd punctele 4(0,a,0) si B(a,a,a). Astfel avem:

x_'xA :y_yA :Z_ZA — izy_azi’ (33)
Xp =Xy Vp—V4 Zp—Z4 a 0 a
Egaland primul raport cu al treilea raport si al doilea raport cu al treilea rapot din relatiile (33) se obtine:
xX=z,y=a, (34)

acelasi rezultat ca si cel din relatiile (32).

Concluzii

In lucrare au fost prezentate aspecte privind determinarea suportului unui vector alunecator in functie de
momentul polar, folosind coordonatele pliickeriene verificarea rezultatelor obtinute faicindu-se cu metodele geometriei
analitice.
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Rezumat

Cu scopul de a-gi usura munca, omul a imaginat si construit, in decursul timpului, diferite dispozitive
mecanice simple, pe care, ulterior, le-a perfectionat fie in vederea utilizarii lor directe, fie ca parti componente
ale diferitelor masini si instalatii. Din punct de vedere mecanic, un asemenea dispozitiv reprezinta un rigid sau
un sistem de rigide supus la o serie de forte exterioare si forte de legatura, care se pot reduce in esenta la doua
forte: o fortd motoare (F,;) care cautd sd puna sistemul in miscare si o fortd rezistentd (F.), care se opune
miscarii.

De reguld, cu ajutorul acestor dispozitive mecanice simple se pot invinge forte rezistente mari
intrebuintand forte motoare mici accesibile unei actiondri manuale. Uneori insd, forta motoare poate fi egald sau
chiar mai mare decat forta rezistentd; intr-o asemenea situatie justificarea existentei dispozitivului respectiv
consta in posibilitatea schimbarii directiei sau sensului fortei motoare. In aceasta lucrare vom studia fenomenul
de autofranare si fenomenul de autostrangere precum si stabilirea relatiilor care exista intre forta motoare si forta
rezistentd pentru ca ele si se echilibreze. In aceste studii se neglijeaza greutitile tuturor corpurilor care alcatuiesc
sistemul, deoarece sunt mici comparativ cu valorile fortei motoare si fortei rezistente.

Cuvinte cheie
autofranare, autostrangere, forta motoare, forta rezistenta

1. Introducere

In aceasti lucrare se va studia echilibrul unor sisteme de corpuri intilnite mai des in tehnica denumite
masini i mecanisme. Aceste sisteme de corpuri servesc la deplasarea punctelor de aplicatie ale unor forte
mari denumite forfe rezistente aplicate la elementul de intrare (util sau rezistent) cu ajutorul unor forte sau
cupluri de valori mai mici — accesibile In general unei actionari manuale — denumite forte motoare aplicate
la elementul de iesire (motor sau consumator).

Echilibrul acestor sisteme de corpuri va fi examinat in urmatoarele ipoteze care conduc la unele
simplificari ale calculelor;

- se neglijeaza greutatile tuturor corpurilor care alcatuiesc sistemul considerat fata de cele doud elemente
mecanice aplicate sistemului: forta sau cuplul de intrare (element mecanic rezistent) si forta sau cuplul de iesire
(element mecanic motor);

- se tine seama de frecarile care apar in legaturile sistemului considerat.

in cele ce urmeazi se vor lua in considerare numai acele masini care au un singur grad de libertate, adica
cele a cdror pozitie de echilibru poate fi determinatd cu ajutorul unui singur element geometric (unghi sau
distanta).

2.  Aspecte teoretice.

Transmiterea fortelor. Deoarece toate ecuatiile de echilibru ale corpurilor ce  alcatuiesc sistemul
considerat sunt liniare si omogene 1n raport cu elementele mecanice motor si rezistent (fortd sau cuplu, si
cu reactiunile din legaturi), dupa ce se elimind din aceste ecuatii reactiunile rezultd intotdeauna o relatie de
forma:

Fn=4z-E (M
in care Ay este o mdrime ce depinde numai de elementele geometrice date ale sistemului considerat, de
coeficientii de frecare din legaturile acestuia si uneori de pozitia elementului motor; acest factor se numeste
raport de transmitere a fortei, deoarece el reprezinta raportul in care forta sau cuplul motor se transmit prin
elementele masinii simple considerate de la elementul de intrare la cel de iesire.

Este important de remarcat faptul ca raportul de transmitere a fortei 4, pentru o aceeasi masind sau
mecanism $i pentru o aceeasi pozitie a sa, este variabil intre doua limite care corespund una tendintei de miscare
la limitd 1n sensul fortei de intrare (forta rezistentd) iar cealaltd tendintei de miscare la limita in sensul provocat
de forta de iesire (forta motoare). Notind aceste valori extreme ale raportului de transmitere a fortei cu Az si

Az rezultacd:

‘;I'Fl = ‘;I'F = AFI:‘I. (2)
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In absenta frecarii aceste doua valori sunt egale intre ele adica :
*1;'_. =dr= .1;-”[ (3)

Din examinarea expresiei coeficientului de transmitere a fortei rezultd doud proprietati importante
denumite in tehnica autofiinarea si autoblocarea masinii considerate.

3.  Fenomenul de autofrinare

O masind sau un mecanism cu un singur grad de libertate are - in general - doua posibilitati de miscare :
una in sensul provocat de forta rezistentd, iar cealalta in sensul invers acestuia si anume in sensul in care s-ar
putea pune in miscare sub actiunea fortei motoare. Este cunoscut faptul ca in tehnica se cautd a se evita prima
posibi-litate, intrucit s-ar putea provoca accidente. Intr-adevir, presupunind ci masina considerati este un troliu
pentru ridicarea unei greutdti, dacd in momentul in care inceteaza actiunea fortei motoare (forta cu care
muncitorul actioneaza troliul) forta rezistentd (greutatea sarcinii ridicate) ar incepe sa se deplaseze accelerat In
jos s-ar provoca prin aceasta accidente. Pentru a evita asemenea situatii masinile respective sunt prevazute cu
dispozitive care blocheaza acest sens al miscarii lor (frine, clicheti); este insa de dorit ca o asemenea miscare sa
fie impiedicatd nu numai prin actiunea dispozitivelor mentionate ci prin insusi actiunea sistemului de forte care
apar iIntre corpurile care o alcatuiesc; in acest caz se zice ca masina respectiva prezintd fenomenul de autofrinare.
Conditia ca acest fenomen sa nu se produca este deci :

Az, =0 @)
pentru ci numai in acest caz din relatia (1) rezulta F,, = 0 pentru E. = 0. In acest caz masina sau mecanismul
respectiv se afla in echilibru la limita de alunecare in sensul de miscare produs de forta de intrare (forta
rezistentd); o trepidatie oricit de mica, o poate pune Insd In miscare in acest sens; spre a tine seama si de acest
fapt se considerd pentru mai multd siguranta ca autofrinarea are loc nu atunci cind forta motoare devine nula ci
atunci cind ea Isi schimba sensul spre a produce miscarea in sensul fortei de iesire care ramine cu sensul sau.
Aceasta revine la a spune ca :

Ag B = 0,
sau, deoarece F. = ( (a ramas cu sensul ales initial In calcule) rezulta :
Ag <0, )
Pentru a reuni si cazul anterior rezulta ca conditia de autofrinare este :
A =0 (6)

semnul egal indicind un echilibru la limita de alunecare iar semnul mai mic un echilibru mai sigur, sub limita de
alunecare.

Pentru exemplificarea celor ardtate mai inainte se considerda masina simpld alcétuitd dintr-un plan
inclinat. Forta rezistenta este in acest caz greutatea corpului care trebuie ridicat pe plan iar forta motoare este
forta de ridicare a acestei greutati pe plan. Configuratia fortelor pentru echilibru la limita de alunecare in sensul
fortei de iesire este cea ardtatd in figura 1 (se dau coeficientul de frecare p dintre corp si plan si unghiul @ de
inclinare al planului).

Scriind ecuatiile de echilibru se obtine :

E, =(sina + pcosa)F;

de unde rezulta:
Az =sine + pycosa.

Scriind ecuatiile de echilibru pentru cazul echilibrului la limita in sensul produs de forta rezistenta adica
in jos pe planul Inclinat se obtine :

E, = (sine — pcosa)F
de unde rezulta :
Ap =sine —ucosea
deoarece s-a schimbat numai sensul fortei de frecare.

Forta rezistenta se transmite deci la iesirea din acest sistem in raportul :

Ag =dg =g

sau
sing —pcose < Ay < sine + ycosa.

Deoarece forta rezistentd este aceeasi (greutatea corpului) rezultd cd echilibrul sitemului poate fi
mentinut cu valori variabile ale fortei motoare este evident ca pentru ca magina respective sa foloseasca scopului
pentru care a fost construitd( ridicarea greutatii pe planul inclinat) trebuie depusa forta motoare maxima, adica :
A=A

F Fm



Fig. 1. Echilibrul fortelor pe planul inclinat; corpul tras in lungul planului.

Se observa ca — asa cum s-a aratat — cele doud valori ale raportului de transmitere a fortei coincid in
momentul absentei frecarii (u = 0) adica :
Ar=dz =A;_=sina
r Ty Fm
O observatie importanta este aceea cd minimul raportului de transmitere A se obtine din raportul de
transmitere maxim A - schimband semnul coeficientului de frecare u ; aceasta este o reguld generald care este

folosita la calculul valorilor extreme ale raportului de transmitere al fortei.

eSpre exemplu pentru & = 45% si u = 0,1 se obtine :
Ap,, =5in45°— 0.1 cos45° = 0,63
Az =sin43® + 0,1 -cos45® = 0,77,

Aceasta Inseamna cd spre a ridica pe plan o greutate F, = 100 N trebuie depusd o fortd F,, = 77 IV
In timp ce ea poate fi mentinuta in echilibru pe plan cu o forta variabila F,, cuprinsa Intre 63...77 N.

In cazul fara frecari valorile de mai inainte devin :
Az =4z 207
Conditia de autofranare a planului inclinat examinat mai inainte este : sing — pcose = 0 sau
tg o = u sau Incd @ =< @ In care ¢ reprezintd unghiul de frecare dintre materialul corpului ridicat si cel al
planului inclinat (tg ¢ = u).

Rezulta deci cad pentru a avea autofrinare pe planul inclinat este necesar ca unghiul sau de inclinare sa
nu depasascd unghiul de frecare dintre materialul corpului si planul inclinat.

4. Fenomenul de autoblocare

In functionarea unei masini simple sau a unui mecanism pot exista anumite pozitii pentru care
incercarea de a-l pune in miscare in sensul provocat de forta motoare sa conduca la valori infinit de mari ale
acesteia ; in aceste cazuri se spune ca apare fenomenul de autoblocare. Spre deosebire de fenomenul de
autofrinare care are loc la limita de alunecare in sensul produs de forta rezistenta, fenomen care este mult folosit
in tehnica, fenomenul de autoblocare are loc in sensul de miscare produs de forta motoare, aparitia sa nefiind
dorita, deoarece ea conduce la ruperi ale pieselor masinii sau mecanismului respectiv, Intrucét acestea nu pot
transmite forte infinit de mari.

Fig. 2. Echilibrul fortelor pe planul inclinat ; corpul tras orizontal.



Ca exemplu de masina simpla la care apare fenomenul de autoblocare se va considera tot planul inclinat
cu deosebirea ca forta motoare este aplicatd cu un anumit unghi de inclinare in raport cu linia de cea mai mare

panta a planului inclinat (fig. 2.). Scriind ecuatiile de echilibru ale corpului pe planul inclinat se obtine :
E sinn‘+.u|:|:|sn'F
me cos f —using "
Rezulta deci :
sine + pcosa

M cosf —usinf

Introducénd unghiul de frecare g (tg @ =p = :::; Z) se obtine :
. sing
. _smn‘+ms¢lcnsn_ sin(a + @)
Fm g zing sing cos(B + @)
T cosg T

Din examinarea acestei relatii se observd ca pentru B+¢=- raportul de transmitere 4 devine infinit,

adica pentru deplasarea greutatii pe plan trebuie depusa o forta motoare E, infinitd; cum acest lucru nu este
posibil rezulta ca sistemul nu mai poate fi pus in miscare ; el se autoblocheaza. Pentru B + ¢ = - raportul de

transmitere al fortei Az devine negativ ceea ce inseamna ca pentru punerea in miscare a corpului pe planul

inclinat forta de intrare trebuie sd-si schimbe sensul. In concluzie conditia ca sistemul examinat sd nu se

autoblocheze este :
w

F+o= Ey
Pentru exemplul numeric dat mai Inainte (@=45°, p=0,1) rezulta :
@=6° si deci p <84°.

4. Concluzii

in concluzie putem spune ci fenomenele de autofranare si autoblocare sunt foarte importante pentru o
masind sau un mecanism deoarece pot sd evite unele accidente 1n functie de sensul miscarii masinii respective.
Pentru a evita asemenea situatii masinile respective sunt prevazute cu dispozitive care blocheaza acest sens al
miscarii lor (frine, clicheti); este insd de dorit ca o asemenea miscare sa fie impiedicatd nu numai prin actiunea
dispozitivelor mentionate ci prin insusi actiunea sistemului de forte care apar intre corpurile care o alcatuiesc.

Spre deosebire de fenomenul de autofrinare care are loc la limita de alunecare in sensul produs de forta
rezistentd, fenomen care este mult folosit in tehnicd, fenomenul de autoblocare are loc in sensul de miscare
produs de forta motoare, aparitia sa nefiind doritd, deoarece ea conduce la ruperi ale pieselor masinii sau
mecanismului respectiv, intrucat acestea nu pot transmite forte infinit de mari.
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Rezumat

In lucrare vor fi studiate unele aspecte privind calculul caracteristicilor dinamice proprii ale structurilor cu mai
multe grade de libertate dinamica. Caracteristicile dinamice proprii sunt marimi ce depind numai de proprietatile
intrinseci ale sistemului fiind independente de conditiile initiale ale miscarii.

Cuvinte cheie
Vibratii libere neamortizate, caracteristici dinamice

1. Introducere

Structurile reale se pot transforma, pe baza unei modeléri corespunzatoare, in sisteme oscilante discrete cu un
numar limitat de grade de libertate dinamica.

Modelul de calcul sau modelul discret simplificat va reflecta cat mai fidel comportarea sistemului real, astfel
incat configuratia deformatelor dinamice sa fie evaluate cu cat mai multa exactitate.

Sistemele cu mai multe grade de libertate reprezinta modele de calcul pentru sistemele reale, aproximand mai
bine comportarea acestora. Rezultatele obtinute 1n acest mod sunt satisfacatoare pentru activitatea practica.

Lucrarea prezinta aspecte privind vibratiile libere neamortizate, rezultatul obtinut fiind reprezentat de
caracteristicile dinamice proprii - pulsatii si perioade. Notiunile de pulsatii proprii si forme proprii de vibratie sunt
caracteristice analizei dinamice liniare a unei structuri, fara amortizare.

Determinarea caracteristicilor proprii de vibratie ale structurilor se poate face prin metode exacte si metode
numerice.

Ca metode exacte amintim: metoda fortelor de inertie si metoda deplasarilor,

Metoda fortelor de inertie are ca baza conditia de compatibilitate a formei deformate cu legaturile si utilizeaza
caracteristica de flexibilitate a structurii.

Metoda deplasarilor are ca baza conditia de echilibru dinamic si utilizeaza caracteristica de rigiditate a structurii.
Determinarea directd a valorilor si vectorilor proprii pentru structuri dezvoltate, avand mai multe grade de libertate
dinamica prezintd unele dificultiti de calcul. Existd insd metode numerice care permit determinarea pulsatiilor si
formelor proprii de vibratie, cum ar fi metoda Rayleigh (metoda energeticd) si metoda matriceala iterativa.

in continuare vom prezenta dintre metodele exacte pe cea a metodei fortelor de inertie urmata de prezentarea
modului de rezolvare a unei aplicatii.

2. Metoda fortelor de inertie

In aceasti metoda se exprimi deplasarea pe directia unui grad de libertate, ca efect al tuturor fortelor de inertie
ce actioneaza asupra sistemului oscilant la un moment dat.

Gradele de libertate ale unui sistem oscilant reprezinta numarul de parametrii liniar independenti care definesc
pozitia maselor sistemului oscilant la un moment dat. Structurile de rezistentd — ca si constructia in sine — are masa
distribuitd, ceea ce inseamna ca ele reprezinta sisteme cu un numar infinit de grade de libertate. Un asemenea sistem
oscilant nu poate fi rezolvat matematic decat daca este redus la un element simplu.

Pentru cazurile reale — pentru a obtine modele simple, cu o rezolvare relativ simpld, dar corectd din punct de
vedere practic - se considerd masa constructiei concentratd in anumite puncte ale structurii, ceea ce conduce la sisteme
cu numar finit — si de obicei redus — de grade de libertate. in asemenea situatie, gradele de libertate se pot definii ca
fiind numarul de legaturi simple atasate maselor concentrate, astfel incat acestea sa rimana in pozitia de echilibru static.
directia gradului de libertate i.

Deplasarile maselor se exprima astfel:

X =51111 +512[z +'-'+51n[n
x, =0,1,+0,1, +..+9,,1, o

x, =01, +0,I,+.+0,1

nn"n
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Deoarece forta de inertie are forma: /, = —m,X, din (1) se obtine:

‘xl = _é‘llml‘xl _5]2mxx2 _"'_5lnmnxn

X, =6y, m X, —0yymy X, —...=0,,m, %, b
; 2)

‘xn = 5nlml‘xl _5n2mx'x2 _"'_5)7nmn‘xn

Sistemul de ecuatii diferentiale (2) admite solutii particulare de forma celei obfinute la sistemele cu un singur
grad de libertate si anume x; = A;sin(wt+¢p). Observand ¢ x, = —@’ 4, sin (a)t +¢)) si inlocuind in (2) rezultd un sistem
de ecuatii omogene avand ca necunoscute amplitudinile miscarii maselor:

(é‘“mla)2 —1) A +6,m.a’ A, +..+8,ma’ 4, =0
S,ma’ 4, +(§22m2a)2 —I)A2 +ot Sy, ma’ A, =0

) G3)

2 2 2
o,mw 4 +06,m o A, +...+<5,mmnw —1) A, =
- solutia banala nu intereseaza - 4; = 0, i=1,n deoarece reprezinta pozitia de repaus;
- solutia A4 #0 corespunde existentei vibratiilor si se obtine din conditia ca determinantul coeficientilor

necunoscutelor sistemului (3) sa fie nul.
Forma acestui determinant, obtinuta prin Impdrtirea cu w? este:

é‘llml -4 512m1 5lnmn
é‘z{ml 522m.2 -4 . 52n'mn _0, @
5nlml é‘rlZ’nl 5nn mn _/1

unde 4 = 1/w?.
Expresia (4) se numeste ecuatia caracteristicd a miscarii. Ecuatia de gradul »n in A, obtinutd prin dezvoltarea

determinantului, are » raddcini reale si pozitive w =1/ Ja. (Perechea de solutii @ =-1/ JA nu intereseazi pentru ca
nu are sens fizic),

Rédacinile 4 se numesc valori proprii si lor le corespund vectori proprii care se obtin din sistemul (3) inlocuind
pe rand radacinile A;.

Astfel, vectorul propriu X; are forma:

avand X;; = / (ales arbitrar)

Cu elementele vectorului propriu se reprezinta forma deformata a sistemului oscilant denumita forma proprie de
vibratie.

Caracteristicile dinamice proprii ale sistemului cu mai multe grade de libertate sunt:

- pulsatia @, =1/ NA (cu vectorul propriu asociat),



-pericada 7, =27/ w,,
-frecventa f, =1/7, =w, /27 .

Primul mod de vibratie, avand perioada cea mai mare, se numeste mod fundamental de vibratie.
Vectorii proprii sunt ortogonali, adica respecta conditia:

> mX, X, =0, (6)

Jj=1

sau 1n transcriere matriceala:
X/ Mx, =0, @)
Proprietatea de ortogonalitate a vectorilor formelor proprii de vibratie permite verificarea rezultatelor calculului.
In transcriere matriceala metoda fortelor de inertie are forma:

(A-M—/i)A:O, (8)
Notand D = 4-M - unde D reprezintd matricea dinamica, relatia (8) devine:
(D - /”L) A=0, 9
care are solutia:
|D—-24]=0, (10)

si care reprezintd o problema de valori si vectori proprii.

3. Exemplu de rezolvare a unei aplicatii cu metoda fortelor de inertie
Sa se determine cu ajutorul metodei fortelor de inertie caracteristicile dinamice proprii la structura din figura 2.
Se considerd m; = 500daNs*/m, m; = 500daNs?> m, A=const si EA = 120000kN.
In aceasti metoda se exprima deplasarea pe directia unui grad de libertate, ca efect al tuturor fortelor de inertie
ce actioneaza asupra sistemului oscilant la un moment dat.
Sistemul oscilant are doud grade de libertate dinamica. in figura 3 sunt prezentate gradele de libertate ale
sistemului oscilant.

Fig. 2. Structura la care se cere determinarea Fig. 3. Gradele de libertate ale
caracteristicile dinamice proprii ale sistemului oscilant.

Ecuatia caracteristica in metoda fortelor de inertie este:
51 m = A 51 2 M,
521 m, é‘22 m, — A

o, =0,,, O,, suntfexibilitatile sistemului oscilant, respectiv:

=0, (1)
unde &,

11,>

calculeaza cu relatiile:

n2 nr de bare n2
S, =|—dx= —
" -f EA ; EA "
nn nr de bare nn
5122521=J- - dx = 12Lk
EA < p4

nr de bare 2

2
n, n,
S, :IEA dx = ; oL

In scopul schematizarii eforturile produse de fortele egale cu unitatea, actiondnd pe directia fiecirui grad de
libertate (fig.4 si respectiv fig. 5), sunt trecute in tabelul 1

luat in studiu.

76 + 482 68+ 242 76 + 482
6‘1]:—; 512:5212—; 522:—

9FEA 9FEA 9FA
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3 3 9FEA 9EA 9EA
4 4 4
3-5 4 +] +] g g g
9EA 9EA 9EA
4-5 | 22 — Q + Q M 4I M
3 3 9FEA 9EA 9FEA
2 16 8 4
4-6 4 - —= — —_— —
3 3 9EA 9EA 9EA
s6 | a5 | 2|2 A2 | 82 16
3 3 9EA 9EA 9FA
57 | 4 1 L2 4 8 16
3 3 9EA 9EA 9EA
2 22 | 42 82 1632
67 | ayz | N2 | R2Z ) A2 82 16V
3 3 9EA 9EA 9FEA
Z = 511 Z = 512 Z = 522
Cu aceste valori ale flexibilitatilor, ecuatia caracteristica:
359,706 2 509, 706
9FA OFA _
254,853 719,411_2
9FEA 9FA

Notand o = 9EA4A rezultd urmatoarea ecuatie de gradul doi in a:
a® —1079,117x +128876,35=0

care are ridacinile: a; = 942,357 si a, = 136,759
Pulsatiile vibratiilor libere sunt:

1 a,
0 =—= cu A4 =——; w =33,853rad /s
JA 9EA
1 a,
w,=——= cu A =——; o, =88,866rad /s
JA 9EA

Perioadele si frecventele vibratiilor libere sunt:



7 =27 _0,186s; f =4 —5,388H>
2 T

7, =27 —0,186s; f, = —14,144Hz=
, 7,

Formele proprii de vibratie
Prima forma proprie. Din ecuatia:
(é‘llml -4 )Xl,l +0,mX,, =0

o, m, — 4, . 1
X, =————=+L142 si X, =
O,m, +1,142

in conditia X;; = I rezulta

A doua forma proprie. Din ecuatia:
(5117”1 -4 )Xl,z +06,m,X,, =0
in conditia X;; = I rezulta
o) - 1
X, =-0""% 0437 si X, =
’ O, M, —0,437
Verificarea ortogonalitatii vectorilor formelor proprii de vibratie

{Xl}T '[M]'{Xz}:()

2,5 0 1
{1 1’142}'[0 5}{ 0437}:2,45—2,495z0

Rezultatele confirma faptul ca a fost efectuat corect intregul calcul.

respectiv

Concluzii

Prin reprezentarea vectorilor proprii de vibratie se obtin formele proprii de vibratie. Modul propriu de vibratie
reprezintd ansamblul dintre vectorul propriu de vibratie si valoarea proprie de vibratie corespunzatoare. In sens mai larg
modul propriu de vibratie include fortele de inertie din modul respectiv, diagramele de eforturi sectionale, deformatiile
specifice, etc.

Un sistem dinamic cu ,,n” grade de libertate are ,,n” pulsatii proprii de vibratie, ,,n” frecvente proprii de vibratie
si ,,n” perioade proprii de vibratie.

Conform principiului lui D’Alambert, deformata statica de la momentul ,,#” se obtine actionand static sistemul
structural cu fortele de inertie de la acelasi moment de timp.
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Rezumat
In aceastd lucrare se prezintd aspecte privind determinarea momentelor de inertie prin metoda oscilatiilor de
rasucire.

Cuvinte cheie
Momente de inertie, oscilatii de rasucire

1. Introducere

Conform “Dictionarului explicativ al limbii romane” (DEX—1998), vibratia este o “miscare periodica a unui corp
sau a particulelor unui mediu, efectuata in jurul unei pozitii de echilibru”. Oscilatia este “variatia periodica in timp a
valorilor unei marimi care caracterizeaza un sistem fizic, insotita de o transformare a energiei dintr-o forma in alta”.

Oscilatiile - de naturd mecanicd, termica, electromagneticd etc. — sunt fenomene dinamice caracterizate prin
variatia In timp a unei marimi de stare a sistemului, de obicei in vecindtatea valorii corespunzatoare unei stari de
echilibru.

Vibratiile sunt oscilatii ale sistemelor elastice, adica miscari ale sistemelor mecanice datorite unei forte de
readucere elastice. Astfel o bara elastica sau o coarda vibreaza, in timp ce un pendul oscileaza.

Toate corpurile care au masa si elasticitate pot vibra. Un sistem vibrator are atit energie cineticd, inmagazinata in
masa in miscare, cit si energie potentiald, inmagazinati in elementul elastic ca energie de deformatie. in timpul
vibratiilor, are loc o transformare ciclica a energiei potentiale in energie cinetica si invers.

2. Notiuni generale

Una din miscarile importante intdlnite in naturd este miscarea oscilatorie (oparticuld oscileazd cand se
deplaseaza periodic 1n jurul unei pozitii de echilibru), in care deplasarea poate fi exprimata prin functia data de relatia
(1):

X=X, sin(w-t+(p), (1)

O astfel de miscare, continuandu-se (in mod teoretic) la infinit, poartd numele de vibratie armonica.

Mirimea variabila x se numeste elongatie. In teoria vibratiilor mecanice ea poate fi o deplasare sau un unghi.

Marimea xy, reprezentand valoarea maxima a elongatiei, este amplitudinea vibratiei.

Mirimea o , masurati in rad/s (sau, ceea ce este acelasi lucru, in s™!) este pulsafia vibratiei.

Argumentul ¢ se numeste fazda la originea timpului.

Drumul si/sau spatiul parcurs de mobil intre doud treceri succesive identice prin aceeasi pozitie (afladu-se in
acelasi loc si mergand in acelasi sens) formeaza o perioadd sau un ciclu al vibratiei. Perioada unei vibratii se masoara
prin durata de timp calculata cu relatia:

2
Ir=—, 2
w
Inversul perioadei este frecventa vibratiei, notata cu simbolul f'sau v si se

determina cu relatia:

@
=D =— . 3)
f pyn (
Unitatea de masura a frecventei este Hertz —ul care este egal cu:
1Hz = 1per./ s, “4)

Vibratia unui sistem elastic, efectuatd numai in urma unui impuls initial, poarta
numele de vibratie proprie sau vibratie libera. Pulsatia ei este pulsatia proprie a vibratiei si se noteaza de obicei cu p.
In acest caz, ecuatia vibratiei armonice se scrie

x=x,sin(p-t+9), (%)

Daca migcarea vibratoare se afla sub efectul unei forte periodice, care o intretine, ea se numeste vibratie fortatda
sau vibratie intretinutd.



O vibratie a carei amplitudine scade mereu cu timpul, datoritd diverselor frecari din interiorul materialului sau
din exterior, este vibratie amortizata.

Dintre migcérile oscilatorii cea mai des intdlnita in fenomenele naturale si care
utilizeaza un model matematic simplu este miscarea sinusoidala.

Cele mai simple miscari oscilatorii sunt acelea cu un singur grad de libertate, care au o singurd masa concentrata
a carei migcare este definita printr-un singur parametru.

Ca exemple de astfel de sisteme, se pot cita:

- sistemul oscilant format din o masa m atarnata de un arc elicoidal vertical, de masa neglijabila;

- pendulul simplu, la care variabila este unghiul ¢;

- 0 masa concentratd m osciland transversal la capatul unei lame elastice de masa neglijabila.
singur grad de libertate, daca se ia ca variabild numai deplasarea transversald a masei m;

- un disc in vibratie de rasucire, agezat la capatul unei bare (sau fir) verticale de masa neglijabila.

Ca aplicatii ale miscarii sinusoidale, sunt:

- Pendulul simplu, definit ca un punct material greu de masa m suspendat de un punct O printr-un fir de lungime
[ de masa neglijabild. Daca punctul m este deplasat lateral, dupa care este ldsat liber, atunci punctul m va oscila;

- Pendulul compus, este un corp solid cu greutate proprie care poate oscila liber in jurul unei axe orizontale sub
actiunea greutatii;

- Pendulul de torsiune, este un alt exemplu de miscare sinusoidald a unui corp suspendat de un fir (suspensie
monofilard), de doud (suspensie bifilard), de trei (suspensie trifilard), sau chiar patru fire.

Astfel, pendulul, este un corp solid care poate oscila in jurul unui punct fix sau al unei axe fixe cand este scos din
pozitia de echilibru stabil.

In continuare se vor prezenta aspecte legate de pendulele de torsiune amintite mai sus.

Sistemul are un

3. Pendulul de torsiune cu suspensie monofilara
Se pune problema sa studiem vibratia sistemului oscilant din fig. 1, format dintr-un volant de diametru D, avand
momentul de inertie fatd de axa de rotatie J si un arbore (sau fir) de masa neglijabila cu diametrul d si lungimea / ,
avand constanta elastica k.

si rezolvarea se face in felul cunoscut G[p Grd?
. 2 k= = , (14)
L2 FAP7 o+p (p_O ’ ©) / 321
@ = Acos pt + Bsin pt Aceastd valoare s-a dedus din
d Luand conditiile initiale formula deformatiei de rasucire:
. _ M,l
- ! t:O:{? Po (10) = (15)
i D=0 P
. SO facand 4¢ = 1 si calculand cuplul
se ajunge la ecuatia miscarii g
! . corespunzator.
- @ =g, cos pt + &Sin pt, (11) Momentul de inertie al unui
“F p disc plin (volant), de greutate P si
J il Mt sau diametrul D, este:
. 2 2
Fig. 1. Pendulul de p=sin(pt+6), (12) _mD” _PD
. J= = . (16)
torsiune monofilar Unde 8 8g
. L (4 2 iar al discului cu obada subtire (v.
Jp=~ko, (6) o=, ¢ + = roata de la o caruta, roata de antrenare
respectiv p (13) surub robinet etc.) de diametru mediu
Lk & p D, neglijand masa spitelor este:
p+—@=0, (7) 196 ==~ 2 2
J X g mD _ PD (17
Se noteaza: Pentru un arbore de lungime 4 4g
k 2 2 [ si diametrul d, constanta elastica de
g b ®) rasucire este:

4. Pendulul de torsiune cu suspensie bifilara

O altd metoda experimentald de determinare a momentelor de inertie ce utilizeazd metoda oscilatiilor de
rasucire In cazul corpurilor de forma neregulata, precum si In cazul corpurilor neomogene este pendulul de torsiune cu
suspensie bifilara (fig. 2).

Corpul 4B de lungime 2a si greutate P, caruia urmeaza sa i se determine momentul de inertie fatd de o axd ce
trece prin centrul lui de greutate G se suspenda orizontal cu ajutorul a doua fire egale si verticale AC si BD de lungime /,
(fig. 2). In acest mod corpul se poate roti in jurul axei zz care trece prin centrul lui de greutate.

Se da o rotatie corpului in planul orizontal de un unghi a, aducandu-1 din pozitia 4B in pozitia 4,8, firele de
suspensie facand cu pozitia lor initiald unghiul 0, dat de relatia [0 = acx .



Pentru o deviere micd o din pozitia de echilibru, tensiunea din fir se z
considerd P/ 2, iar momentul de rotatie va fi: 9 //!//// '/ //4/ S oSS ‘ “/n

|
P ? -

M :27sin9zPa6=Pa7a, agy b f

i _= a

Ecuatia miscarii de rotatie M =—&/J este: f ! |

a2 i , !

el = —PTO.’ , (19) ] i

|
i
. o . o . . L i
Perioada T a oscilatiei armonice se determina experimental cronometrand - ;
timpul in care au loc un numar de 20 - 30 oscilatii. ,
b
1

Avemca T =27 > din care rezulta: : ’; R -~ - ,
Pa s [T
l £V e i
~ R -
T2 PaZ e L {.‘y
= : 0) o
472_2 Ji Z

Fig. 2. Pendulul de torsiune bifilar

5. Pendulul de torsiune cu suspensie trifilara

Se pune problema sd studiem vibratia sistemului oscilant din fig. 3, format dintr-un volant (platforma) de
diametru D = 2R, avand momentul de inertie fatd de axa de rotatie J si suspendat de trei fire de lungime / dispuse
simetric si fixate la periferia platformei. Firele sunt fixate in partea superioara de un disc de raza r, fix.

Daca punem in miscare platforma, printr-o mica deplasare unghiulara cu un unghi ay, aceasta va avea o miscare
oscilatorie. In aceastd miscare, platforma se roteste de-o parte si de alta a pozitiei de echilibru, si in acelasi timp se
ridica si coboara cu indltimea 4 fata de pozitia de echilibru.

Pentru rezolvare se scrie ca in orice moment suma energiilor cinetica si potentiald este constanta.

Energia potentiald a platformei in punctul de indl{ime maxima (energie
cineticd nula) este:

E,=m, gh, 2n
care se transformd in energie cinetica, cand platforma trece prin pozitia de
echilibru:

J 0@’
¢ 2
unde Jo (J, =J ,) este momentul de inertie fatd de axa de rotatie (indicele zero

este pentru ca axa de rotatie trece prin centrul de masa al sistemului) iar @ este
viteza unghiulara a corpului cand trece prin pozitia de echilibru.
Daca a este deplasarea unghiulard (micd) inaltimea la care se ridica
2

E , 22)

Fig. 3. Pendulul de torsiune trifilar

(fig. 2), care se calculeaza astfel:

platforma este 4 =

h se poate calcula din #=BC - BC,;
BC? = 4B’ —AC? =I°(R-r)’,BC} = 4,B” — 4,C] =1’ — A,C;}
A4,C, seobtinedin 4,C, =0,C, — 0,4, , adica
A,C] =0,C; +0,4; —20,C,-0,4, -cos a
A,C;{ =r’+R’ -2r-R-cosa
BC; =1’ =r’ =R’ + 2rRcos a
BC’ -BC]  2rR(1-cos )

- s

BC + BC, BC + BC,

Lo a
4rR sin’ =

adica, h = ————,
BC + BC,

Daca unghiul a este mic, sina =« .
Daci / este mult mai mare decat diferenta (R - r), atunci:

BC +BC, =21



Rra’
21
Daca energiile cinetica si potentiald a unui corp
depind de coordonata g dupa legile:

iarhvafi: h=

A b 2 B 2
E =L GE - ‘27 . @)
migcarea corpului este una oscilatorie, cu perioada:

A
T= 272'\/: , (24)

B

in cazul nostru
LJ
T=2rx 4 (25)
m,grR

6. Pendulul de torsiune cu patru fire

Maisurand perioada unui astfel de pendul,
putem calcula momentul de inertie al corpului care se

roteste, 1n cazul nostru momentul de inertic al
platformei:
m,grR _,
Jy=J,=—2—-T"7, (26)
AT yn

Daca raza platformei R si a discului » sunt
egale (r = R) atunci vom avea:

mogR2
47°1

Jo=J,= T’, 27)

Un disc de greutate P si diametru 2R este suspendat cu ajutorul a patru fire verticale fixate simetric de marginea

discului (fig. 4). Se cere sa se calculeze:
a) frecventa proprie a discului in rotatie;

b) frecventa proprie de oscilatie laterala a discului.

LA UE R RRRR RN

I
I
~at o
Te
~ 1
[
|
I
!
A B|0|8 ¢
. 2r o
g 48
A A
7
Fig. 4. Suspensia cu
patru fire
a) Pentru determinarea
frecventei se utilizeazd ecuatia
energiei.

Daca se noteazd cu 6 unghiul
de rotire al discului, energia cinetica a

. J(d@jZ
acestula este —| — .
2\ ar

Bibliografie

Daca se noteazd cu ¢ unghiul
cu care se inclina firele pentru pozitia

determinata de unghiul 6,
2

energia potentiald este: P % ,
Relatia dintre ¢ si 0 este:
p=—0,

Energia potentiala are

2p2
valoarea P TR

Ecuagia energiei este:
2

d¢9 L p RO _
dr 21

=P

(28)

21
in care 6y este amplitudinea, data de
conditia initiala.
Prin introducerea unei solutii
de forma @ =6, sin pt se obtine:

(29)

2

Inlocuind J = , se

2gl

obgine

p=F = lg (30)
La V1bra§11le laterale

(pendulare in planul desenului)

energia cinetica este

o

Energia
2
expresia P L
2

potentiala are

Ecuatia energiei va fi:

2 2
z[d(lco)} L ple’ _ lcoo 6
gl dt 2
de unde:
28 1 g
==, f=—/_= 32
/ / 2\ (32)

Pentru a determina momentul
de inertie J al unui corp oarecare C de
masa M acesta se aseaza pe platforma
P in mijlocul O al acesteia si, dand o
serie de oscilatii de rasucire aparatului
se obtine in mod similar cazului de la
paragraful 4.
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Rezumat

Momentele de inertie mecanice sunt marimi care caracterizeaza raspandirea maselor unui sistem material in
raport cu elementele unui sistem de referinta dat. In practica este importanta cunoasterea directiilor axelor pentru care
momentul de inertie fatd de aceste axe are valori extreme (maxime sau minime), axe numite directii principale de
inertie. Momentele de inertie calculate fati de aceste axe sunt denumite momente principale de inertie. In lucrare se
prezinta aspecte privind determinarea momentelor principale de inertie folosind metoda pentru determinarea extremelor
legate sau conditionate ale unei functii de mai multe variabile utilizand metoda lui Lagrange.

Cuvinte cheie
Momente principale de inertie, metoda Lagrange

1. Introducere

in majoritatea cartilor tehnice, gen memoratoare sau indrumare cu caracter general, se gisesc tabelate valorile
momentelor de inertie calculate in raport cu axe care trec prin centrul de greutate (masa) al corpurilor uzuale.

Insa in unele probleme de dinamica este necesar cunoasterea momentelor de inertie in raport cu repere diferite
(plane, axe, puncte), care, in general nu trec prin centrul de greutate (masa).

Pentru a nu se relua calculele de fiecare datd, se urmareste stabilirea unor relatii care sd permita determinarea
acestor momente de inertie in functie de momentele de inertie calculate fatd de centrul de greutate si care, in general,
pot fi gésite in tabele.

Astfel se determina relatii de calcul privind variatia momentelor de inertie fata de axe paralele. Dupa utilizarea
relatiilor lui Steiner ce se referd la variatia momentelor de inertie mecanice in raport cu axe paralele se pot aplica
relatiile privind variatia momentelor de inertie fata de axe concurente.

Se numesc axe principale de inertie, relative la un punct, acele axe concurente in punctul dat fata de care valorile
momentelor de inertie devin extreme. Momentele de inertie in raport cu aceste axe se numesc momente principale de
inertie.

Cunoasterea momentelor principale de inertie da posibilitatea aflarii momentelor de inertie in raport cu orice alt
sistem x(Oy avand aceeasi origine cu sistemul axelor principale si fiind rotit cu unghiul o fata de acesta.

In continuare se prezinti aspecte privind determinarea momentelor principale de inertie folosind metoda pentru
determinarea extremelor legate sau conditionate ale unei functii de mai multe variabile utilizind metoda lui Lagrange.

2. Aspecte teoretice

Determinarea momentelor principale de inertie conduce la aflarea extremelor unei functii supuse la legaturi. in
Analiza matematica, pentru determinarea extremelor legate sau conditionate ale unei functii de mai multe variabile, se
utilizeaza indeosebi metoda lui Lagrange (multiplicatorii lui Lagrange).

Definitie. Fie f: 4 €R" — R. Un punct @ € 4 se numeste punct de extrem local pentru f'daca diferenta f{x) - f(a)
pastreaza semn constant pe o vecinatate a lui a, adica, FV € V(a) astfel incat f{x) - f(a) pastreaza acelasi semn, vx € V' N
A.

Mai precis, daca f(x) - f{a) > 0, Vx € V' N A, atunci a se numeste punct de minim local pentru f; iar daca f{x)—f(a)
<0, Yx € V' N A, atunci a se numeste punct de maxim local pentru . Daca f(x) - f(a) > 0,(respectiv, f(x) - f(a) < 0), Vx €
A, atunci a se numeste punct de minim ( respectiv, de maxim) absolut pentru f.

Nu Intotdeauna exista pentru o functie puncte de minim (maxim) absolut.

Valorile functiei In punctele de extrem se numesc extremele functiei.

Daca exista, f{a) = inf f{x), Vx € A (respectiv, f(b) = sup f{x), Vx € A) se numeste valoare minima (respectiv,
maxima) a lui fpe 4.

In realitatea obiectiva, pe langa situatiile in care se cer rezolvate probleme de extrem libere, fara restrictii, in
parte, se Intalnesc si cazuri de probleme in care extremele unei functii se cautd in conditiile satisfacerii, de catre
argumentele functiei respective, a unor relatii de legitura intre ele. In asemenea cazuri, extremele respective poarti
denumirea de extreme conditionate sau, echivalent, extreme cu legaturi, legaturi ce se exprima, adeseori, prin relatii de
egalitate.
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Fie y = f{x;, x2,..., x») 0 functie reala definita pe o multime X< R” si un sistem de p < n ecuatii

Filxi, x2,..., xo) = 0, Fao(x1, X2,..., X) = 0, ..., Fp(x1, X2,..., X) = 0, (1),
functiile reale F;, F,..., F), fiind definite pe aceeasi multime X< R".
Extremele functiei y = f(x;, X..., x,) cand punctul (x; x», ..., x,) parcurge numai multimea 4 a solutiilor

sistemului (1) se numesc extremele functiei f/ conditionate de sistemul (1) sau extremele functiei f supuse la legaturile
(1).

Punctele stationare ale functiei y = f{x;, x2, ..., x,) cand punctul (x; x2, ..., x,) parcurge numai multimea 4 a
solutiilor sistemului (1) se numesc puncte stationare legate sau puncte stationare conditionate ale functiei f.

Punctele de extremum conditionat sau punctele stationare conditionate se definesc iIn mod asemanator ca
punctele extreme sau punctele stationare obisnuite (sau libere), cu conditia ca punctele respective sa apartind multimii
A.

Punctele de extremum legat ale functiei y = f{x; x», ..., x,) cu F;=0, F»>=0,..., F,=0, se gasesc printre punctele

stationare ale functiei y = f{x, x2 .., xu), deci printre punctele stationare ale functiei de n+p variabile
D=+t F+... +AFp.
Numerele 1;, ..., 4, se numesc multiplicatorii lui Lagrange, iar metoda folosita pentru determinarea extremelor

legate se numeste metoda multiplicatorilor lui Lagrange.

3. Determinarea momentelor principale de inertie cu metoda multiplicatorilor lui Lagrange.
Fiind date un corp (C) la care sunt cunoscute momentele de inertie axiale si centrifugale J., J, Jz, Jyy, Jyz, Jox, fatd
de un sistem de referintd Oxyz (fig. 1), si o dreapta (A) care trece prin O al carei versor are cosinusurile directoare: a, S
si y momentul de inertie Ja al corpului fata de axa (A), este dat de relatia:

JA(a’ﬁ’j/): Jxaz +Jyﬁ2 +Jz7/2 _Znyaﬂ_2sza7/_2Jyzﬂ7/ 4 (2)

Relatia (2) exprimd legea de variatie a momentelor de inertie 1n
raport cu axe concurente.

Din relatia (2) se constatd cd momentul de inertie mecanic J, fata de
axa (A) ce trece prin originea sistemului de referintd Oxyz depinde de
orientarea axei prin cosinusurile directoare a, f, y, care respecta egalitatea:

A+ B+ =1, 3)

Pentru calculul valorilor extreme ale functiei (2) se aplicd metoda
multiplicatorilor lui Lagrange.

Metoda consta in Inlocuirea functiei de studiat:

y:f(xl,xz,...,xn), @ _ _
intre variabilele careia existd p<n relatii de legatura: Fig. 2. Orientarea dreptei (4)
o, (xl,xz,...,x,, ) =0
o, (xl,xz,...,xn)=0’ )
?, (xl,xz,. ,xn):O
cu o functie auxiliara:
P
D=y+> 40 (©)
j=1

in care 4; sunt parametri nedeterminati, numiti multiplicatorii lui Lagrange.

Noua functie depinde de n+p variabile considerate independente.

Pentru ca functia @ sa aiba un extrem este necesar ca cele n + p derivate partiale in raport cu (x;, x2, ..., X) , (A
A2, ..., Ap) sa se anuleze:
oD

oo
—=0, (i=12,...,,n); —=0.(x,x,,..,x )=0, (j=12,..,p), 7
ox, ( ) a/lj (9,( 15 %2 ,,) (] p) @)
Din sistemul (7), de n + p ecuatii, In general neliniare, se determina multiplicatorii 4; (j =1, 2, ..., p) si valorile
variabilelor x;, (i=1, 2, ..., n) pentru care functia y devine stationard, fara a putea preciza caracterul extremului.

In cazul functiei (2) exista o singurd relatie de legiturd, de forma (3), intre variabilele reprezentate de
cosinusurile directoare:

(D(O{,ﬂ,7)51—0!2—ﬂ2—}/2, (8)
Functia ajutadtoare va fi:
O=Jo’ +J B +]y -2 af-2] ay-2J Py+Ai(l-a’ - B —y’), ©)

Egaland cu zero derivatele partiale ale acestei functii:



ZB: 2J.a-2J B-2J_ y-2a=0
p :

0]
Z_ﬂ:2J,Vﬂ_2JX}’a_2JyZ]/_2lﬁ:0 5

(ZE =2Jy-2J_ pB-2J_a-21y=0
v

obtinem un sistem liniar si omogen 1n necunoscutele a, £, y:
(J.-A)a=J B=J.r=0
~Jya+(J,—A)B-J.r=0, (10)
—sza—Jyzﬂ+(Jz —ﬁ)y =0

care nu admite solutii banale o = 0, # = 0, y = 0, intrucat o’ + f° +y*> =1. Rezultd ci determinantul format cu

coeficientii necunoscutelor trebuie sa fie nul:

R A N
~Jy Jy-A =J,.|=0, (11)
T N

Deoarece elementele determinantului sunt simetrice fatd de diagonala principald ecuatia de gradul trei care
rezultd din dezvoltarea lui are intotdeauna radacini reale:

A+ LA -LA+L, =0, (12)
unde:
L=J+J +J,=J+J,+J,
Ly=JJ,+JJ +JJ —J, —J.=J. =JJ,+ ], s+ J =T, —J. —J,. (13)
2 2 2 2 2 2
L3 = Jx']y']z - ZJ.Y)V'Jszxz - ny']z - Jyz'].\‘ - sz']y = J1J2J3 - 2ny']yz']xz - nyJz - _Jyz']x - szJy
Coeficientii L;, Ly L3 sunt trei invarianti (liniar, patratic si cubic) care nu depind de alegerea sistemului de
referinta Oxyz. Adica momentele de inertie centrifugale suntnule: J  =J_ =J_=0.

Se demonstreaza ca radacinile ecuatiei (12) sunt chiar valorile extreme ale momentului de inertie Ja.

Inlocuind 2=4; in (10) si asociind (8) rezultd cosinusurile directoare a;, f;, 71 ale axei principale A; in raport cu
care momentul de inertie Jx» devine extrem. In baza relatiei (2) valoarea momentului de inertie corespunzatoare acestei
directii este:

Jo=Jal +J B+ Ty =20 o B -2 vy, —2J By (14)

Rescriem sistemul (10), care sunt verificate de A=4;, a=a; =01, y=y:

(Jx _ﬁ’l )al _nyﬁl _sz71 =0
~Joa +(J, =4 ) B =J .1 =0, (15)

_szal _Jyzﬂl +(Jz _/11 )71 =0
Inmultim prima ecuatie cu a;, a doua cu f3;, a treia cu y; si le adunam:
Jxalz +Jyﬂ12 +Jz7/12 _2nya1ﬂ1 _2J.xza17/1 _2Jyzﬁ17/1 _/11 (alz +ﬁ12 +712 ) =0, (16)
Tinand seama de (3) si comparand relatiile (16) si (14), rezultd cd A;=J;. Analog se demonstreaza ca A,=J>,
A3=J3. Axele corespunzatoare parametrilor 4> si 13 le vom nota cu (A>) respectiv (A3z).

Momentele de inertie J;, J>, J3 sunt momentele principale de inertie, iar axele (A;), (A2), (A3) corespunzatoare,
sunt axele principale de inertie.

Concluzii
1. Cele trei axe principale de inertie formeaza un sistem cartezian triortogonal.
Pentru demonstratie se multiplica ecuatiile (15), respectiv cu a, >, 72 si se aduna:

-4 (alaz+ﬂ1ﬂ2+7/172)+Jxa1a2+*]yﬁlﬂz+Jz717’_ (17)
_ny (ﬂlaz +ﬁ2al)_"]yz (%ﬁz +}/2ﬂl)_"]xz (7/10‘2 +}/20{1)=0’

Se rescrie sistemul (10) pentru A=A, , a=as, f=F>, y=y2, se inmultesc ecuatiile sistemului, respectiv cu a;, B, y: si
se aduna:

-4 (alaz + 8.5, +)/172)+Jxa1a2 +J, BB+ Iy =

_ny (ﬂlaz + 5, )_‘]yz (71ﬂz +72ﬁ1)_‘]xz (710‘2 +7,0 ) =0
Facand diferenta relatiilor (18) si (17) rezulta:

(18)



(4 =4 ) (e, + BB +17,)=0, (19)

Intrucat, in general, 4; #42, relatia (19) devine:

aa, + BB +ny, =0, (20)
Membrul din stdnga relatiei (20) reprezinta produsul scalar al versorilor axelor (A;) si (A2):
U iy, =00 + BB+ 17, (21
Este evident ca:
u u, =0, (22)

adica axele (A;) si (A») sunt ortogonale. Analog se demonstreaza perpendicularitatea axelor (A>) si (Asz), respectiv (Az) si
(A)).

2. Axele principale de inertie care trec prin centrul de greutate al sistemului material se numesc axe principale
centrale de inertie.

3. In raport cu planele determinate de axele principale de inertie, momentele de inertie centrifugale sunt nule.

4. Momentul de inertie fata de o axa (A), care trece prin O si care este definita prin cosinusurile directoare a, f, y
in raport cu axele principale de inertie este:

JA=J1a2+J2:BZ+J3y2’ (23)

5. Daca sistemul material este situat Intr-un plan (de exemplu planul xOy) atunci ecuatia determinantului (11)

devine:

Jo~A ~J, 0
~J, J,-A 0 |=0, (24)
0 0 J,-2
sau,
(Jo =A) A =(J, +J,) A+, T, =J2% ] =0, (25)

avand radacinile:

J +J, J,=J,
11,2:‘]1,2: Z'i >2’

2
J+J§y; A=J=Jy, (26)

Cunoagterea momentelor principale de inertie da posibilitatea aflarii momentelor de inertie in raport cu orice alt
sistem Oxy avand aceeasi origine cu sistemul axelor principale si fiind rotit cu unghiul a fata de acesta:

— 2 a2 . _ a2 2
J,=Jycos"a+J,sin" a; J, =J;sin” a+J,cos" a, (27)

xy

J -J
J :%sin 2, (28)

Daca sistemul material este situat in planul xOy, axa (A) fiind de asemenea in acest plan, inclinata cu unghiul ¢
fatd de Ox, rezulta: z=0, y=0, a=cosg, f=sing, iar formula (2) devine:
Jy =J, cos’ p+J, sin’ p-2J singcosg, (29)
Directiile principale, pentru care momentul de inertie devine extrem, se obtin anuland derivata in raport cu
unghiul ¢ a expresiei Jx data de (29):
dJ,

. -2J, cospsing+2J, sinpcosp—2J, (cos2 @ —sin’ go) =0, (30)
2
Rezulta:
2p= o 31
Z = )
g0 Jy iy

Din aceasta relatie se obtin pentru unghiul ¢ doua valori ¢; si ¢, care diferd intre ele cu #/2, fapt ce
demonstreaza ca directiile principale sunt perpendiculare.
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Rezumat
In lucrare sunt prezentate aspecte privind relatia dintre factorii care caracterizeaza functionarea oricarei masini,
relatie cunoscuta sub denumirea de legea cutiei negre.

Cuvinte cheie
Lege, cutie neagra

1. Introducere

O cutie neagra sau o cutie opaca este reprezentarea unui sistem fard a lua in considerare functionarea sa interna
(fie cd este un obiect mecanic sau electronic, un organism, o persoand, un mod de organizare sociald sau orice alt
sistem).

Aceastd functionare interna este fie inaccesibild (care pare a fi utilizarea principald, care ramane comuna), fie
omisa in mod deliberat (este apoi un instrument teoretic care face posibild alegerea studiului exclusiv al schimburilor
externe). Functionarea cutiei negre este inteleasa deci doar din unghiul interactiunilor sale.

Caseta neagrda este reprezentatd intr-un mod de baza prin afisarea intrarilor si iesirilor, dar ascunzand
functionarea interna. Totul poate fi reprezentat sub forma unei cutii negre: un tranzistor, un algoritm, o retea precum
Internetul, functionarea unei companii sau relatiile umane in cadrul unui grup.

Opusul unei cutii negre, numita cutie alba, este un sistem ale cdrui mecanisme sunt vizibile si fac posibila
intelegerea modului lor de functionare.

Termenul de cutie neagra se poate referi la: cutie neagra, In aeronautica, de fapt doud cutii metalice de culoare
portocalie, dintre care una contine ,,inregistratorul de date de zbor” si cealalta ,,inregistratorul de voce si zgomot din
cabina”; cutie neagrd, in domeniul maritim, desemnand un inregistrator de date de calatorie; cutie neagra, pentru
automobile, care indica un inregistrator de date de calatorie; in programarea computerelor si ingineria software, testul
cutiei negre este utilizat pentru a testa un program; cutia neagra, reprezentarea unui sistem fard a lua in considerare
functionarea sa internad (fie cd este un obiect mecanic sau electronic, un organism, o persoand, un mod de organizare
sociald sau orice alt sistem); cutie neagra, in teatru, o camera goald si neutra, complet flexibila pe placul artistilor
(locatia publicului, amenajarea scenei), spre deosebire, de exemplu, de o camera in stil italian ;

In cele ce urmeazi se vor prezenta aspecte privind relatia cunoscuti sub denumirea de legea cutiei negre.

2. Legea cutiei negre

Legea cutiei negre, este denumirea sub care este cunoscutd relatia dintre cei trei factori care caracterizeaza
functionarea oricarei masini (raportul de transmitere al vitezelor 4,, raportul de transmitere al fortelor Ar si randamentul
n). Aceastd denumire are ca justificare faptul ca atat valorile celor trei factori mentionati cat si expresia relatiei dintre ei
se poate determina considerand masina respectiva ca o ,,cutie neagra", adicd o cutie in interiorul cireia nu se poate
observa nimic. Din aceasta cutie ies la cele doua extremitati ale sale doua corpuri, spre exemplu, doua axe asupra carora
se aplica forta motoare, viteza sau deplasarea motoare, lucrul mecanic sau puterea motoare respectiv forta utila, viteza
sau deplasarea utila, lucrul mecanic sau puterea utila. Atat factorii de transmitere a fortei cat si factorul de transmitere a
vitezelor se poate determina pe cale experimentala fara a se demonta cutia neagra in care se afld masina respectiva; daca
se cunoaste structura masinii ei, se pot calcula respectiv din studiul echilibrului si din analiza cinematica. Se stie ca:

1

Av,; P, =—P

m v Vuo m u

F;'n :ﬂ'FFZJ; v

Tinand seama de relatiile:
L, =Fy,; B=Ev; L =Fpy,
rezulta:
Wied, =1, (1)

Se poate spune ca pentru orice masina produsul dintre factorul de transmitere a fortei, factorul de transmitere a
vitezei si randamentul unei masini este egal cu unitatea.

Aceasta constituie exprimarea legii cutiei negre. Ea este o lege generald care guverneaza toate masinile
indiferent de natura lor; desigur aceasta lege se refera la acele masini la care intrd in joc numai elementele mecanice
(forte, cupluri, putere mecanica si lucru mecanic). Ea poate fi formulata in mod corespunzator si pentru alte cazuri.

Se considera cazul particular al unei magini ideale intre elementele careia nu exista deci frecéri sau cazul unei
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masini reale intre elementele cireia existd frecari mici, care pot fi neglijate. In acest caz =1 si legea cutiei negre
devine:

A, =1, (2
sau, cea ce este totuna:

A==, (3)

Enuntul acestui caz particular al legii cutiei negre este urmatorul: La o magsina fara frecari raportul de
transmitere al fortelor este egal cu inversul raportului de transmitere a vitezelor.

Aceasta lege era cunoscuta incd din antichitate sub denumirea de ,,legea de aur a mecanicii" si era exprimata in
modul urmator: ,,Ce se cdstigd in forta se pierde in viteza si invers". Aceasta exprimare corespunde Intrutotul realitatii;
intr-adevar, daca se observa factorii de transmitere a fortei si vitezei in cazul; parghiei fara frecari, se constata ca acestia
sunt unul inversul celuilalt. Aceasta inseamna ca cu cat se va micsora raportul de transmitere a fortelor cu atat se va
putea invinge o forta rezistentd mai mare cu o fortd motoare mai mica, dar tot cu atdt punctul de aplicare al fortei
motoare va parcurge un drum mai lung decat drumul parcurs de punctul de aplicatie al fortei rezistente, adica ceea ce s-
a cagtigat In migcare se pierde prin aceea ca va trebui sa se deplaseze punctul de aplicare al fortei motoare pe un drum
mai lung.

3. Exemple de aplicatii in care se foloseste legea cutiei negre
Exemplul 1. Prin aplicarea legii cutiei negre se cere sa se determine randamentele planului inclinat si a surubului
de presa.
Rezolvare:
a) Din figura 1 se deduce:

. S d 1
d =d, sina, sideci A =4, =—"=—,
d, sina

Raportul de transmitere a fortelor este:

F sin (o +
A =—-=sina+pucosa :M
F, cos
in care p=arc tg u este unghiul de frecare.
Aplicand legea cutiei negre se obtine: Fig. 1. Planul inclinat
1 1 sina sin & cos @

U_Z'/I_V_sina+ycosa sin(a+g)’

b) Pentru surubul de presa se cunosc urmaitoarele St

(fig. 2, asib): oS

vu:ﬂ; M, =F,rig(a+o), I o ]
2
in care p este pasul, r - raza surubului, o - unghiul de %
inclinare. ;J/V/
Rezulta: //1/;
M 0] 2r [
A =—"=rtg(a+¢p); A, =—=—,
- g(a+9); 4, - £,
Viu
cu care x
_ 1 1 _ )2 a)
nN=———"=-—"""7-> )
e A, 2mrig(a+e) Fig. 2. Surubul

Exemplul 2. Se considera un mecanism alcatuit din mai multe corpuri supuse la legaturi cu frecare si actionat in
principal de doua forte: forta motoare F), si forta rezistenta F., actiunea oricaror alte forte fiind neglijabila.

Raportul de transmitere al fortelor A depinde de coeficientii de frecare uy, i, ..., un din legaturile mecanismului
precum si de o serie de marimi geometrice constante sau variabile notate simbolic cu 4:

Ap =g (s Hy sy 11, A)
1) Se cere sa se arate ca randamentul mecanismului considerat se poate calcula cu relatia:
2 (0,0,...,0, 4)

e (s By s 5 A)
2) Sa se verifice acest rezultat calculand randamentul mecanismului din figura 3.
Rezolvare:
1) Din definitia randamentului rezulta:
P F.v, 1 1 A, reprezentdnd raportul de
n=>w— = Fv i 1 (D transmitere a vitezelor; v, si v -
consumata " o reprezentdnd respectiv masurile




proiectiilor vitezelor punctelor de aplicatie ale fortei motoare si fortei rezistente pe £
directiile acestora unde A, = A, (f4, 5.0 14, 4) . In expresia lui A, nu apar decat

marimile geometrice 4 intrucit 4, se deduce pe cale cinematica: 4, = A,(4).

]
Parlicularizind relatia de mai sus pentru cazul aceluiasi mecanism fara 1
se noteazd respectiv cu

frecari, caz pentru care marimile de mai
n', A, si A!,seobtine:

sus

, 11
n —Z'/l—v,,
Dar in acest caz:
n'=1, i = (0,0, ,O,A), A=A,
si deci:
. 1 1
70, (0.0...0.4) 2,
sau
L @
YA (0,0,.. ,O,A)
care 1nlocuit cu (1) conduce la:
- Ap (0, 0,...,O,A) 3)

ﬂ’F = ﬂ’F (lul > ,le ERAR] 1un > A)

2) Cazul exemplului considerat

a) Calculul randamentului pe calea obisnuitd. Pentru aceasta se
foloseste relatia (1)

y = 1 1
A A,

Calculul lui /. Pentru aceasta se face analiza staticd a mecanismului

(repaus sau miscare uniforma); rezultd din figura 4:

T 7

Fig. 3. Transmiterea fortelor la
mecanismul cu cama de translatie
(Intregul sistem).
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Fig. 4. Transmiterea fortelor la
mecanismul cu cama de translatie
(corpurile izolate)

D Y=0;
ZXzO; N,-N,—-u,N,cosa—N,sina =0 )
ZY:O; ~F =Ny, —pu,N, — i, N, sima+N, cosa =0
D> M, =0; N,(a+b)-N;b=0

Intre cele cinci ecuatii trebuie eliminate patru marimi Ny, N2, N si Ny, si raiméne relatia F,,=AzF,.
Ecuatiile de la corpul 1 constituie un sistem in N; si No.
N, + i, N, (cosa +sina) = F,

m
b

ZXzO; N, +u,N,cosa—F, +N,sina=0
Corpul 1 )
N, +u, N, sina—N, cosa=0

Corpul 2

N, + i, N, (sina—cosar) =0

Rezulta:
N, = — M, sina—cosa F
sin e (44 41, —=1)—cos a (14, + 11,
N, 1 ’
N, = = F

P cosa—psina cosa(u +u, )+sina (1- )
Din ultima ecuatie de la corpul 2 rezulta:

N, =2
a+b

N,

Din prima ecuatie de la corpul 2 rezulta:
(a+b)(sina+u, cosar)

} _a[cosa(,u] + 1, ) +sina (1= g 1,) |

m

Cu care



b b(sina + 1, cosa
N, = Ny = ( /uz. )

a+b alcosa(p +pm,)+sina (1= pmum,)]
Din cea de a doua ecuatie de la corpul 2 rezulta:

F =N, (cosa—u,sina)—u, (N, +N,),

m?2

Rezulta in final:

5 _F, _ alcosa(p + ) +sina (1= )]
" F  a(cosa-u,sina)-u (a+2b)(sina+u, cosa)’
Notand:
=180, My =180,; My =185,
acest rezultat se mai poate pune si sub forma:
4 _cos, sin(a+¢, +¢,)
©E cosg cos(oz+(p2Jr(p3)—2§sin(p3 sin(a+¢,)

Calculul lui .. Pentru aceasta se efectueaza analiza cinematica a mecanismului; si se obtine din figura 5:

A, = Vn ciga, 17/'
v,
Rezulta: 2 é
1 1 a(cosa—u,sina)—u (a+2b)(sina+u, cosa)

n=—-~-—= - iga, V-

A A, alcosa(p +m, ) +sina(1-uu, ) | Y

respectiv, vm
cos cos(a+p, +g03)—zésingo3 sin(a+¢,)
= cos Qi sin (a +;1 10, ga, Fig. 5. Transmiterea vitezelor

) . o la mecanismul cu cama de translatie
Verificarea consta in a ardta valabilitatea relatiei (2); de unde rezulta:

s a2
2, (0,0,..,0,4)=— & _yop- 1
asina cosa A,
Concluzii

Legea de aur se aplica numai in cazul echilibrului sau a miscarii uniforme de masinii simple.

Studiul se concentreazd pe valorile iesirilor in functie de valorile intrarilor. Caracteristicile studiate sunt, in
general, Intarzierea, castigul.

De asemenea, o reprezentare simpld a conceptului de sistem, in stiinta si inginerie, poate fi imaginata ca o "cutie
neagrd" (englezd black box), consideratd numai in termenii intrarilor (input-uri), iesirilor (output-uri) si functiei
sistemului sau procesului efectuat in sistem.
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Rezumat

In cazul elevatoarelor este foarte important sa alegeti tipul care se potriveste cel mai bine aplicatiei dorite.
Elevatorul electromecanic cu doud coloane, la care transmisia miscarii de la o coloana la cealaltd se face printr-
un lant cu role si zale scurte tip 10A (5/8”), iar deplasarea suportului cu brate pe coloana este realizata de un
mecanism surub-piulitd Tr 44x7.

Cuvinte cheie
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1. Consideratii generale despre elevatoarele din service-auto

Cresterea exponentialda a volumului importurilor de autoturisme si autocamioane din
ultimii ani precum si cresterea nivelului tehnologic al autovehiculelor din ziua de azi au
generat si evolutia pietei de echipamente de service-auto.

Daca in anii 1995-2000 varful de vanzari in acest domeniu a fost generat de acordarea
legislatiei romanesti la normele europene pentru ITP (Inspectia Tehnica Periodicd), la acesta
data se realizeaza recorduri de vanzari pentru dotarea service-urilor auto, in special cele de
marca.

Principalele categorii de echipamente de service-auto sunt : elevatoare; echipamente
de mecanica generald, scule, testere si utilitati: aer comprimat, lubrifianti, exhaustoare;
echipamente de service-roti; standuri de reglaj directie; echipamente pentru linia de Inspectie
Tehnica Periodica (ITP); utilaje si scule de tinichigerie; cabina de vopsit si echipamente
pentru atelierul de vopsitorie; echipamente de curatat si pentru dotarea spalatoriei auto.

in cazul elevatoarelor este foarte important sa alegeti tipul care se potriveste cel mai
bine aplicatiei dorite. Exista elevatoare cu o coloana (fig.1,a), cu 2 coloane (fig. 1,b) si cu 4
coloane (fig. 1,c), foarfecd si ingropate.



a)

Fig. 1. Elevatoare electrohidraulice cu una, doua si patru coloane

Elevatoarele cu 2 coloane pot fi electromecanice sau hidraulice. Elevatoarele
electromecanice pot fi actionate de un motor si cu o transmisie catre cealaltd coloana prin lang
sau prin cardan, sau pot fi actionate de 2 motoare avand sincronizarea electromecanica sau
electronica. Elevatoarele electromecanice uzuale au sarcina utild de 2,5 — 3,2 tone, iar
exceptiile au 3,5 - 5 tone. Ele sunt si cele mai folosite in Europa unde parcul auto se preteaza
acestor elevatoare.

2. Constructia si functionarea elevatorului cu doua coloane

In figura 2 este prezentati solutia constructiva a elevatorului electromecanic cu doui
coloane, la care transmisia miscarii de la o coloana la cealalta se face printr-un lant cu role si
zale scurte tip 10A (5/8”), iar deplasarea suportului cu brate pe coloana este realizatd de un
mecanism surub-piulita Tr 44x7.

Caracteristicile tehnice ale elevatorului sunt date in tabelul 1.

Tabelul 1. Caracteristicile tehnice ale elevatorului

Ic\ﬁ Denumire caracteristica U. M. Valoare
1. |Masa portanta kg 2000
2. |Iniltimea maxima de ridicare mm 2000
3. |Timpul de ridicare sec 47
4. |Distanta intre bratele celor doua coloane mm 2250
5. |Lungimea bratului telescopic mic — inchis mm 550

- deschis mm 850

6. |Lungimea bratului telescopic mare — inchis mm 925
- deschis mm 1400

7. |Unghiul de rotire al bratelor grade 105

8. |Iniltimea talpei mm 50

8. |Putereca motorului de actionare kW 3

9. |Dimensiuni de gabarit — lungime mm 3000
- latime mm 1090
- inaltime mm 2495

10. |Masa elevatorului kg 800
11. |Calitatea minima a betonului - B250
12. |Grosimea minima a vetrei din beton B250 mm 180




Dupa pozitionarea autoturismului intre cele doud coloane si a suportilor din cauciuc a
bratelor in punctele de ridicare a autoturismul se porneste motorul electric de pe coloana 2,
care printr-o transmise prin patru curele trapezoidale inguste SPZ 8,5x1000 roteste tija filetata
Tr 44x7 (Detaliu C). La capatul inferior al tijei filetate, in interiorul talpei /, este montata
roata de lant, care printr-un lant cu role si zale scurte 10A transmite migcarea de rotatie la tija
filetata din coloana 3.

Talpa elevatorului este in constructie sudata, fiind realizata din profil U100, avand la
exterior cate patru urechi cu orificii de @25 la fiecare capat, pentru fixare pe fundatie sau
vatra din beton.

Cele doud coloane sunt construite din profil HI80B fixate prin sudare pe placile de
baza, care se monteaza pe talpa elevatorului prin cate cinci suruburi M16x65 asigurate cu
saibe Grower (7, 8) fiecare . Pe capatul superior se monteaza prin patru suruburi M12x35
placa de capat superioard pe care se afla bucsa in care se monteaza rulmentul axial cu bile
51207 si rulmentul radial cu bile 6007, ce pozitioneaza capatul superior al tijei filetate
(Detaliu D).

Pe capatul superior al tijei filetate de pe coloana cu motor 2 se monteazd prin pana
roata mare de curea cu ajutorul a doua piulite M30. La capatul inferior al tijei filetate, in placa
de baza, se afld montat un rulment radial cu bile 6006 si roata de lant, care este montata prin
pana si fixata cu inel elastic de siguranta.

Pe interiorul aripilor profilului H180B se gasesc montate doua rigle de ghidare, prin 4
stifturi de centrare ®8x35 si 23 de suruburi M12x35. Pe aceste rigle de ghidare culiseaza
suportul bratelor 4 cu ajutorul unei piulite Tr 44x7 montata intre ghidajele si umarul de sprijin
al suportului. Intre piulitd si umarul suportului bratelor se giseste o piesa cu suprafata sferica
pentru autoasezarea suportului pe piulitd in cazul incércarii dezechilibrate a suportului
bratelor si a jocului dintre patinele suportului si riglele de ghidare. Piulita si patinele
suportului sunt confectionate din bronz turnat.



Fig. 2. Elevatorul electromecanic cu doud coloane

Cu ajutorul celor doud bolturi ®40x155 se monteaza cele doud brate telescopice mic
si mare. Bratul telescopic mic 5 este compus din trei tronsoane de teava patratd de
100x100x6,3, 80x80x5,6 si 60x60x5, care culiseaza una in cealaltd pe lungimii de 150 mm.
La capatul bratului se gaseste suportul cu tija filetatd M36 si capac din cauciuc, care permite o
reglare find pe indlfime a bratelor opuse.

Bratul telescopic mare 6 este compus din doud tronsoane de teava patratd de
100x100x6,3 s1 80x80x5,6, care culiseaza una in cealalta pe o lungime de 475 mm.

Montarea si intinderea curelelor trapezoidale se face cu ajutorul celor 4 suruburi
M10x65 pe care se afla montat motorul electric.

Montarea si intinderea lantului cu role si zale scurte 10A se face prin deplasarea
coloanei 3 pe talpa elevatorului cu ajutorul celor 5 suruburi M16x65 de fixare a coloanei.



Cu ajutorul soft-ului Solid Edge a fost realizatd modelarea 3D a elevatorului
electromecanic cu doua coloane si a ansamblurilor acestuia, care sunt prezentate in figura 3, 4,
5s16.

Pentru obtinerea autorizatiei de functionare a unui elevator auto si exploatarea acestuia
conform prescriptiei tehnice PT R5-2003, beneficiarul trebuie sa aiba in cadrul firmei un
operator RSVTI, persoana fizica sau firma autorizata de catre ISCIR-INSPECT IT sa presteze
0 asemenea activitate, iar operarea elevatorului va fi efectuata de catre o persoana autorizata.

Fig. 3. Modelul 3D al elevatorului electromecanic cu doua coloane



Fig. 4. Modelul 3D al suportului bratelor

Fig. 5. Modelul 3D al bratului telescopic mic
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Fig. 6. Modelul 3D al bratului telescopic mare

3. Verificarea de rezistenta a bratelor elevatorului

Cu ajutorul programului COSMOSDesignSTAR 4.0 s-a realizat o analizd statica



lineara a bratelor telescopice ale elevatorului la solicitarile statice maxime.
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precum si cresterea nivelului tehnologic al autovehiculelor din ziua de azi au generat si

evolutia pietei de echipamente de service-auto.

In cazul elevatoarelor este foarte important sa alegeti tipul care se potriveste cel mai
bine aplicatiei dorite. Elevatorul electromecanic cu doud coloane, la care transmisia miscarii
de la o coloana la cealaltd se face printr-un lanf cu role si zale scurte tip 10A (5/8”), iar
deplasarea suportului cu brate pe coloana este realizatd de un mecanism surub-piulita Tr 44x7,

prezinta urmatoarele avantaje:

- deserveste o plaje larga de autoturisme, cele cu masa sub 2000 kg;
- are o constructie relativ simpla si se comanda usor;

- are dimensiuni de gabarit reduse si poate montat usor in atelier;

- costurile de achizitie si de mentenanta sunt mici;
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Rezumat

Problema principala de adaptare a celor doua utilaje a constat in proiectarea §i realizarea unor sisteme de
prindere a capetelor lantului mecanismului de avans al combinei de statiile de actionare si de intoarcere ale
transportorului cu raclete TR-5. In rezolvarea acestei probleme s-a urmirit ca toate elementele sistemelor de
prindere a capetelor lanfului combinei sa reziste la forta maxima de tractare a combinei de 250 kN, iar aceasta
solicitare sa nu fie transmisd constructiei metalice a statiilor si sa fie preluatd de stalpul hidraulic de ancorare a
statiei transportorului.

Cuvinte cheie
Combina de abataj 2K-52MU, transportor cu raclete TR-5, softiware CAD/CAE.

1. Introducere

Necesitatea mecanizdrii exploatarii carbunelui in minele din Vale Jiului, in conditiile
crizei economice actuale, a impus adaptarea utilajelor existente la noile conditii de
retehnologizare a unor abataje. Astfel, in cadrul programului de retehnologizare a unui abataj
frontal din cadrul E. M. Lonea s-a impus adaptarea combinei de abataj 2K-52MU 1la
transportorul cu raclete TR-5. Problema principala de adaptare a celor doua utilaje a constat in
proiectarea si realizarea unor sisteme de prindere a capetelor lantului mecanismului de avans
al combinei de statiile de actionare si de intoarcere ale transportorului cu raclete TR-5. In
rezolvarea acestei probleme s-a urmarit ca toate elementele sistemelor de prindere a capetelor
lantului combinei sa reziste la forta maxima de tractare a combinei de 250 kN, iar aceasta
solicitare sa nu fie transmisd constructiei metalice a statiilor si sa fie preluata de stalpul
hidraulic de ancorare a statiei transportorului.

Caracteristicile tehnice ale combinei de abataj 2K-52MU nu au fost corelate cu ale
transportorului cu raclete TR-5, mai ales ca acesta nu a fost conceput pentru abataj, si au fost
proiectate si realizate de firme diferite din tari diferite. Dar cele doud utilaje sunt compatibile,
cel putin din urmatoarele puncte de vedere:

- mai mult de jumatate din capacitatea teoretica de tdiere a combinei, care nu este
atinsa in practica datoritd corelarii vitezei de avans cu conditiile geologo-miniere, poate fi
suportatd de catre transportorul cu raclete;

- dimensional, combina poate fi montatd pe transportor prin adoptarea de modificari
corespunzatoare, adaptarea statiilor de TR-5 la jgheaburi de TR-6 cu folosirea lateralelor de
TR-7A si modificarea papucilor combinei, fard a diminua caracteristicile de rezistenta ale
acestora,

- constructia robusta a transportorului suporta masa de circa 12 ... 14 tone a combinei;

- constructia transportorului cu raclete permite incarcarea in bune conditii a carbunelui



de catre tamburii melcati.

Principala necorelare dintre cele doua utilaje consta in faptul ca statiile de actionare si
de intoarcere ale transportorului cu raclete TR-5 nu sunt prevazute cu placi/urechi de prindere
a dispozitivului de legare a capatului lantului de tractiune a combinei.

2. Sistemul de legare la statia de actionare

In figura 1 este prezentata solutia constructivd de amplasare a sistemului de legare a
capatului lanfului calibrat cu zale 26x92 al mecanismului de avans al combinei 2K-52MU,
reper 2, la constructia metalica a statiei de actionare, reper 1.

Solutia constructiva a sistemului de legare este prezentat in figura 2, care se compune
din: 1 —ureche fixata pe statie; 2 — placa laterala de legatura; 3 — placd laterald de blocare; 4 —
bolt de blocare ®50; 5 — bolt de blocare ®60; 6 — bolt articulatie ®60; 7 — ureche dispozitiv; 8
— tija de tractare; 9 — inel de uzurd; 10 — suport inel de uzurd; 11 — brida fixare lant; 12 — stift
de centrare; 13 — lant calibrat cu zale 26x92; 14 — surub M20x100; 15 — surub M10 pentru
ungere; 16 — inel distantier; 17 — piulitd M42
joasda; 18 — piulita M42; 19 — surub
M24x100.
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Fig. 1. Modul de amplasare al sistemului de legare ; — ,
pe statia de actionare [3] B v 6 15 1
Fig. 2. Solutia constructiva a sistemului de
legare a capétului lantului pe statia de actionare
TR-5 [3]

Sistemului de legare a capatului lantului pe statia de actionare TR-5 prezinta
urmatoarele imbunatatirii constructive:

- urechea care se fixeaza pe statie, In locul urechii de ridicare, se sprijind pe rama
statiei prin doua télpi distantate si are propriul suport pentru stalpul hidraulic SVJ de ancorare
a statiei, ceea ce Tmbunatateste stabilitatea urechii si modul de transmitere a fortelor la statie;

- prin suprapunerea suporturilor pentru stalp se evita gresirea amplasarii stalpului de
ancorare si permite interschimbabilitatea statiei de actionare;

- prin pozitionarea paraleld a placii laterale de legatura, reper 2 (fig. 2), si fixarea
rigida pe ureche prin cele trei bolfuri ®50, reper 4, si ®60, reper 5, s-a realizat o deplasare
spre exterior a axei lantului cu 120 mm ceea ce a imbunatdtit deplasarea combinei pe
transportor n zona statiei de actionare;

- s-a micsorat distanta intre aripile urechii dispozitivului, reper 7, prin sudarea la
interior a doud placi de adaus cu grosimea de 20 mm, care a Tmbunatatit modul de solicitare a
boltului articulatiei, reper 6;



- a fost inlocuit rulmentul axial cu bile 51112 cu un inel de uzura din fonta sau bronz,
reper 9, cu rolul de a prelua rasucirile din lant, si a fost prevazut un surub, reper 15, pentru
ungerea suprafetei de contact dintre inelul de uzura si suportul inel, reper 10;

- au fost prevazute stifturi transversale, reper 12, pentru centrarea celor doua bride in
vederea Tmbunatatirii modului de transmitere a forfei de tractare intre tija de tractare, reper 8,
si zala lantului, reper 13;

- s-au folosit doar table cu grosimea de 20 mm si 60 mm, care se gaseau pe stoc la
E.M. Lonea.

Pe baza solutiei constructive din figura 2 a fost intocmit modelul de calcul cu
dimensiunile constructive n vederea verificarii dimensionale a elementelor acestuia, care este
prezentat in figura 3, unde s-au notat: 1 - peretele statiei de actionare; 2 — ureche fixata pe
statie; 3 - ureche dispozitiv; 4 — bolf articulatie ®60x270; 5 - inel distantier; 6 — inel de uzura;
7 — suport inel de uzurd; 8 - tija de tractare ®57x200; 9 - brida; 10 - surub M20x100; 11 — stift
de centrare ®20x45; 12 - surub M24x100; 13 — placa laterala de legatura; 14 — bolt de blocare
®60; 15 — bolt de blocare ®50.
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Fig. 3. Modelul de calcul pentru sistemul de
legatura la statia de actionare [3]

Pe baza modelului de calcul din figura 4 a fost intocmit un breviar de calcul in
MathCAD pentru variatia fortei de tractare a combinei Fi intre 160 si 250 kN, iar valorile
coeficientilor de sigurantd sunt prezentate grafic in figura 5 pentru urmatoarelor elemente
constructive:

- placa laterala de legatura, 13, (fig. 4a);

- urechea fixata pe statie, 2, (fig. 4b);

- urechea dispozitivului de legatura, 3, (fig. 4¢);
- bolt articulatie ®60x245, 4, (fig. 4d);

- tija de tractare ®57x200, 8, (fig. 4¢);

- bride de prindere a zalei lantului, 9, (fig. 4f).

Coeficienti de sigurantd au rezultat prin raportare la caracteristicile mecanice ale
otelului OL 37, limita de curgere de 210 N/mm?, pentru table si OLC 45 imbunititit, limita de
curgere de 500 N/mm?, pentru bolturi. Valorile cele mai mici sunt la incovoiere bolt, reperul



4, Csip=1,28, si la forfecarea urechii bridei de fixare a lanfului, reper 9, Csup=1,29, aceste
valori pot fi amplificate de 1,7 ori dacd raportarea se face la rezistenta de rupere.
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Pe baza documentatiei de executie a fost realizat la E.M. Lonea sistemul de legare a
lantului combinei la statia de actionare, figura 5.

Fig. 5. Sistemul de legare a lantului la statia de
actionare executat la E.M. Lonea [3]

3. Sistemul de legare la statia de intoarcere

In figura 6 este prezentatd solutia constructivd de amplasare a sistemului de legare a
capatului lantului calibrat cu zale 26x92 al mecanismului de avans al combinei 2K-52MY,
reper 2, la constructia metalica a statiei de Intoarcere, reper 1.

Solutia constructiva a sistemului de legare este prezentat in figura 7, care se compune
din: 1 — ureche fixata pe statie; 2 — bolt articulatie ®60; 3 — dispozitiv de prindere lant; 4 —
surub M30x100; 5 — surub M30x200.

i

. . . Fi. 7. Solutia constructiva a sistemului de
Fig. 6 Modul de amplasare al sistemului de legare legare a capitului lantului pe statia de

pe statia de intoarcere [3] intoarcere TR-5 [3]

Sistemul de legare a capatului lanfului pe statia de intoarcere TR-5 prezinta
urmatoarele imbunatatiri constructive:



- urechea care se fixeaza pe statie, pe urechea de ridicare printr-un bolt ®50 si patru
suruburi M30, are pe partea din fatd un prag rigidizat prin doua bolturi ®50, care blocheaza
rotirea urechii fata de peretele statiei,

- pe partea exterioara a urechii s-a amplasat suportul pentru stalpul hidraulic SVJ de
ancorare a statiei, Intr-o constructie sudatd mai solida de cat cea de pe statia de intoarcere;

- prin suprapunerea suporturilor pentru stalp se evita gresirea amplasarii stalpului de
ancorare;

- in cazul schimbarii statiei de intoarcere trebuie debitata cu flacara oxiacetilenica o
parte din guseurile de rigidizare a suportului pentru stalp de pe statia de intoarcere, pe partea
de montare a urechii, si trebuie executate in urechea de ridicare cele doud gauri pentru
suruburile de M30x100.

Pe baza solutiei constructive din figura 6 a fost intocmit modelul de calcul cu
dimensiunile constructive n vederea verificarii dimensionale a elementelor acestuia, care este
prezentat in figura 8, unde s-au notat: 1 - urechea de ridicare a statiei; 2 - urechea sistemului
de legare; 3 - bolt ®50x100; 4 - bolt ®50x120; 5 - surub M30x100; 6 - dispozitiv de legare
lant.
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Fig. 8. Modelul de calcul pentru sistemul de legare
la statia de Intoarcere [3]

Pe baza modelului de calcul din figura 8 a fost intocmit un breviar de calcul in
MathCAD pentru variatia fortei de tractare a combinei F intre 160 si 250 kN, iar valorile
coeficientilor de sigurantd sunt prezentate grafic in figura 9 pentru urmatoarelor elemente
constructive:

- asamblarea prin boltul ®50x80, 4, si suruburile M30x100, 5, a urechii pe peretele statiei,
(fig. 9a);
- urechea de ridicare a statiei, 1, (fig. 9b).
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Fig. 9. Variatia coeficientilor de siguranta
ai sistemului de legare la statia de intoarcere [3]
Pentru ca valoarea coeficientului de sigurantd la alunecare Csa; are valori mici s-a
realizat blocarea suplimentara a urechii fata de urechea de ridicare a statiei de ntoarcere prin
bolturile ®50x120, reper 4, si a unei rigle verticale.

Pe baza documentatiei de executie a fost realizat la E.M. Lonea sistemul de legare a
lanfului combinei la statia de intoarcere, figura 10.
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Fig. 10. Sistemul de legare a lantului la statia
de intoarcere executat la E.M. Lonea [3]

Pentru a verifica modul de amplasare si deplasare a combinei 2K-52MU pe
transportorul realizat din statii de TR-5, jgheaburi de TR-6 si laterale de TR-7A, a fost realizat
montajul din figura 11 in Atelierul Mecanic al E.M. Lonea, avand montate pe statii noile
sisteme de legare a capetelor lantului mecanismului de avans al combinei.



Fig. 11. Montarea combinei pe transportor [3]
4. Concluzii

Chiar daca indltimea de tdiere a combinei nu este corelatd cu indltimea abatajului a
rezultat o crestere de productivitate la o investifie minima de retehnologizare a abatajului.

Prin adaptarea combinei de abataj 2K-52MU la un transportor cu raclete hibrid, statii
de TR-5, jgheaburi de TR-6 si laterale de TR-7A, s-a castigat o experienta in utilizarea acestor
utilaje la exploatarea abatajelor frontale cu sustinere individuala si taiere cu combina.

Prin incercarea de deplasare a combinei pe transportor au fost verificate sistemele de
legare a capetelor lanfului mecanismului de avans la statiile transportorului.

Informatiile obtinute in urma retehnologizarii abatajului de la E.M. Lonea, cu avantajele si
dezavantajele aplicarii metodei, vor permite in viitor realizarea unei optimizari a corelarii
utilajelor dintr-un abataj cu front scurt.
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