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A. SUMMARY

Starting with the originality of the contribution brought by the Ph.D. Thesis, defended in
year 1999, the present Habilitation Thesis offers an image of the reserches along period 2005-
2016.

The scientific research is developed in the frame of the 20/20/20 goals stipulated by the
Directive for Energy Eficiency of the European Union (2012/27/UE), imposing the following
targets for year 2020:

e  20% reduction (or even more) of CO2 emissions compared to 1990 levels;

e 20% of of final energy consumptions, compared to 2005 levels, by increasing energy

efficiency;

e Increase to minimum 20% of the total energy, on the basis of consumption, coming

from renewables.

In the same directions have been moved the goals of automotive industry for year 2020.
Targets in the equvalent CO2 emissions and fuel economy have been set. American standards
CAFE (Corporate Average Fuel Economy) are imposing a one third reduction of fuel
consumption, compared to year 2008. European Comission set a goal for 2021 of average CO;
emissions of 95 grams CO, / km for the whole fleet produced in 2020. This means an average
fuel consumption of 4.1 | petrol/100 km or 3.6 | Diesel/100 km.

Based on these motivations, the current research is developed on the following three
directions:

e  Contributions to optimal design of speed multiplicators for wind turbines;

e Contributions to embodiment design of the tracking systems used for photovoltaic

(PV) paltforms;

e Cotributions to experimental and theoretical evaluation of friction losses in chain

transmissions.

Chapter I “Research on planetary power transmissions. Ph.D. Thesis” makes a brief
presentation of the main contributions of the Ph.D. Thesis, as a way of showing the research
ability of the author at that date.

Chapter 11 “Optimization of speed multiplicators for wind turbines” presents results of
research developed on the goal of selecting the optimum solution of speed multiplicator for a
given wind turbine. There have been considered the cases of two classes of wind turbines, by
their power: small power turbines (double step coaxial or palnetary speed multiplicators) and
medium to high power turbines (double step planetary multiplicator, planetary and external
cylindrical gear multiplicator and planetary and internal cylindrical gear multiplicator).

The optimisation algorithm is presented, with case studies for selection of the optimal
solution based on criteria like minimum radial clearance (G) or minimum volume of material
(V), for a an imosed range of multiplication ratios.



Teza de abilitare Radu VELICU

Chapter 11l “Elements of embodiment design of tracking systems” starts by presenting
tracking systems for PV platforms and experimental demonstrators, developed with author’s
contribution and continues with detailing aspect of defining the specific elements of embodiment
design for this kind of mobile systems:

e Wind action on the platforms of the tracking systems, for which Eurocode building

standards are not giving enough data;

e The load cases created by wind action on tracking systems platform must be defined

depending on product design specifications, but mostly by the possible functional
positions of the platform and the mechanisms used for tracking.

Chapter IV “Evaluation of friction losses in chain transmissions” reaches theoretical and
experimental aspects of determining friction losses in chain transmissions.

The part dedicated to experiments is describing the equipment and devices, specific
procedures, testing methodology and results. There are presented result on the measured friction
on the bearings of a rig for testing basic chain transmissions, friction in the chain itself, without
bearings or guides, but also guide and chain contributions on the global friction, without bearings
of a chain working with guide. There are also presented considerations on the measured friction
coefficient between chain and guide and on the lubrication regime of chain-guide contact. For all
these steps, conclusion and further direction of research are drawn.

This chapter also contains a part dedicated to theoretical approach on friction losses of
chain transmissions. There are presented aspects of defining the position of the contact point
between the elements of the chain and the sprocket, considering dimensional accuracy, elastic
deformation under load and the influence of wear on chain elongation.
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B. REALIZARI STIINTIFICE SI PROFESIONALE SI
PLANURI DE EVOLUTIE SI DEZVOLTARE A
CARIEREI

Bl. REALIZARI STIINTIFICE SI PROFESIONALE

INTRODUCERE

Cercetarile din prezenta teza, desfasurate in perioada 2007-2016, se incadreaza n
directiile 20/20/20 stipulate de Directiva pentru Eficientd Energetica a Uniunii Europene
(2012/27/UE), care a impus atingerea urmatoarele obiective pentru anul 2020: reducerea cu
minim 20% a emisiilor CO, echivalent, fatd de nivelul anului 1990; reducerea cu 20% a
consumului de energie fata de anul 2005, prin cresterea eficientei energetice; cresterea ponderii
surselor regenerabile de energie in totalul mixului energetic la minim 20%.

Tn aceeasi directie se incadreaza obiectivele impuse industriei auto pentru anul 2020, fiind
fixate tinte in reducerea emisiilor de noxe si reducerea consumului de combustibil. Normele
americane CAFE (Corporate Average Fuel Economy) impun reducerea cu o treime a consumului
de combustibil fatd de anul 2008. Pentru Europa, normele Comisiei Europene impun ca pana in
anul 2021 sa se ajunga la emisii medii ale intregii flote produse pe parcursul unui an (referitor la
anul 2020) de 95 grame CO, pe kilometru. Aceasta inseamna un consum de aproximativ 4,1 |
benzind/100 km sau 3,6 | motorind/100 km.

Cu aceste motivatii, cercetarea prezentata in aceasta teza este orientata spre trei directii:

e Contributii la proiectarea optimald a multiplicatoarelor de turatie utilizate la centrale

eoliene;

e Contributii la proiectarea constructivd a sistemelor de orientare pentru platforme

fotovoltaice;

e Contributii la evaluarea experimentald si teoreticd a pierderilor prin frecare in

transmisiile prin lanturi.

Directia referitoare la pierderile prin frecare in transmisiile prin lant prezinta doar o mica
parte din rezultatele cercetarii finantate de grupul Schaeffler prin doua contracte cu Universitatea
Transilvania din Brasov, pe perioadele 2012-2015, 2015-2018, in acre am fost implicat in
calitate de director de proiect.

Datorita unui acord de confidentialitate care ne permite sa prezentam anumite date doar n
valori relative si nu 1n valori absolute, multe di rezultatele prezentate arata tendinte, influente
procentuale ale anumitor parametrii, contributii procentuale si comparatii procentuale. Lipsesc,
spre exemplu, valorile absolute masurate ale unor momente de frecare sau coeficienti de frecare.
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L CERCETARI ASUPRA TRANSMISIILOR PLANETARE DE
PUTERE. TEZA DE DOCTORAT

Teza de doctorat “Cercetdri asupra transmisiilor planetare de putere” a fost finalizatd in
anul 1999, la Universitatea Tranilvania din Brasov, sub conducerea prof.dr.ing. Aurel Jula.
Dintre contributiile principale aduse in acel moment trebuie s& mentionez:

e Ca o contributie la sinteza structurala generalizata a transmisiilor de tip n-grup planetar
s-a definit n-grupul planetar, ca punct de plecare in studiul generalizat al transmisiilor
planetare complexe, si a fost elaboratd o metoda si algoritmul corespunzator care sa
conduca la depistarea tuturor schemelor structurale simbolice generalizate ale n-
grupurilor planetare, oricat de complexe.

e A fost propusd o metodad pentru stabilirea expresiilor analitice a oricaror rapoarte de
transmitere ale unui n-grup planetar concret, dar si un algoritm pentru analiza
cinematica generalizatd asistatd a transmisiilor de tip n-grup planetar. Atat metoda cat si
algoritmul propuse utilizeaza doar trei relatii de calcul generale.

e A fost elaboratd 0 metoda si un algoritm pentru sinteza cutiilor de viteze planetare, cu o
prezentare sinteticd a tuturor variantelor posibile care rezultd. Metoda si algoritmul
propus pornesc de la schemele structurale simbolice generalizate ale cutiilor de viteze.

e A fost propusd o metoda pentru decelarea solutiei optime de cutie de viteze, dintre
numeroasele solutii posibile. Metoda se bazeaza pe “metoda luérii deciziilor Th conditii
de certitudine”, criteriile de optimizare propuse tindnd seama de optimizarea economica
a cutiei de viteze: criteriul complexitatii constructive considera elemente precum
numarul de cuplaje si frdne necesare pentru comanda cutiei de viteze; criteriului
gabaritului radial tine seama rezultatele dimensiondrii angrenajelor; criteriului
gabaritului axial tine seama de gabaritul axial indus de fiecare unitate planeta
componenta si de elementele de comanda necesare; criteriului randamentului mecanic ia
in considerare atat randamentului mecanic teoretic in fiecare treaptd de viteze cét si
coeficientii duratei de functionare in fiecare treapta de viteze; criteriului fluxului de
putere tine seama de fluxul de putere pe elemente in fiecare treaptd de viteze, de
coeficientii de functionare pe trepte elimindnd solutiile la care circulatia de putere in
circuit nchis depaseste valorile maxim admise.

e Au fost stabilite relatii generale de calcul pentru unii parametri specifici calculului de
rezistenta al angrenajelor din componenta transmisiilor planetare: turatia pinionului
angrenajului, sau raportul de transmitere de la intrarea in transmisie la pinionul
angrenajului; momentul de torsiune la arborele pinionului angrenajului sau raportul de
transmitere al momentelor de la intrarea in transmisie la pinionul angrenajului.

e A fost dezvoltat, in conceptie modulard orientatd pe obiecte, un program de calcul care
ofera posibilitatea rezolvarii a diverse etape din proiectarea transmisiilor planetare de
putere, cum ar fi: analiza n-grupurilor planetare (determinarea randamentului si a
distributiei de viteze unghiulare, momente de torsiune, flux de putere pe elementele
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centrale); sinteza schemelor structurale simbolice ale n-grupurilor planetare; sinteza
numerelor de dinti ale rotilor dintate componente ale unitdtilor planetare; sinteza
optimald a cutiilor de viteze de tip 2-grup planetar. Tn Fig. 1.1 este prezentatd fereastra
de selectare a variantelor structural simbolice de cutii de viteze, luate in considerare in
procesul de decelare a solutiei optime. Tn Fig. 1.2 sunt prezentate rezultatele obtinute Tn
urma sintezei optimale a cutiilor de viteze de tip 2-grup planetar.

Tabelul prezentat in Fig. 1.2 contine elementele care definesc structural si cinematic cele
doud unitati planetare componente si 2-grupul planetar, elementele definitorii ale
situatiilor de functionare in cele 3 trepte de viteze, notele care incadreaza variantele in

criteriile propuse si nota generala calculata pentru fiecare solutie.
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Fig. I.1. Fereastra de selectare a variantelor structural simbolice de cutii de viteze, luate in

considerare in procesul de decelare a solutiei optime
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v Schema structurala + Tabloul comenzilor pentru varianta 1 E3
F1 F2 N F3
— Hk 4), —— Hl 4} = TABLOUL COMENZILOR
- 7

c2—Tl :j
L L

C1
]

>

Schitarea automata (asistatd de calculator) a schemei structurale, inclusiv cu amplasarea
comenzilor, cu un exemplu prezentat in Fig. 1.3, a oricarei solutii de cutie de viteze de
tip 2-grup planetar si a tabloului comenzilor corespunzator este o realizare absolut
originald, dupa cunostintele autorului. Programul de calcul poate schita un numar de
286 de scheme structurale diferite, posibile teoretic pentru asfel de cutii de viteze.
Solutiile de cutii de viteze prezentate in lucrare, rezultate pentru o problema de sinteza
concretd, pot constitui o bazd pentru diversificarea solutiilor constructive de cutii de
viteze existente.

: c1 [c2 [F1 [F2 |3 |
l\t Treapta | 1T 0 1 0 0

—_——‘ ™1 ' Treapta all-a

0 1
Treaptaalll-a |0 1
1 1
LL [ |
1 1

o 1 0
o o0 1
0 0 0

D Treapta a IV-a

Fig. 1.3. Schema structurald, amplasarea comenzilor si tabloul comenzilor, pentru o solutie de

cutie de viteze de tip 2-grup planetar

A fost conceputd o transmisie multifunctionald de tip 2-grup planetar, transmisie
realizata in faza de prototip. Prin echipare cu ambreiaje, transmisia poate fi utilizata
pentru realizarea a 2, 4 sau chiar 7 trepte de viteze.

Noua transmisie pentru verificarea experimentald a diverse situatii functionale ale 2-
grupurilor planetare a fost testata pe un stand pentru incercarea reductoarelor planetare,
adaptat si echipat Tnh vederea determinarii experimentale a randamentelor transmisiilor
planetare. Cercetarile experimentale asupra randamentului unor transmisii de tip unitate
planetard si 2-grup planetar au permis formularea unor concluzii utile pentru cei care
utilizeaza n calcule relatiile teoretice pentru determinarea randamentului transmisiilor
planetare.

Activitatea desfasuratda pentru pregatirea tezei de doctorat in acest domeniu a fost o baza
pentru formarea deprinderilor de cercetator, dar si pentru cladirea unui bagaj de cunostinte si
abilitati de a lucra cu instrumente.

11
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11 OPTIMIZAREA TRANSMISIILOR MULTIPLICATOARE PENTRU
TURBINE EOLIENE

Sursele de energie regenerabild oferd un potential enorm. Ele pot fi utilizate asa cum se
gasesc in natura, fara prelucrari deosebite, doar prin folosirea unor echipamente adecvate.
Dezvoltarea acestor echipamente reprezintd o contributie foarte importantda pentru protectia
mediului Tnconjurator si imbunétatirea calitatii vietii.

Vantul ofera una dintre cele mai importante surse de energie regenerabild. Aceasta sursa de
energie este rezultata din incalzirea neuniforma a atmosferei de cétre soare, suprafata neregulata
a solului si rotatia pamantului. Turbinele eoliene sunt principalele echipamente care transforma
energia mecanica a curentilor de aer in energie electrica prin intermediul unui generator electric.
Energia vantului determind, prin intermediul palelor, miscarea de rotatie a rotorului, una de
turatie relativ micd. Pentru a functiona cu randament ridicat, generatorul electric necesita o
turatie ridicata.

Transmisia de putere necesara transformarii turatiei de la intrare, prin amplificare cu un
raport de transmitere constant, in turatie ridicata la iesire se numeste mutiplicator de turatie. O
astfel de transmisie este inclusa ih majoritatea turbinelor eoliene [10, 133, 170]. Foarte multe
dintre aceste solutii constructive implica transmisii planetare [170].

Pentru a reduce costul energiei electrice obtinuta cu ajutorul turbinelor eoliene trebuie sa se
optimizeze transmisia mecanica care realizeaza legatura dintre rotorul turbinei si generatorul
electric. Multiplicatorul de turatie este una din cele mai importante componente ale acestei
transmisii.

Comparativ cu alte transmisii cu roti dintate, multiplicatoarele de turatie utilizate la
turbinele eoliene se caracterizeaza prin: incarcarea multiplicatorului este variabild si isi mareste
valoarea datoritd vibratiilor care apar in functionare; momentul de torsiune la intrarea in
multiplicator are o valoare mare, dar turatia de functionare este redusd; constructia
multiplicatorului trebuie sa aibd un gabarit redus si o greutate redusa.

Constructiile actuale de multiplicatoare sunt cu axe fixe cu doud sau trei trepte sau cu
angrenaje cu axe mobile (transmisii planetare) sau combinatii de transmisii planetare si
angrenaje cu axe fixe. Tn cazul unor turbine eoliene mici sau medii, cand viteza rotorului cu pale
poate atinge o turatie relativ mare, multiplicatoarele pot fi formate din transmisii cu angrenaje
cilindrice cu axe fixe cu doud trepte; teoretic se pot obtine solutii constructive formate din
angrenaje cilindrice exterioare si interioare, cu intrarea si iesirea coaxiale sau necoaxiale [125,
133]. Raportul total de multiplicare trebuie Tmpartit pe trepte, acest proces urmarind anumite
criterii de optimizare, precum: gabarit radial sau axial minim, volum minim al rotilor dintate,
randament maxim, fiabilitate maxima, complexitate constructiva minima.

Cercetarea proprie Tn acest domeniu, utilizand experienta dobandita din elaborarea tezei de
doctorat, a fost desfasurata in perioada 2009-2014 si a fost obiectul a numeroase lucrari publicate
[9, 10, 11, 125, 126, 133, 137, 142, 143, 144, 145, 146, 147, 148, 149].

12
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IL.1. Multiplicatoare cu rapoarte de multiplicare medii

Marimea turbinei eoliene determind, Th general, turatia rotorului, marimea generatorului si
turatia nominala a acestuia [10]. Pentru turbine eoliene de putere mica (P <50 kW), raportul de
multiplicare necesar este de maxim 15 [170].

Tn prezent, turbinele de putere mica sunt instalate, in principal in locatii izolate, avand si un
randament superior turbinelor de putere mare. Constructiile multiplicatoarelor sunt relativ mai
simple si impun solutii coaxiale (arborele de iesire este situat pe aceeasi axa cu arborele de
intrare) avantajoase in primul rand prin gabaritul redus [125, 126].

Cele mai simple solutii coaxiale de multiplicatoare de turatie, utilizate la turbine eoliene de
putere mica sunt: multiplicator coaxial obisnuit — cu doud angrenaje cilindrice cu dantura
inclinata (Fig. 11.1.); unitate planetara (Fig. 11.2.).

Solutia coaxiald obisnuitd foloseste doud trepte cilindrice exterioare iar raportul de
multiplicare este

Zy Z
I, =—2-4, (11.1)
Z) z3

unde z1, z, z3 Si z4 sunt numerele de dinti ale rotilor dintate. Deoarece calculul de dimensionare
al angrenajelor se bazeaza pe cel de la reductoare de turatie, numerotarea rotilor dintate a fost
realizatd conform acelor regului. Figura B.1. prezinta si elementele geometrice principale, care
determind gabaritul radial al multiplicatorului: diametrele de rostogolire dw si distanta dintre axe
Ay,

Solutia planetara se bazeaza pe unitatea planetard cu un pinion central 1, o roata solara 4 si
un numar ns de sateliti 2 cu axe mobile (brat port-sateliti). Roata solard este fixa, intrarea in
multiplicator se face pe bratul port-sateliti iar iesirea prin pinionul central. Distanta dintre axe aw
este aceeasi pentru angrenajul exterior 1-2, respectiv angrenajul interior 2-4. Raportul de
multiplicare este

5[=1+§i. (11.2)
1

Numeroase studii dedicate optimizarii solutiilor constructive de transmisii cu angrenaje [1,
13, 73] s-au orientat spre impartirea rapoartelor de transmitere pe trepte (la transmisii in mai
multe trepte), cu luarea in considerare a unor criterii precum: minimizarea distantelor dintre axe,
minimizarea gabaritului radial sau axial, minimizarea volumului de material.

Prezenta cercetare urmareste alegerea solutiei optime dintre cele doud prezentate anterior,
pe baza criteriilor de gabarit radial (G), respectiv, volum de material (V), pentru un domeniu
impus de valori ale raportului de multiplicare.
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Fig. 11.1. Multiplicator coaxial obisnuit
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Fig. 11.2. Multiplicator planetar

Metodica de calcul are drept scop determinarea gabaritului radial si al volumului de
material, pentru cele doud solutii de multiplicatoare de turatie, in conditiile in care acestea
transmit aceeasi putere, n aceleasi conditii de lucru, cu acelasi raport de multiplicare impus iu.

Dimensiunile sunt stabilite din calculul de rezistentd al angrenajului cel mai incarcat,
elementul geometric determinat prin calcul fiind distanta dintre axe.

Chiar daca, aparent simplu, calculul de dimensionare al multiplicatoarelor de turatie poate
fi dezvoltat, pe baza inversiunii miscarilor (moment de torsiune la intrare in reductorul de turatie
echivalent este momentul de torsiune la iesirea din multiplicator), exista anumite particularitati
de care trebuie sa se tind seama. Tn cazul reductoarelor de turatie rezultatele dimensionarii sunt
prezentate in functie de momentul de torsiune la intrare, care este considerat constant, singurul
parametru variabil fiind raportul de transmitere. Tn cazul multiplicatoarelor, daci se considera ca
parametru de intrare constant momentul de torsiune la intrarea in multiplicator (Tinp), 0data cu
modificarea raportului de multiplicare, se modificd si momentul de torsiune la iesirea din
multiplicator, deci si momentul de torsiune la intrarea in reductorul de turatie echivalent). De
aceea, rezultatele, comparativ cu cele de la reductoare de turatie, sunt prezentate diferit.
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Cel mai incércat angrenaj, n cazul solutiei coaxiale obisnuite, este angrenajul 3-4 (v. Fig.
11.1), respectiv, in cazul solutiei planetare, angrenajul 1-2 (v. Fig. 11.2.).
Datele de intrare pentru calculul angrenajelor sunt [70]: raportul de angrenare (u);
momentul de torsiune la pinion (T1); turatia pinionului (n1); numarul de cicluri de solicitare la
pinion (x1). Aceste date sunt determinate in functie de solutia constructiva si sunt prezentate n

Tabelul 11.1.

Tabelul 11.1

Coaxial obisnuit

Planetar

Raport de angrenare, u

rotatie
pinion, x1

completa la

U=up y=22_ in -1
Caz A - conditii bune de ungere z 2
[70]
—, [
Up =«ly» Up =
uj
Caz B - incércare echilibrata a
celor doua trepte [70]
i}" _31’1-51.M iM
U =——, Uy =—
"oshsi, +1 "
Caz C - gabarit minim,
recomandare din [10]
Moment la pinion, 73 T, T,
T, = P T,=K,- P
I/lH anS'
Ky=1.25 pentru ny,= 3
Turatia pinionului, n; ny=ng, U ny =N,y
Numar de cicluri la 0| y1=1 11 = n,

Analiza comparativa a datelor de intrare pentru calculul angrenajului cel mai incarcat,
pentru cele doua solutii constructive arata ca:
e angrenajul 3-4 al multiplicatorului coaxial obisnuit are un raport de angrenare mai mic
decét al angrenajului 1-2 al solutiei planetare doar pentru rapoarte de multiplicare iy >

9;

e angrenajul 3-4 al multiplicatorului coaxial obisnuit are turatia la pinion mai mica decét
la angrenajul 1-2 al solutiei planetare, ceea ce Tnseamna factor dynamic Kv redus si
numar de cicluri de solicitare redus, ceea ce conduce la cresterea factorului de

durabilitate ZN;
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angrenajul 1-2 al solutiei planetare are un moment de torsiune la pinion mai mic decat
la angrenajul 3-4 al multiplicatorului coaxial obisnuit.

Distantele dintre axe sunt stabilite, pentru fiecare angrenaj, luand in considerare conditiile
de rezistenta la solicitarile de contact si incovoiere, conform metodologiilor existente [70].
Parametrii geometrici necesari comparatiei dintre solutiile prezentate sunt cei prezentati in

Tabelul 11.2.
Tabelul 11.2
Coaxial obisnuit Planetar
Diametre 1
dwl = 2aw ; dw2 = 2aw U ; dwl = 2aw i’ de = 2aw . !
de u; +1 u; +1 u+l u+l
rostogolire, 1 d,,=d,+2d,,.
d dyy=2a,——; d,4=2a,—" oo
w u;+1 u;+1
Gal_Jarit G- d,,+d,, ra, G=d,,
radial, G 2
Volum de T(,2 2 2 2 I
material, v V= Z((dwl + de) Y, t (dw3 + dw4) Wa]])aw V= Z(dvzvl +ng dv2v2 )Waaw +
+0.1n d2, vy ,a,

Parametrii geometrici au fost determinati pentru o gama de rapoarte de transmitere iy = iy
e{5, 6.3, 8, 10, 12.5, si 14} in concordanta cu standardul “Reductoare de turatie de uz general.
Reductoare cilindrice coaxiale”[174].

Au fost utilizate urmatoarele valori impuse, valori medii recomandate pentru constructiile
uzuale de angrenaje:

Putere — P=10 kW,

Turatie la intrare — nis=100 rpm;

Durata de functionare impusa — L,=10000 h;

Unghi de inclinare al danturilor — 3 =10°;

Coeficienti de latime — yal =0,3; wall = 0,4 pentru multiplicatorul coaxial obisnuit si
ya = 0,3 pentru solutia planetara;

Numarul de sateliti — n, = 3.

Figura I1.3, respectiv Fig. 11.4, prezinta variatia gabaritului radial, respectiv a volumului de
material al rotilor dintate, in functie de raportul de multiplicare impus, pentru cele doud solutii
constructive si cele 3 cazuri de Tmpartire a raportului de transmitere pe treptele multiplicatorului
coaxial obisnuit.

Analiza rezultatelor permite formularea urmatoarelor concluzii:

Varianta recomandata in [10], Cazul C, ofera valorile optime de Tmpartire a raportului
de multiplicare, pentru solutia coaxiala obisnuitd, cu efecte superioare atat asupra
gabaritului radial cat si a volumului de material al rotilor dintate;

Cresterea gabaritului radial In functie de raportul de multiplicare este mult mai rapida
in cazul solutiei planetare, fata de solutia coaxiald obisnuit;

16




Teza de abilitare Radu VELICU

—9— Coaxial obisnuit Caz A
=% Coaxial obisnuit Caz B

=¥ Coaxial obisnuit Caz C
G, mm =% planetar

280

260

240

220

200 i.

iM

180 l
5 10 15

Fig. 11.3. Gabarit radial in functie de raport de multiplicare pentru multiplicatoare coaxiale
obisnuite (Cazurile A-C) si multiplicator planetar
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Fig. I1.4. Volumul de material al rotilor dintate in functie de raport de multiplicare pentru
multiplicatoare coaxiale obisnuite (Cazurile A-C) si multiplicator planetar
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e Volumul materialelor angrenajelor este mai mic in cazul solutiei planetare decét in
cazul solutiei coaxiale obisnuite, pentru tot domeniul analizat de rapoarte de
multiplicare. Pentru o comparatie care sa tinda seama de costuri, trebuie s& se tina
seama si de influenta tehnologiilor specific si a complexitatii solutiei planetare,
precum si a numarului de roti dintate componente (1+n,+1, pentru solutia planetara,
respective 4, pentru solutia coaxiala obisnuita).

Ca o concluzie generald, apelarea la solutia de multiplicator coaxial obisnuit nu este
recomandata pentru rapoarte de multiplicare de pand la 8. Solutia de multiplicator coaxial
obisnuit este de preferat pentru rapoarte de multiplicare de peste 12. Solutia planetara are
intotdeauna avantajul unei constructii simetrice si a unui randament foarte ridicat.

I1.2. Multiplicatoare cu rapoarte de multiplicare mari

Pentru turbine eoliene de putere medie, mare (P > 50 kW), turatia rotorului nu depaseste,
de regula, valoarea de 50 rpm, iar rapoartele de multiplicare necesare sunt in domeniul 10 ... 100
[170]. Cu cat raportul de multiplicare este mai mare, cu atat randamentul generatorului electric
este mai ridicat si gabaritul mai redus.

Tn constructiile de multiplicatoare cu rapoarte de multiplicare mari, solutiile planetare sunt
intalnite pe scara largd datorita faptului c& o unitate planetard, ca cea prezentatd in Fig. 11.2,
realizeaza rapoarte de multiplicare uzuale de pana la 10 [142, 145], cu gabarit axial si radial
redus, in comparatie cu alte solutii.

Tn Fig. I1.5 este prezentatd schema cinematici a unui multiplicator n doud trepte, cu
unitate planetara si angrenaj cilindric exterior.

Raportul de multiplicare este

Ly =Uynlyo
z z
. 3 . Z
Z Zg

im1 Si im2 fiind rapoartele de multiplicare pe cele doua trepte, determinate in functie de numerele
de dinti ale rotilor dintate.

Angrenajele unitatii planetare sunt dimensionate pe baza calculului de rezistentd al
angrenajului cilindric exterior 1-2 (pinion central- roata satelit), care este angrenajul cel mai
incércat din componenta unitatii planetare.

Prin aplicarea inversiunii miscarilor fatd de bratul port-sateliti [70], unitatea planetara se
transforma intr-un mecanism cu angrenaje cu axe fixe, in care valoarea momentelor de torsiune
pe componente nu se modificd. Ca urmare momentul de torsiune la roata centrala 1 este

T, =T,, /iy, unde Tin, este momentul de torsiune la intrarea in unitatea planetara. Trebuie
stabilite clar cele doua cazuri care definesc pinionul angrenajului 1-2:
I.  z, >z, cand pinionul angrenajului 1-2 este roata centrala 1; raportul de angrenare

u; = z,/z; si momentul de torsiune la pinionul angrenajului este 7', 1;;

inionl —
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Il.  z >2z,, cand pinionul angrenajului 1-2 este roata satelit 2; raportul de angrenare
u, =z;/z, si  momentul de torsiune la pinionul angrenajului este

pinion I

Pentru treapta a I1-a, cilindrica, raportul de angrenare u, =i,,, si momentul de torsiune la

pinionul angrenajului este 7,0, 1 =Ty 1y -
L odilll LELL
H 28 8
Ly T 7777 -
¥ LN ' Do Tou
3 R

I

1 o

Fig. I1.5. Multiplicator in doua trepte, cu unitate planetara si angrenaj cilindric exterior

Alte constructii de multiplicatoare de turatie Tn doua trepte, luate in considerare in studiu,
sunt multiplicatorul cu unitate planetara si angrenaj interior (Fig. 11.6) si multiplicatorul cu doua
unitati planetare (Fig. 11.7).

w3

Fig. I1.6. Multiplicator in doua trepte, cu unitate planetara si angrenaj cilindric interior
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Fig. I1.7. Multiplicator in doua trepte, cu unitati planetare

Proiectarea optimala a acestor transmisii se bazeaza, in primul rand, pe impartirea corecta a
raportului de transmitere impus, pe cele doua trepte. Dintre criteriile de optimizare a impartirea a
raportului de transmitere impus, pe cele doua trepte, in acest studiu este prezentat cazul
impunerii unui volum minim de material al rotilor dintate componente.

Pentru cele 3 solutii de multiplicatoare in doua trepte, relatiile ce determinare a volumului
de material al rotilor dintate componente sunt prezentate in Tabelul 11.3. Tn Tabelul 11.3: m,
reprezintd modulul danturii, ns — numarul de sateliti, b — latimea danturii, parametrii distincti ai
celor doua trepte fiind notati cu indicii I, respectiv I1.

Calculul volumului de material al rotilor cu danturd interioard, considera forma inelara cu o
fnaltime a coroanei dintate de 9,5 m,, recomandata in [70].

Calculul de rezistenta al angrenajelor se bazeaza pe standarde si metodici de calcul [70], cu
impunerea urmatoarelor conditii:

e Numerele de dinti ale rotilor dintate din componenta unitatilor planetare sunt

determinate din conditiile de coaxialitate si posibilitate de montaj;

e Se urmareste evitarea subtdierii danturilor;

e Se urmareste obtinerea unui grad de acoperire normal &g, > 1,3;

e  Modulul normal minim depinde de tratamentul termic al angrenajelor (Mymin = 2 mm

pentru danturi cementate sau nitrurate);

e Conditiile de rezistenta la contact si Tncovoiere sunt o, <G,p; Op; < Gpp;

Gry SOppys

e Raportul de angrenare pentru un angrenaj cilindric exterior este in domeniul 1,5 ... 8,
iar pentru un angrenaj cilindric interior este in domeniul 2,5 ... 13;

e Se impune o abatere procentuald a raportului real fatd de raportul impus in domeniul -
3% ... 3%.
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Tabelul 11.2

Solutia constructiva

Volumul de material al rotilor dintate, V'

Multiplicator in doua
trepte, cu unitate
planetara si angrenaj
cilindric exterior

Volumul unitatii planetare |

V tanet 1 = gbl [(dvzvl + nsldvzv2 )"' (dw3 +9,5m,, )2 - dv2v3j|
Volumul angrenajului cilindric exterior Il

Vewn = ng (dv2v4 + dv2\/5)

Volumul total

V= Vplanet 1 + Vext]]

Multiplicator in doua
trepte, cu unitate
planetara si angrenaj
cilindric interior

Volumul unitatii planetare |
T 2
Vplanet 1~ Zbl [(dvzvl + nsldvz\/Z )+ (dw3 + 9’5mn1) - dv2v3j|
Volumul angrenajului cilindric interior 11
T 2
Vienr = ZbH [dvzvs + (dw4 + 9’5mn11) - dfm}

Volumul total

Vo= Vplanet 1 + VintH

Multiplicator in doua
trepte, cu unitati
planetare

Volumul unitatii planetare |

V tanet 1 = %bl[(dvzvl + nsldvzv2)+ (dw3 +9,5m,, )2 _dv2v3j|

Volumul unitétii planetare 11

T 2
V tanet 1 = ZbH [(dvzm + nsIIdVZVS )"' (dwe + 9’5mn11) - dv2v6j|
Volumul total

V= Vplanet 1 + Vplanet /4

Pentru calculul de optimizare a impartirii raportului de transmitere pe trepte a fost elaborat
un program de calcul specializat, orientat pe obiecte, o imagine a ferestrei de introducere a
datelor de intrare fiind prezentatd in Fig. 11.8. Calculul se desfasoara separat pentru fiecare
solutie constructiva in urmatoarele etape:
e Pentru fiecare valoare a raportului iy din domeniul de valori ales, se stabilesc
perechile de rapoarte viabile (im1, im2);
e Pentru aceste valori (im1, im2) se efectueaza calculul de dimensionare al angrenajelor
componente, cu datele de intrare prezentate in Fig. 11.8;
e Pentru fiecare pereche de valori (im1, im2) rezulta volumul materialelor rotilor dintate;
e Varianta optima (im1, im2) este cea pentru care volumul rezultat este minim.
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Fig. 11.8. Interfata programului de calcul, exemplificare pentru multiplicator in doua trepte, cu
unitate planetard si angrenaj cilindric exterior

Diagrama prezentatd in Fig. 11.8, pentru multiplicatorul in doud trepte, cu unitate planetara
si angrenaj cilindric exterior, oferind valorile rapoartelor de multiplicare pe trepte (im1, im2) In
functie de raportul de multiplicare impus iwm.

Pentru mai bund intelegere a rezultatelor procesului de optimizare, pot fi afisate si
diagrame cu variatia volumului (pe trepte V, si V,; si total V) rezultat din calcul, in functie de
raportul de multiplicare impus iu. Fig. 11.9 prezinta aceasta diagrama pentru multiplicatorul Tn
doud trepte, cu unitate planetara si angrenaj cilindric exterior.

YV [din” 3]

Fig. 11.9. Volumul minimizat al materialelor rotilor dintate (pe trepte si total), pentru
multiplicator in doua trepte, cu unitate planetard si angrenaj cilindric exterior
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a b
Fig. I1.10 Multiplicator in doua trepte, cu unitate planetara si angrenaj cilindric interior: a -
rapoarte de multiplicare pe trepte optimizate, b - volumul minimizat al materialelor rotilor
dintate (pe trepte si total)

EVEEREEE
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a b

Fig. I1.11 Multiplicator in doua trepte, cu unitati planetare: a - rapoarte de multiplicare pe trepte
optimizate, b - volumul minimizat al materialelor rotilor dintate (pe trepte si total)

Analiza rezultatelor permite formularea urmatoarelor concluzii:

e Rezultatele sunt influentate semnificaiv de datele de intrare impuse;

e Neuniformitatea diagramelor este cauzata de faptul cd anumite variabile, cum sunt
numerele de dinti sau modulul standardizat al danturii, 1si modifica valoarea
discontinuu, intre valori prescrise. De asemenea este influentatd de conditii restrictive,
cum este conditia de montaj;
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e Prin aldturare cu angrenaj cilindric exterior in treapta a doua, unitatea planetard din
treapta | cere valori mai mari ale raportului de multiplicare decat atunci cand este
alaturatd unui angrenaj cilindric exterior sau unei alte unitati planetare;

e Valorile raportului de multiplicare al unitatii planetare din treapta I, baleiaza in toate
cazurile analizate, Tntre doua valori distincte. Pentru multiplicatorul in doua trepte, cu
unitate planetara si angrenaj cilindric interior (v. Fig. 11.10) aceste valori sunt 3,
corespunzatoare pentru z2 < z1, si 4.8, corespunzatoare pentru z2 > z1;

e Pentru cresterea raportului de multiplicare iy impus de la 10 la 30, volumul
materialelor rotilor are o crestere cu 50%, pentru solutiile unitate planetara-angrenaj
cilindric interior si cu doua unitati planetare si doar cu 15% in cazul solutiei unitate
planetara-angrenaj cilindric exterior;

e Volumul de material al rotilor dintate rezulta mai mic in cazul solutiei unitate
planetard-angrenaj cilindric exterior, decét in cazul celorlalte doua solutii.
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111. ELEMENTE DE PROIECTARE CONSTRUCTIVA A SISTEMELOR
DE ORIENTARE

Tn perioada 2007-2012, o mare parte din activitatea de cercetare am desfisurat-o in
domeniul proiectarii sistemelor de orientare, prin:

e studiul solutiilor constructive existente,

e studiul caracteristicilor specifice proiectarii acestor sisteme mecanice,

e definirea specificatiilor de proiectare necesare,

e studiul sarcinilor care trebuie luate in considerare,

e definirea si analiza cazurilor de incarcare,

¢ calcul organologic optimal pentru componente ale sistemelor de orientare (structura de
rezistentd, transmisii mecanice),

e dezvoltare de proiecte constructive.

Am colaborat cu numerosi doctoranzi din cadrul Centrului de cercetare de Energii
Regenerabile al Universitatii Transilvania din Brasov, dintre care amintesc:

e Bianca Butuc (sistem de orientare azimutal cu angrenaje, cuplaje si un singur motor);

¢ Raluca Lates (instalatie pentru testarea colectoarelor termice plane);

e Valentina Popa (sistem de orientare azimutal cu actuatoare liniare);

e Bogdan Burduhos (sistem de orientare ecuatorial cu cu actuatoare liniare);

e lon Scaletchi (studiul actiunii vantului asupra sistemelor de orientare);

e Monica Vatasescu (sistem de orientare biaxial cu miscari corelate);

e Daniela Ciobanu (instalatie testare colectoare termice parabolice);

e Mihai Comsit (lagarele unui sistem de orientare pseudo-ecuatorial).

O mare parte din rezultatele activitatii proprii de cercetare, prezentate ih acest capitol, sunt
obiectul unor lucrari deja publicate.

Utilizarea energiei este esentiala societatii atat in ceea ce priveste confortul oamenilor céat
si ca factor de dezvoltare a productiei. Gradul de dezvoltare economic si social reprezinta
factorul cheie in cresterea necesarului de energie, motiv pentru care, cercetarea, dezvoltarea si
exploatarea energiilor regenerabile este promovata pe scara larga ca o alternativa la combustibilii
fosili. Natura oferda un spectru larg de optiuni pentru producerea energiei curate, nsa este
necesara convertirea acestor surse de energie intr-un mod efficient, durabil si economic.

Dintre toate sursele de energie regenerabild, energia solara influenteaza si intretine viata pe
Pamant si poate produce dublul cantitatii de energie care poate fi obtinutd din combustibili fosili
[156]. Acesta este motivul pentru care, sistemele de conversie a energiei solare sunt utilizate pe
scard largd, atat in aplicatii industriale cét si domestice.

Energia solara este o sursa de energie curata care poate fi transformata in caldura [37] sau,
utilizand efectul fotovoltaic, poate fi transformata in energie electrica in mod direct [35, 50].

Eficienta sistemelor utilizate pentru captarea energiei solare directe poate fi maritd prin
Tmbunatatirea parametrilor constructivi ai acestora sau prin marirea radiatiei solare incidente pe
suprafetele platformelor fotovoltaice (PV) utilizdnd sisteme de orientare [93]. Sistemele de
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orientare permit urmarirea miscarii soarelui pe cer astfel incat razele solare sa cada, pe cat
posibil, perpendicular pe suprafata PV.

Tn functie de numérul axelor de rotatie, sistemele de orientare se clasifica in dou categorii:
sisteme de orientare cu 0 axa si sisteme de orientare cu doua axe. Chiar daca costurile de
fabricatie si de implementare ale sistemelor de orientare cu doud axe sunt ridicate si reprezinta,
astfel, un dezavantaj [150], Th comparatie cu sistemele de orientare cu o0 axa, au avantajul unei
energii solare captate mai mare [2, 44, 88], motiv pentru care, sistemele de orientare cu doua axe
sunt subiectul unei dezvoltari si implementari continue. Utilizarea sistemelor de orientare
biaxiale poate conduce la o crestere a aportului energetic cu pana la 40% [150].

Sistemele de orientare cu doud axe urmeaza, prin miscarea de orientare, pozitia Soarelui pe
cer, asigurand n acest fel, perpendicularitatea razelor solare pe suprafata panoului fotovoltaic. Tn
functie de axele de rotatie, sistemele de orientare cu doud axe se Tmpart in doud categorii:
sisteme de orientare ecuatoriale si sisteme de orientare azimutale.

Miscérile de rotatie specifice sistemelor de orientare ecuatoriale constau Tn miscarea
temporald diurna si miscarea sezonierd, care realizeazd unghiul de declinatie (elevatie)
corespunzator.

Sistemele de orientare azimutale regleazd pozitia platformelor fotovoltaice in functie de
unghiul azimutal si de unghiul altitudinal (v. Fig. 111.1, a). Din combinarea miscarii altitudinale
cu unghiul o*, realizatd de-a lungul axei orizontale Ox, cu miscarea azimutald cu unghiul ¥*,
realizata Tn jurul axei verticale Oz, orice pozitie a soarelui poate fi atinsa (v. fig.I11.1, b).

Zemnth

, The horizontal plane
“~__ of the observer
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Fig. I11.1. a — Unghiurile solare descrise in planul observatorului; b — miscarile de rotatie
specifice unui sistem de orientare azimutal.

Miscérile de rotatie specifice sistemelor de orientare sunt efectuate utilizand diferite
transmisii mecanice care au in componenta actuatori liniari de tipul mecanismului surub-piulita,
actuatori de rotatie de tipul angrenajelor melcate, transmisii planetare, transmisii prin lant sau
combinatii ale acestor transmisii. Diferite tipuri de transmisii mecanice utilizate la sistemele de
orientare sunt prezentate in [14].
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IL.1. Sisteme de orientare. Demonstratoare experimentale

Sistemele de orientare, componentele sau adaptarile prezentate h continuare sunt doar o
parte din cele la care am venit cu contributii importante. Am coordonat proiectarea constructiva a
celor mai multe dintre ele, lucrand intr-o echipa de Proiectare Constructiva alaturi de prof.
Gheorghe Moldovean, Conf. Mihai Lates, Sef lucr. Catalin Gavrila. Ne-am ocupat de definirea
specificatiilor de proiectare, calculul de predimensionare al componentelor, modelare 3D, analiza
MEF, intocmirea desenelor de ansamblu, subansamblu, de executie, urmarirea executiei.

Sistem de orientare azimutal cu un actuator de rotatie si un actuator liniar

Este un sistem conceput pentru o putere instalatda de aproximativ 2 kWp, implementat in
Parcul solar al Institutului ICDT al Universitétii Transilvania din Brasov. In Fig. 111.2 sunt
prezentate modelul virtual 3D si imagini ale prototipului fizic.

»

Fig. 111.2. Sistem de orientare azimutal cu un actuator de rotatie si un actuator liniar
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Sistemul are in componenta stalpul fix 1, actuatorul de rotatie 2 (slew-drive) pentru axa
azimutald, stalpul rotitor 3, actuatorul liniar 4 pentru actionarea miscérii de elevatie, lagarele cu
rulmenti 5 ale axei miscarii de elevatie, platforma PV 6.

Tn Fig. 111.3 este prezentat montajul cu rulmenti al axei miscarii de elevatie. Este un montaj
cu fixare axiala la un capat, cu rulmenti radiali oscilanti cu bile, care tine seama de marimea
sarcinilor care trebuie preluate, dar mai ales de specificatii de proiectare precum: necesitatea
functionarii in exterior, intr-un domeniu larg de temperaturi ale mediului cu dilatatii importante;
distantd mare intre reazeme, cu necesitatea preluarii de deformatii de thcovoiere ale platformei
dar si a unor abateri de coaxialitate Tntre cele doud lagare.
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Fig. I11.3. Montajul cu rulmenti al axei miscarii de elevatie

Sistem de orientare azimutal cu miscari corelate cu un actuator liniar

Este un sistem conceput pentru o putere instalatd de aproximativ 2 kWp, pentru
implementare in Parcul solar al Institutului ICDT al Universitatii Transilvania din Brasov. In Fig.
I11.4 este prezentat modelul virtual 3D iar in Fig. 1.5 sunt prezentate imagini cu pozitiile
functionale ale sistemului.

Sistemul are in componentad stalpul fix 1, stalpul rotitor 2, platforma PV 3, lagarele cu
rulmenti 4, arborele cardanic 5, impreuna cu cuplele cardanice 6, stalpul cardanic 7, mecanismul
de actionare a miscarii azimutale ale axei miscarii de elevatie, platforma PV 6.

Sistem de orientare azimutal cu doi actuatori liniari

Este un sistem conceput pentru o putere instalatd de aproximativ 2 kWp, pentru
implementare in Parcul solar al Institutului ICDT al Universitatii Transilvania din Brasov. In Fig.
I11.6 este prezentat modelul virtual 3D. Sistemul combina solutia constructiva a mecanismului de
actionare a miscarii azimutale a sistemului de orientare prezentat in Fig. 1l11.4, cu solutia
constructivd a mecanismului de actionare a miscarii de elevatie a sistemului de orientare
prezentat in Fig. 111.2
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Fig. I11.5. Pozitiile extreme ale sistemului de orientare (a — rasarit, b — amiaza, ¢ — apus)
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Fig. 111.6. Sistem de orientare azimutal cu un actuator de rotatie si un actuator liniar

Sistem de orientare ecuatorial cu doi actuatori liniari

Este un sistem realizat pentru a functiona ca instalatie pentru lucréri de laborator, fiind
dotat cu panouri PV de dimensiuni reduse (550 x 150 mm). Tn Fig. 111.7 este prezentat modelul
virtual 3D si modelul fizic.

Fig. I11.7. Sistem de orientare ecuatorial cu doi actuatori liniari
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Sistemul are Tn componenta actuatorul liniar pentru actionarea miscérii diurne 1, lagarele
axei diurne de rotatie 2, actuatorul liniar pentru actionarea miscérii de elevatie 3, panouri PV 4,
lagarele axei de elevatie 5.

Sistem de orientare pseudo-ecuatorial cu doi actuatori liniari

Este un sistem realizat pentru a functiona ca demonstrator experimental. fiind dotat cu un
singur panou PV de dimensiuni reduse (1200 x 650 mm). Tn Fig. 111.8 este prezentat modelul
virtual 3D (a), scheme de calcul (b) si prototipul fizic (c). Dintre elementele componente pot fi
enumerate: panoul PV 1, rama pentru fixarea panoului 2, lagarele miscarii diurne 5, lagarele
miscarii de elevatie 7stalpul fix 8, actuatorul pentru actionarea miscérii diurne 10, actuatorul
pentru actionarea miscarii de elevatie 14.

C ‘
Fig. 111.8. Sistem de orientare ecuatorial cu doi actuatori liniari
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Sistemul mecanic fiind unul Tncarcat cu sarcini spatiale este destul de complicat pentru
analize. Scheme de calcul simplificate, cu reducerea sarcinilor in plan (v. Fig. I11.8, b) sunt
deosebit de utile.

Tn Fig. 111.9 este prezentatd solutia constructivd a montajului cu rulmentia a axei de
elevatie. Montajul se bazeaza pe schema de montaj cu fixare axiala la ambele capete (tip "O”) si
utilizeaza rulmenti radiali cu bile.

[

il i = i
““Eﬂ] Lﬂa ﬂ
19 ’
10 g E 20

Fig. 111.9. Montajul cu rulmenti al axei de elevatie

Sistem de orientare azimutal cu doi actuatori liniari

Este un sistem realizat pentru a functiona ca demonstrator experimental. fiind dotat cu un
singur panou PV de dimensiuni reduse (1200 x 650 mm). Tn Fig. 111.10 este prezentat modelul
virtual 3D (a), schema de calcul (b) si prototipul fizic (c). Dintre elementele componente pot fi
enumerate: panoul PV 1, rama pentru fixarea panoului 2, stalpul rotitor pe axa miscarii diurne 4,
stalpul fix 5, actuatorul pentru actionarea miscarii diurne 8, lagarele miscarii de elevatie 9,
actuatorul pentru actionarea miscarii de elevatie 11.

Tn general la sistemele de orientare azimutale, analiza sarcinilor este una mult mai simpld
decét la sistemele de orientare ecuatoriale. Pentru comparatie, asa cum se vede in schema de
calcul simplificatd a sistemului azimutal (v. Fig. 111.8, b), elementele de calcul se reduc la un
singur plan, pentru mecanismul de actionare al miscarii de elevatie.

Instalatie pentru testarea colectoarelor termice cu orientare dupd o axa

A fost realizatd adaptarea unei instalatii pentru testarea colectoarelor termice, prevazuta cu
0 axa orizontald pentru schimbarea manuald a unghiului de elevatie, prin proiectarea unui
mecanism de actionare cu actuator liniar, care sa permita modificarea automata a unghiului de
elevatie.

Tn Figura 111.11 este prezentat mecanismul de actionare, in modelul virtual al instalatiei
adaptate.
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Fig. 111.10. Sistem de orientare azimutal cu doi actuatori liniari: a — model virtual; b — schema de
calcul mecanism miscare de elevatie: ¢ — model fizic
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Fig. I11.11. Instalatie pentru testarea colectoarelor termice cu orientare dupd o axa

I11.2. Actiunea vantului asupra platformelor sistemelor de orientare

Actiunea vantului asupra suprafetelor expuse acestuia sunt evaluate, conform standardelor,
prin definirea unor distributii de presiuni sau forte concentrate. Efectele actiunii vintului asupra
diverselor structure depend de anumite caracteristici ale vantului (viteza, caracteristici de
turbulenta, factori dinamici), de caracteristici ale structurilor (form&d marime, orientare),
proprietati dinamice ale structurilor si locatie [165, 172].

Standarde precum EN 1991-1-4 [165] si ASCE/SEl 7-05 [164] prezinta elementele
necesare determindrii sarcinilor create de vant pentru diverse situatii concrete de structure
(cladiri, suprafete) expuse actiunii vantului. Standardul roménesc NP-082-04. Eurocode 1 [172],
preia Tn mare parte cele prescrise ih EN 1991-1-4. Chiar daca nu se refera, in mod specific, la
platformelor sistemelor orientabile, toate aceste standarde prescriu modul de determinare a
sarcinilor provenite din actiunea vantului pentru structuri de tip copertine, panouri verticale, care
pot fi asociate cazurilor de incarcare ale platformelor sistemelor orientabile.

Conform acestor standarde, presiunea creata de vant pe o structura sau componenta aflata
la 0 Tndltime de maxim 15 m se determina cu relatia

Pw=C, 4, (111.1)

unde g, este presiunea de referinta a vantului iar c, este coeficientul de presiune.

Presiunea de referintd se calculeaza cu relatia

1
quz-p-vf,, (111.2)
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unde v, este viteza de referinta a vantului iar p este densitatea aerului, care depinde de altitudine,
latitudine, temperatura si anotimp. Pentru Romania, valoarea standard a densitatii aerului este p
= 1,25 kg/m® iar viteza de referintd a vantului este o valoare determinati ca medie pe un interval
de 10 min, valoare maxima pentru o perioada de recurenta de 50 de ani.

Forta normald concentrata datoratd actiunii vantului F,, care actioneaza asupra unei
structuri sau componente aflata la o Tnaltime de maxim 15 m se determina cu relatia

Fw:Cf.qp.Aref’ (III.3)

unde 4, este aria de referintd a structurii sau componentei iar cyeste coeficientul de forta.

Tn continuare sunt analizate pe scurt cazurile previzute in diverse standarde, cazuri care pot
fi asociate cu pozitiile functionale ale platformelor sistemelor orientabile.

o Panouri publicitare, conform Eurocodel, EN 1991-1-4 [165]. Acest caz corespunde
pozitiei verticale platformelor sistemelor orientabile, caz limitd, corespunzator rasaritului si
asfintitului soarelui. Este prescris un coeficient de forta ¢,= 1,80.

e Platforme, conform NBE-AE 88 [171]. Standardul Spaniol prezinta valori pentru
distributii trapezoidale ale presiunii pentru tot domeniul de unghiuri de inclinare 0° ... 90°, pentru
doud sensuri ale vitezei vantului. Schema de calcul este cea prezentatad in Fig. 111.12, iar valorile
coeficientilor de presiune care definesc aceste distributii de presiune sunt prezentati in Tabelul
1.1

I I1
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Cp2

Cp2

|
|
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TIEE: FETLET 4

Fig. 111.12. Distributia presiunii pe platforme, coeficienti de presiune.

¢, [171] Tabelul 111.1
Unghi de inclinare
0° | 10° |20° |30° |40° |50° |60°-90°
1|0 08 |12 |16 |16 |14 |12
2| 0 0 04 |08 |08 |10 |12
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e Copertine cu o panta, conform ASCE/SEI 7-05 [164]. Prezintd distributii
dreptunghiulare de presiune, ca in Fig. 111.13, pentru unghiuri de maxim 45°.

TTTTTTTTT T 7777 TTTTTTTTTT 7777

Fig. I11.13. Distributii de presiune pe copertine cu o panta [164]

o Acoperisuri cu o pantd, conform Eurocodel, EN 1991-1-4 si NP-082-04 [165, 172].
Acest caz este diferit de cazul platformelor sistemelor orientabile, deoarece se refera la suprafata
exterioard a acoperisurilor structurilor inchise (fara influenta presiunii interioare), pentru
unghiuri de inclinare de pana la 75°.

o Copertine cu o singurd pantd, conform Eurocodel, EN 1991-1-4 si NP-082-04 [165,
172]. Aceste structuri par cele mai apropiate de structura pozitiilor functionale ale platformelor
sistemelor orientabile, dar domeniul de unghiuri de inclinare ale suprafetelor este 10° ... 30°.
Sunt prescrisi doar coeficienti de forta ¢; punctul de aplicare al fortei fiind plasat conform Fig.
111.14.

4 b/4

cg>0 Wind
<—

v
PILIL LA EEETET
Fig. I11.14. Aplicarea fortei vantului pe copertine cu o panta

o Suprafete inclinate deschise, conform GOST 27751-88:Part 5 [166]. Standard
asemanator ca mod de abordare cu Eurocodel referitor la copertine, dar pe baza de coeficienti de
presiune, cu acelasi domeniu de unghiuri de inclinare ale suprafetelor: 10° ... 30°.

o Panouri, siruri de panouri, conform NASA Technical Report [62]. Raportul prezinta
diagrame cu valori pentru coeficientii de presiune c,1 Si c,2, pentru o distributie trapezoidala a
presiunii, pentru unghiuri de inclinare in domeniul 20° ... 60°.
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Tn vederea analizei comparative a modelelor existente de evaluare a actiunii vantului
asupra suprafetelor inclinate, modele prezentate anterior, si pentru o abordare unitard a
modelelor a fost realizata o reducere a tuturor modelelor la coeficienti de forta.

Tn cazul distributiei uniforme de presiune pe suprafete, coeficientul de forta are aceeasi
valoare cu coeficientul de presiune ¢, = c,,.

Tn cazul distributiei tarpezoidale de presiune pe suprafete, coeficientul de fortd se
determina in functie de coeficientii de presiune c,1 Si ¢,» care definesc distributia trapezoidala (v.
Fig. 111.12), cu relatia

=Lt o) ;sz)_ (111.4)

Figura I11.15 prezinta valorile rezultate pentru coeficientii de forta rezultati din modelele
de actiune a vantului prezentate anterior:

e ¢y reprezinta coeficientul de forta prescris pentru panouri publicitare, conform
Eurocodel, EN 1991-1-4 [165];

e ¢p reprezinta coeficientul de fortd maxim determinat pe baza prescrierilor pentru
copertine cu o panta, conform ASCE/SEI 7-05 [164];

e ¢ reprezinta coeficientul de fortda minim determinat pe baza prescrierilor pentru
copertine cu o panta, conform ASCE/SEI 7-05 [164];

e ¢y reprezinta coeficientul de fortda maxim prescris pentru copertine cu o panta, conform
Eurocodel, EN 1991-1-4 si NP-082-04 [165, 172];

e ¢ reprezinta coeficientul de forta minim prescris pentru copertine cu o pantd, conform
Eurocodel, EN 1991-1-4 si NP-082-04 [165, 172];

o ¢y reprezinta coeficientul de forta prescris pentru suprafete inclinate deschise, conform
GOST 27751-88:Part 5 [166];

e ¢ reprezinta coeficientul de forta determinat pe baza prescrierilor pentru platforme,
conform NBE-AE 88 [171];

e ¢ reprezinta coeficientul de forta determinat pe baza prescrierilor pentru acoperisuri cu
0 pantd, conform Eurocodel, EN 1991-1-4 si NP-082-04 [165, 172];

o cpreprezinta coeficientul de forta determinat pe baza prescrierilor pentru panouri, Siruri
de panouri, conform NASA Technical Report [62].

Din analiza comparativd a coeficientilor de forta rezultati din modelele de actiune a
vantului asupra structurilor si componentelor (Fig. 111.15) pot fi formulate o serie de concluzii:

e Dintre toate modelele prezentate anterior, singurele modele standardizate aplicabile in
Romania sunt cele de tip Eurocode [165, 172]. Chiar daca sunt prescrise diferite modele similare
cazului platformelor orientabile (copertine cu o panta — pentru unghiuri de inclinare de pana la
30°, si panouri publicitare — pentru pozitii aproape de cea verticald) nu sunt acoperite toate
cazurile de incarcare cu vant a platformelor orientabile. Modelul acoperisurilor cu o panta nu
este corespunzator datorita structurilor diferite. Aceste standarde, incadrandu-se in categoria
standardelor de sigurantd, au un caracter obligatoriu. Nefiind Ths& acoperitoare, se poate apela la
alte studii bine documentate. Ca urmare se impune studierea procedurilor de calcul prescrise pe
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plan mondial pentru actiunea vantului asupra platformelor orientabile si o actiune de dezvoltare a
standardelor existente, pentru acoperirea acestor lipsuri;

e Standardul american [164] ofera un model pentru unghiuri de inclinare intre 0° si 45°,
cu valori semnificativ mai mari decat cele prescrise de Eurocode;

¢ Valori semnificativ mai mici sunt preyentate in modelul din raportul NASA [62], pentru
unghiuri de Tnclinare in domeniul 20° ... 60°.

e Standardul spaniol [172] prezinta un model acoperitor cu unghiuri de inclinare n
domeniul 0° ... 90°, cu valori sensibil mai mici fata de cele din Eurocode, pentru copertine cu o
pantd. Modelul este utilizat pentru proiectarea de sisteme de orientare pentru platforme
fotovoltaice, de catre producatori recunoscuti pe plan mondial (ex. Titan tracker [17, 172]).

-+ Cf1
- Cf2
-= Cf3

== Cfa

r r e e A —= Cf5

== Cf6

- Cf7

0.6

-~ Crsg
0.4

0.2 — Cf9

o o o o

0 10 20 30 40° 50 60 70° 80 90

Fig. I11.15. Diagrama comparativa pentru coeficientii de forta rezultati din modelele de actiune
a vantului asupra structurilor si componentelor

Sunt necesare, de asemenea, 0 serie de precizari:

e Unghiul de inclinare al suprafetei asupra careia actioneaza vantul, mentionat in toate
aceste standarde, se referd, de fapt, la unghiul de atac al vantului (unghiul dintre directia vantului
si suprafata atacatd). Aceasta echivalentd (unghiul de inclinare al suprafetei = unghiul de atac al
vantului) este valabild doar daca directia vantului este orizontald. Tn practic3, aceasta ipotezi nu
este intotdeauna valabild. Unghiul de inclinare al suprafetei nu este intotdeauna unghiul de atac
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al vantului, deoarece directia vantului urmareste planul terenului si acesta nu este intotdeauna
orizontal. O referire la aceste particularitati de calcul este facuta in [61]. Chiar pentru teren
orizontal, n [61] se recomanda considerarea unei posibile devieri a directiei vantului cu +10°
fatd de directia orizontala.

e Vantul lateral trebuie luat in considerare. Tn acest caz, unghiul de atac al vantului nu are
nicio legatura cu unghiul de inclinare al suprafetei.

e Standardele prevad si existenta unei componente tangentiale a fortei vantului la
suprafata structurilor (£;). Raportul procentual F;/ F\, este de 1%, pentru suprafete netede.

Pentru a stabili un model de de actiune a vantului asupra platformelor orientabile, cat mai
apropiat de realitate, este necesar si un studiu experimental, care sa valideze decizia.

Tn acest sens am desfasurat un studiu experimental, in cadrul Laboratorului de Instalatii
Eoliene a Universitatii Transilvania din Brasov. A fost utilizat un tunel eolian de tip HM170
[167], cunoscut si sub denumirea de Eiffel, prezentat in Fig. 111.16. Tunelul este unul cu circuit
deschis, aerul preluat la un capat din atmosfera fiind aruncat in afara la celdlalt capat.
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Fig. 111.16. Tunel eolian cu pozitionarea modelului experimental

Pentru testdri a fost realizat un model experimental de sistem de orientare azimutal (Fig.
I11.17), la scard redusd, care sa poata fi montat in tunel si care s& simuleze diverse pozitii
fuctionale. Modelul experimental a fost plasat Tn sectiunea de masurare a tunelului (v. Fig.
111.16) unde tunelul ofera o curgere laminara a curentului de aer cu viteze de pana la 30 m/s,
dimensiunile modelului fiind mult reduse fat de sectiunea tunelului (A = 0,09 m?).

Modelului experimental 7i este atasat un senzor de forta biaxial 2 (v. Fig. 111.16) aflat sub
zona de masurare. Acesta poate masura doua componente ale fortei (Fqq Si Fii) Care actioneaza
asupra oricarui profil plasat Th zona de masurare a tunelului (Fig. 111.18, vedere de sus a zonei de
masurare). Fguq, are aceesi directie cu directia vantului, iar Fj; este o componenta orizontala,
perpendiculara pe directia vantului.
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Fig. 111.18. Componentele masurate ale fortei determinate de actiunea vantului asupra profilului
testat

Determinarile experimentale sunt realizate cu variatia unghiului azimutal ¢ = 0...90°, cu

pasi de 10°, pentru pozitie verticald a platformei (unghi de elevatie a = 90°).

e Viteza vantului este crescuta cu pas de 1 m/s in domeniul v=5 ... 20 m/s.

e Pentru fiecare etapd de unghi azimutal constant si viteza constanta a vantului sunt
masurate, dupa o perioada de stabilizare de 3 min., cele doud componente ale fortei
(Farag Si Fi)) Care actioneaza asupra platformei.

e Sunt determinate prin calcul cele doua componente ale fortei care actioneazad asupra
platformei, relativ la sistemul de coordonate atasat platformei: F, — forta normala la
suprafata platformei si F, — forta tangentiald la suprafata platformei (Fig. 111.19), cu
relatiile

Fn:Fd

rag

siny + F,, COSy
e (111.5)
F;‘ =Fdrag COS\V—F}iﬁ‘ siny
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Fig. 111.19. Schema de calcul a componentelor F, — forta normala la suprafata platformei si F; —
forta tangentiala la suprafata platformei

e Este determinat, prin calcul, coeficientul de fortg, cu relatia

cf=i, (111.6)

1
EpApVZ

unde: p = 1,25 kg/m® — densitatea aerului; A4, = 0,005625 m? - aria platformei

Figura 111.20 prezintd rezultatele masurdtorilor si prelucrarii datelor, prin dependenta
coeficientului de forta determinat experimental ¢, n functie de viteza vantului, pentru diferite
inclinari ale platformei (unghiuri de atac ale vantului).

Se poate observa ca existd o tendintd de scadere cu stabilizare a coeficientului de forta
odata cu cresterea vitezei vantului. Valorile stabilizate ale coeficientului de fortd, rezultate pentru
viteza maxima a vantului, sunt cele care trebuie luate in considerare in cadrul modelului actiunii
vantului asupra platformelor orientabile, util in proiectarea acestora.

Pentru comparatie cu modelele teoretice [61, 165, 172], in Fig. 111.21 este prezentatd
dependenta coeficientului de fortd in functie de unghiul de inclinare (unghiul de atac al vantului),
notat de data aceasta cu a, echivalent cu unghiul § din determinarile experimentale.

Figura 111.22 prezintd dependenta fortelor normale si tangentiale determinate experimental,
n functie de viteza vantului, pentru trei valori ale unghiului de inclinare.

Figura 111.23 prezinta dependenta raportului procentual F;/ F, al fortelor tangentiale si
normale determinat experimental, in functie de viteza vantului, pentru trei valori ale unghiului de
inclinare. Se poate observa o tendinta de stabilizare pentru valori ale vitezei mai mari de 15 m/s.

Prin considerarea doar a valorilor raportului procentual F,/ F,, obtinute pentru valoarea
maxima a vitezei in cadrul experimentelor, pentru diferitele unghiuri de inclinare, Figura I11.24
prezintad dependenta raportului procentual F;/ F, de unghiul de inclinare.
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Fig. 111.20. ¢f experimental in functie de viteza vantului, pentru diferite inclinari
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Fig. 111.21. ¢f teoretic si experimental in functie de unghiul de inclinare
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Fig. 111.22. Forte normale si tangentiale determinate experimental, functie de viteza
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Fig. 111.23. Raport procentual F,/ F, determinat experimental, functie de viteza
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Rezultatele determinarilor experimentale si comparatia cu modelele teoretice permit
formularea unor concluzii utile proiectantului de sisteme de orientare.

Fig.

Coeficientii de forta determinati experimental sunt usor mai mici, dar apropiati ca
valoare pentru tot domeniul de unghiuri de inclinare, fata de modelul teoretic prescris
de standardul spaniol [171]. Diferentele fatd de modelul teoretic oferit de Eurocode
[165, 172] pentru copertine cu o0 panta sunt mult mai mari, rezultatele experimentale
indicand valori reduse chiar cu 50%. Modelul din standardul spaniol este acoperitor
prin comparatie cu rezultatele experimentale si pare solutia de adoptat pentru
proiectarea sistemelor de orientare. Mai sunt necesare studii experimentale care sa
certifice rezultatele obtinute pana acum si care sa sustind preluarea standardului spaniol
ca standard roméanesc si apoi european.

Rezultatele experimentale cu privire la marimea componentei tangentiale la suprafata
spalatad de vant indica valori mai mari decat cele prescrise de Eurocod, in special pentru
unghiuri de nclinare din domeniul 10° ... 50°. Se impune continuarea cercetarilor in
aceasta directie, pozitia de sigurantd a sistemelor de orientare putand fi subiectul unor
forte tangentiale deosebite.

60 7
40 -
20 7
o
O I I I I I I 1
10 20 30 40 50 60 70 80
111.23. Raport procentual F;/ F, determinat experimental, in functie de unghiul de

nclinare
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IIL.3. Cazuri de incarcare datorate actiunii vantului asupra platformelor
sistemelor de orientare

Dimensiunile de gabarit ale structurii precum si transmisia mecanicd a sistemului de
orientare sunt direct dependente de sarcinile care incarca platforma fotovoltaica. Dintre toate
sarcinile produse de greutati, vant si zapada, sarcina principald este reprezentata de cea datorata
actiunii vantului [165, 172].

Datorité caracteristicilor constructive specifice — suprafete mari expuse actiunii vantului,
fnaltimea deasupra nivelului terenului, orientarea in directia curgerii vantului — platformele
fotovoltaice sunt puternic incarcate de catre sarcinile datorate actiunii vantului. Acesta este
motivul pentru care, rezultatele obtinute in urma analizei acestor sarcini trebuie utilizate ca
parametrii de intrare ai proiectarii platformelor fotovoltaice si structurilor care le sustin.

Sistemele de orientare sunt sisteme mobile. Avand mai multe pozitii functionale, dar si
sisteme de sarcini care pot actiona in diverse configuratii, proiectantul unor astfel de sisteme
trebuie sa stabileasca foarte clar cazurile de incarcare pe care trebuie sa le ia Tn considerare
pentru calculul de dimensionare sau verificare, pentru fiecare componenta a sitemului mecanic.

Un sistem de orientare trebuie sa urmareasca pozitia Soarelui pentru o limitd maxima a
vitezei vantului v;;,. Pentru valori mai mari ale vitezei vantului, sistemul de orientare trebuie sa
mentind platform fotovoltaica intr-o pozitie de siguranta, orizontala.

Tn pozitia de sigurantd, sarcina datorata actiunii vantului trebuie s& tini seama de o valoare
maxima a vitezei vantului v, (maximul vitezei vantului, pentru o zona specificd, in ultimii 50
de ani, tindnd seama de Eurocode 1 — Wind actions [165, 172]). Limita vitezei vantului v;,, la
care sistemul este orientat in pozitia de sigurantd, se stabileste, uzual, la aproximativ jumatate din
valoarea vitezei maxime v,. indicatd in standarde [172]. Tncércarile specifice pozitiilor
functionale Tn miscarea de orientare si, respectiv, ih pozitia de siguranta sunt cercetate separat.

Cazurile de incarcare (LC) sunt determinate in functie de analiza incarcarilor maxime
rezultate din pozitiile specific ale platformelor fotovoltaice, in functie de unghiul de actiune al
vantului, de directia si viteza acestuia. Aceste cazuri de incarcare, determinate pentru calculul
sistemelor de orientare, cu viteza vantului limitata la v;;,, sunt urmatoarele (Fig. 111.24):

e LC1 - distributie uniforma de-a lungul suprafetei platformei fotovoltaice (PV) (Fig.

111.24, a);

e LC2 —distributie trapezoidala de-a lungul dimensiunii H a platformei (Fig. 111.24, b);

e LC3 - distributie trapezoidala de-a lungul dimensiunii V a platformei (Fig. 111.24,c).

Diagramele de calcul a fortelor si momentelor care actioneaza asupra sistemului de
orientare se determina in functie de cazurile de Tncarcare prezentate in figura 3 si tindnd seama
de fortele determinate de vant si de greutatea G; aceste diagrame sunt prezentate grafic in
Figurile 111.25 ... 111.27.

Figura 111.25 prezinta diagramele de calcul pentru cazul de incarcare LC1. Tinand seama
de faptul cad presiunea este distribuita uniform, punctul de aplicatie al fortei care provine din
actiunea vantului F,, este identic cu punctul de aplicatie al fortei de greutate G a platformei
(centrul de masa al platformei). Acest caz considera ca pozitii functionale de calcul situatiile de
pozitie aproape de verticala a platformei, a = 0° ... 30°, p = 60° ... 90° (p = 90° — a £10°).

45



Teza de abilitare Radu VELICU

Tn situatia distributiei trapezoidale a presiunii de-a lungul dimensiunii A (LC2), punctul de
aplicatie al fortei care provine din actiunea vantului F,, este situat la distanta a de centrul
platformei, de-a lungul axei Ox, motiv pentru care, apare un moment de torsiune de-a lungul axei
Oz; diagramele de calcul pentru acest caz de incarcare sunt prezentate in Figura 111.26. Punctul
de aplicatie al fortei de actiune a vantului este determinat de bratul a

H(,,-c,,)
= (11.7)
6(c,1+¢,2)
unde c,;, ¢,2 reprezinta coeficientii de presiune (v. Tabelul 111.1), in functie de unghiul de actiune
a vantului . Acest caz trebuie s& considere pozitiile platformei apropiate de verticald cu actiune
alaterald a vantului o = 0° ... 20°, $ = 30° ... 50°.

C]\l- ‘C Pl ; , Ll\l— Cl.l L\
. V7, WO
\ ’I)(/ \‘ | ™
T |
| H H |
o | . . ]
‘ |
=L . ! - — 4
wind - - wind | ?
————— \ - @ 5 e | .
\ Y v \‘ -\ | ON ;
—— —_C)\ - QX - -‘l - ” - l. | I
J
= [~ i [ /
- |
I P
12 |- | B2 \‘ |
= | — I~ {
| X '|
I e e -
Cp2 Cp2 Cp> Cpx °
a b

wind p
hind _ | wind
- X - X
;\)/ N
I Cp>
VA Yz

Fig. 111.24 Cazurile de incércare ale vantului: a— LC1; b-LC2; ¢ - LC3

Diagramele de calcul pentru LC3 sunt prezentate in Figura 111.27. Datorita distributiei
trapezoidale a presiunii dupa dimensiunea ¥, punctul de aplicatie al fortei de actiune a vantului
F,, este translatat dupd axa Oy si produce un moment de torsiune dupé axa Ox. Acest caz trebuie
s& ia Tn considerare situatiile n care platforma este inclinata, cu a = 30° ... 70°, = 30° ... 50° (j3
=90° — a £10°).
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Fig. 111.27. Diagramele de calcul pentru LC3: a — vant din fatd; b — vant din spate
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Punctul de aplicatie a fortei datorate actiunii vantului in cazul LC3 este determinat de
distanta a;,

V(cpl - sz)
=—2 P27 (111.8)
6(cpl + cpz)
Pentru cazul pozitiei de siguranta — cu forta datoratd actiunii vantului determinatd cu

valoarea maxima a vitezei vantului v,., urmatoarele cazuri de incarcare (LC) au fost
determinate:

e LC4-distributie trapezoidala de-a lungul axei Ox — dimensiunea H a platformei (Fig. 8,
a);

e LC5- distributie trapezoidald de-a lungul axei Oy — dimensiunea V a platformei (Fig.
8, b).

Tn aceste cazuri, unghiul de actiune al directiei vantului trebuie considerat p = 10°.

Diagramele de calcul pentru cazurile LC4 si LC5 sunt prezentate in Figurile 111.29 si 111.30.

Wlnd
/H
Cp S R . Cl‘l‘ | T | | i i i 1
L1 (I | B B B 1Y ' —L_ 1 | |Cpa
|
H
X 1 Ry X ) Y V@]
- <t A
T T
12 bh
a
W[nd
= v
. - ‘ /
Pl _ Coi ! [ | | | | [
L1 1 Pyt few ol ‘ Cho
y v
= 7 )
—Ox y =~
Z '[
b

Fig. 111.28. Diagramele de incarcare pentru pozitia de siguranta: a— LC4; b — LC5
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Fig. 111.30. Diagramele de calcul pentru pozitiile de sigurantd LC5

Torsorul fortelor si momentelor in punctul de intersectie al axelor de rotatie pentru
sistemul de orientare azimutal este determinat, pe baza diagramelor de calcul, luadnd 1in
considerare sarcinile de la vant si cele datorate greutéatii, si este prezentat in tabelele 111.2 ...
I11.6, pentru fiecare caz de incarcare LC1... LC5.

Tabelul 111.2 - LC1, a = 0°... 30°, B = 60°... 90° (B = 90° — a £10°)

Vant din fata Vant din spate
F. =10 0
F,= | F,cosa F, coso
F = |G+F,sina G-F,sina
T.= | Gbcosa Gbcosa
T,= 10 0
T.= |0 0
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Tabelul 111.3 - LC2, a =0°... 20°, B = 30°... 50°.

Vant din fata Vant din spate
F, 0 0
F, F,, cos o F,, cos o
F, G+F,sina G-F,sina
T, Gb cos o Gb cos o
T, + F,asin o FF,asina
T, + F,,a cos o + F,acos a

Tabelul 111.4 - LC3, a =30°... 70°, B = 30°... 50° (f = 90° — a +10°).

Vant din fata

Vant din spate

F, 0 0

F, F,, cos o F,, cos o

F, G+F,sina G-F,sina

T, Gbcoso + F,a, | Gbcoso + F, a;

T, 0 0

T, 0 0

Tabelul 111.5 - LC4, a=0° 3 =10°

Vant din fata Vant din spate

F, 0 0

F, 0 0

F, G+F, G-F,

T, 0 0

T, +F, a, +F,a,

T, 0 0

Tabelul 111.6 — LC5, a =0°, = 10°

Vant din fata Vant din spate

F, 0 0

F, 0 0

F, G+F, G-F,

T, T F,a +F,a

T, 0 0

T, 0 0

Pozitia fortei de greutate a platformei este determinata de distanta b, prezentata in figura
11. Unghiul altitudinal al platformei este considerat egal cu unghiul altitudinal solar (o = o*).
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Semnele + si ¥ indica schimbarea sensului de actiune a vantului si, de asemenea, cazurile de
actiune a vantului pe directie verticald — in sus sau in jos — cu valori pozitive si negative pentru

B.

PV platform

—1

Fig. 111.31. Unghiul altitudinal o* si distanta b

Cazurile de 1incdrcare prezentate indicad posibilele incarcari cu forte si momente pe
componentele sistemului de orientare. Pentru calculul de rezistenta, cazurile de incarcare
considerate in calcule trebuie alese nu numai in functie de valorile maximale individuale ale
sarcinilor ci si in functie de tensiunile maxime pe care le creeaza.

Cazurile de ‘incarcare reprezinta, de asemenea, Si parametrii de intrare pentru
dimensionarea actuatorilor. Actuatorul pentru miscarea de rotatie altitudinald preia momentul de
torsiune de-a lungul axei Ox, ceea ce duce la considerarea cazurilor de incarcare LC3, LC4 si
LC5. Tn cazul dimensiondrii actuatorului pentru miscarea de rotatie azimutald, acesta preia
momentul de torsiune de-a lungul axei Oz, motiv pentru care, va fi considerat numai cazul de
incarcare LC2.

Tn concluzie, cazurile de Incarcare prezentate oferd proiectantului de sisteme de orientare o
lista de verificare a posibilelor date de intrare referitoare la pozitiile functionale si sarcinile care
trebuie luate in considerare pentru calculul fiecarei componente a sistemului de orientare.
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IV. EVALUAREA PIERDERILOR PRIN FRECARE DIN
TRANSMISIILE PRIN LANT

Evaluarea pierderilor prin frecare din sistemele autovehiculelor (motor, sistemele de rulare,
de frénare etc.) este un obiectiv de interes deosebit pentru industria auto.

Din datele prezentate in [39] rezultd ca doar 21,5% din energia combustibilului reprezinta
energie utilizatd pentru accelerare, mentinerea starii de miscare, invingerea rezistentei aerului.
Aceasta conduce la concluzia cd anual se consumad 360 milioane tone de petrol doar pentru
invingerea frecarilor aferente autovehiculelor. Se estimeaza ca prin cercetarea dintr-o perioada
relativ scurtd, de 10 ani, pierderile prin frecare pot fi reduse cu 18%.

Pierderile prin frecare, intr-un autovehicul, se impart, conform studiilor [39, 43, 104, 112],
n: pierderi prin frecarea din sistemul de rulare (12-45%), pierderi prin frecarea din sistemul
motor (30-35%), pierderi prin frecarea din transmisia autovehiculului (7-18%) si pierderi prin
frecarea din sistemul de franare (10-18%).

Interesul grupului Schaeffler in acest domeniu m-a determinat ca, Tncepand cu anul 2011,
s& formez un grup de cercetare cu experienta si abilitati in: proiectarea de instalatii si dispozitive,
testari experimentale, analiza si simularea sistemelor mecanice. Tn calitate de director de proiect,
am condus cercetarea “Tribologia dinamicd a transmisiilor prin lant”, finantatd de grupul
Schaeffler prin doud contracte cu Universitatea Transilvania din Brasov, pe perioadele 2012-
2015, 2015-2018. Obiectivul principal al cercetarii este evaluarea experimentald si teoretica a
frecarilor din transmisiile prin lant, in special a lanturilor utilizate Tn sistemul de distributie al
motoarelor cu ardere internd. Scopul final este acela de a contribui la dezvoltarea in cadrul
grupului Schaeffler de metodici de calcul, proceduri de testare, programe de calcul, care sa
caracterizeze, cat mai apropiat de realitate, transmisiile prin lanturi, cu premise de optimizare a
constructiilor din punct de vedere al criteriului pierderilor prin frecare.

Tn cadrul acestei cercetdri au fost implicati trei doctoranzi indrumati de prof.dr.ing.
Codruta Jaliu: Radu Papuc, Alina Todi-Eftimie si Lenard Jurj. Primii doi au sustinut cu succes
tezele n anul 2015. Lucrand indeaproape cu toti cei trei doctoranzi, numeroase aspecte cuprinse
n lucréri publicate impreuna cu ei sau cu alti membri ai echipei de cercetare [77, 78, 79, 80, 81,
82, 52, 106, 107, 108, 109, 117, 118, 120, 121, 124, ] sunt utilizate in continuare.

Figura V.1 prezintd, pentru exemplificare o transmisie de distributie complexa, prin lant,
pentru un motor cu ardere internd, cu dispunere a cilindrilor in V [39]. Elementele componente
generale ale acestei transmisii sunt: 1, 5 - roti conduse; 10 — roata conducatoare; 8, 13, 14 —
roti intermediare; 11 — lantul din treapta I; 2, 4 — lanturile din treapta a ll-a; 3, 6, 7, 9, 12, 15 -
sisteme de intindere.

Frecarea din sistemul transmisiilor prin lant este prezenta in zone distincte ale unei astfel
de transmisii: Tn articulatiile zalelor lanturilor, la intrarea si iesirea de pe fiecare roatd de lant;
ntre eclisele lantului si dintii rotilor de lant, la intrarea si iesirea de pe fiecare roata de lant; intre
lant si patinele sistemelor de intindere; in lagarele arborilor care sustin fiecare roata de lant.
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Frecarea din lagare trebuie legatd de frecarile din sistem, fiind dependentd de tensionarea
lantului.

12 11 10

Fig. IV.1. Transmisia prin lant a unui motor cu ardere interna

Lanturile care sunt obiectul cercetarii sunt, in principal, de doua tipuri: lanturi cu bucse si
lanturi dintate.

Tn Fig. IV.2 [173] este prezentatd constructia unui lant cu bucse. Elementele componente
sunt: 1 — eclise interioare; 2 — eclise exterioare; 3 — eclise intermediare (la lanturi pe mai multe
randuri); 4 — bucsi; 5 — bolturi.

I \

Fig. IV.2. Constructia lantului cu bucse

Articulatiile zalelor sunt definite de cupla bolt-bucsa, iar transmiterea sarcinii dintre lant si
roata de lant se realizeaza prin angrenarea dintre bucse si dintii rotii de lant.
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Tn Fig. IV.3 [173] este prezentat constructia unui lant dintat. Elementele componente sunt:
1 — eclisele exterioare; 2 — eclisele de ghidare; 3 — eclisele interioare; 4 —bolturi.

Fig. 1V.3. Constructia lantului dintat

Articulatiile zalelor sunt definite de cupla bolt — eclise exterioare, iar transmiterea sarcinii
dintre lant si roata de lant se realizeaza prin angrenarea dintre eclisele interioare si exterioare Si
dintii rotii de lant.

IV.1. Evaluarea experimentala a pierderilor prin frecare din transmisiile prin lant

1V.1.1 Instalatii si dispozitive pentru evaluarea experimentald a pierderilor prin
frecare din transmisiile prin lant

Cercetarea experimentald asupra pierderilor prin frecare in transmisiile prin lant se
desfasoard, in principal, pe standul prezentat intr-o sectiune principald a modelului virtual, n
Fig. 1V.4.

Motorul electric 1 transmite miscarea de rotatie si momentul de torsiune, prin intermediul
senzorului de moment de torsiune 2 si cuplajului de torsiune 3, pentru compensarea abaterilor de
coaxialitate, la arborele de intrare 4 in transmisia prin lant, parte a montajului cu rulmenti 5.
Lantul 6 face legatura cu arborelele de iesire 7, parte din montajul cu rulmenti 8. Arborele de
iesire este montat pe o sanie cu ghidaj vertical, prin intermediul careia actioneaza sistemul de
tensionare 9, n care este cuprins si senzorul fortei de tensionare 10.

Imagini cu elemente ale standului sunt prezentate in:

e Fig. IV.5 —transmisia motor-senzor de moment de torsiune-cuplaj de torsiune;

e Fig. IV.6 — transmisia prin lant cu cele doua montaje cu rulmenti (denumite in
continuare lagare) ale arborilor de intrare si de iesire, cu o parte din sistemul de tensionare (sania
ghidata vertical a lagarului arborelui de iesire, senzorul fortei de tensionare si surubul sistemului
de tensionare);
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Fig. IV.5. Transmisia motor electric - senzor de moment de torsiune - cuplaj de torsiune
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Fig. IV.6. Transmisia prin lant

e Fig. IV.7 — transmisia cu surub si piulitd a sistemului de tensionare, care are n
componentd un motor electric, cuplaj, reductor melcat.

Fig. IV.7. Transmisia sistemului de tensionare

Standul este prevazut cu douad circuite de ungere: unul pentru ungerea lagarelor arborilor
de intrare si de iesire din transmisia prin lant; al doilea pentru ungerea lantului. Tn Fig. IV.6 se
vad elemente ale acestor doud circuite de ungere.

Tabelul 1V.1 prezintd parametrii care pot fi controlati si/sau masurati si domeniul de valori
ale acestora. Standul poate fi controlat direct cu ajutorul unui panou de control, o imagine a
interfetei de control fiind prezentata in Fig. IV.8. Controlul poate fi realizat si printr-o aplicatie
software, pe calculator, care permite suplimentar definirea programelor de testare si inregistrarea
parametrilor masurati, o imagine a interfetei fiind prezentata in Fig. 1V.9.
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Tabelul IV.1
Parametru U. M. Controlat | Masurat Domeniu
Turatia motorului electric, n rpm X X 0...6000
Moment de torsiune la intrare, T Nm X 0..10
Forta de tensionare, F kN X X 0.5
Temperatura uleiului de ungere a °C X X 10...100
lantului, Tlant
Presiunea in circuitul de ungere a bar X X
lantului
Temperatura uleiului de ungere a °C X X 10...100
lagarelor, Tlagare
Presiunea in circuitul de ungere a bar X
lagérelor

Fig. IV.8. Interfata panoului de control

Schema structurala functionala a standului cu transmisia prin lant este prezentata in Fig.
1V.10. Momentul de torsiune la intrare este egal cu suma rezistentelor din transmisie, care, sunt
date de suma momentelor de torsiune, pierdute prin frecate, in fiecare element al transmisiei

T=> T;. (IV.1)
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Fig. IV.9. Imagine a interfetei aplicatiei software

Teveating 2 /} v

|
0''o
j N F
Torquemeter Bearings ,L
"~

H_/
77 7 Coupling ,
Fig. IV.10. Schema structurald a standului cu transmisie prin lant

Pentru situatia incercarii unei transmisii prin lant cu raport de transmitere i = 1, fara sistem
de tensionare cu patina

r=T chain+bearings — T f chain +7 f bearingl +7 fbearing2 (IV2)
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unde: 7, reprezinta momentul de torsiune datorat pierderilor prin frecare in lant si

hain+bearings
lagare; T'; .4, reprezinta momentul de torsiune datorat pierderilor prin frecare in lant; 7.,
reprezinta momentul de torsiune datorat pierderilor prin frecare in lagare, rezultat ca suma a
pierderilor prin frecare in cele doua lagare 7' 4,412 -

Tn Fig. IV.11 sunt prezentate: a — montajul cu rulmenti al arborelui de intrare (lagarul
inferior); b — montajul cu rulmenti al arborelui de iesire (lagarul superior).

e

Fig. IV.11. Constructia lagarelor

Ambele montaje cu rulmenti se bazeaza pe aceesi schema de principiu, cu fixare axiala la
un capat. Ambele montaje au in componenta un rulment radial cu bile, prin care se fixeaza axial
arborele Tn ambele sensuri, si un rulment radial cu role cu doi umeri, care ofera libertate axiald
pentru compensarea eventualelor dilatari axiale ale arborilor sau carcaselor. Rulmentul radial cu
bile, mai putin incarcat radial, poate prelua eventuale sarcini axiale, teoretic neglijabile.
Rulmentul radial cu role cilindrice, cu capacitate de incarcare mai mare, este mai incarcat radial
decét cel radial cu bile.

Fixarea axiala la un capat oferd si avantajul ca montarea/demontarea rotilor de lant nu
modifica jocurile axiale din rulmenti (posibile forte axiale) ca in cazul montajelor cu fixare
axiala la ambele capete.

Pierderile prin frecare in aceste lagare includ: pierderile prin frecarea dintre elementele
rulmentilor, pierderile cu frecarea din lubrifiant, pierderile prin frecarea din sistemul de etansare.
O evaluare teoretica [106], conform modelului de frecare prescris de producator [168] arata ca
pierderile de frecare din aceste lagare depind de tipul rulmenilor, tipul ungerii, sarcina radiala
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preluatd, turatia arborelui si vascozitatea lubrifiantului. Pentru o evaluare precisa a frecarilor din
lagare, abordarea teoretica este insa insuficienta.

Pentru masurarea pierderilor prin frecare din cele doud lagare a fost proiectat si
implementat pe standul prezentat anterior dispozitivul prezentat in Fig. 1V.12.

Fig. IV.12. Dispozitiv pentru masurarea frecarii din lagare (a — ansamblu, b — componente)

Cu ajutorul acestui dispozitiv, lagarul superior, al arborelui de iesire (notat cu 8 in Fig.

IV.4), este montat coaxial, In continuarea lagarului inferior, al arborelui de intrare (notat cu 5 n
Fig. IV.4).
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Cei doi arbori sunt conectati printr-un cuplaj mobil. Rolul acestuia este de a transmite
integral (fara pierderi prin frecare) momentul de torsiune de la arborele de intrare la cel de iesire
si s& nu creeze Incédrcare cu momente incovoietoare a capetelor celor doi arbori. Cele doua lagare
(montaje cu rulmenti) sunt incarcate simultan cu o fortd radiala F, plasatd pe capetele arborilor,
exact n pozitia in care, in situatia functionald anterioard (v. Figurile 1V.4, 1V.6 si 1V.10) erau
plasate rotile de lant si forta de tensionare din lant.

Forta care incarca cei doi arbori este aplicatd prin intermediul aceluiasi sistem de
tensionare si a a aceluiasi senzor de forta utilizate la Tncarcarea transmisiei prin lant in situatia
functionald anterioara (v. Figurile 1V.4, IV.6 si 1V.10), prin cadrul rigid care asambleaza lagarul
superior de sania cu ghidaj vertical.

Solutia constructivda permite ajustarea pozitiei celor doud lagare pentru obtinerea
coaxialitatii celor doi arbori.

Utilizarea acelorasi sisteme de tensionare, circuit de ungere a lagarelor, sistem de
actionare, aceiasi senzori si aceleasi echipamente de control face ca masurarea pierderilor prin
frecare n lagare sa fie realizata in aceleasi conditii ca la masurarea pierderilor prin frecare in lant
si lagare (v. Fig. 1V.10).

Schema structurald functionala a standului pentru masurarea frecarii din lagare este
prezentatd in Fig. 1V.13.

Torquemeter Bearing

tF

beearing 1 1 F
t

< YYYY | IK)I’[O]HIOI ©
L 0 oMo' ol
T2 \ . ) /a / + fbearing 2

7T 7 Coupling Bearing

Fig. 1V.13. Schema structurala a standului pentru masurarea frecarii din lagare

Tn aceasta situatie functionald, de masurare a frecarii din lagire, momentul de torsiune
masurat la intrarea n transmisie este

T = Tbearings = beearingl + beearingZ : (IV3)

Pentru evaluarea frecarii dintre lant si patina de intindere au fost proiectate, construite Si
implementate pe stand doua dispozitive pentru patine diferite.
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Tn Fig. V.14 este prezentat dispozitivul cu patina articulata inferior, iar in Fig. IV.15 este
prezentatd implementarea pe stand.

Fig. 1V.14. Dispozitiv cu patind articulata inferior (a — model virtual, b — model fizic)

Dispozitivul prezentat in Fig. 1VV.14 are in componenta: 1 — placa de fixare, cu posibilitate
de ajustare a sagetii de montaj a patinei pe transmisia prin lant; 2 — bloc care cuprinde elementele
de apasare a aptinei; 3 — placa de baza; 4 — arc elicoidal cilindric de compresiune; 5 — senzori de
forta de tip cell ring; 6 — articulatia patinei pe sanie; 7 — patind; 8 — tija de apadsare pe patind; 9 —
ghidaj.

= |

Fig. 1V.15. Dispozitiv cu patina articulatd implementat pe stand

Tn Fig. 1V.16 este prezentat dispozitivul cu patina circulard cu translatie, iar in Fig. 1V.17
este prezentatd implementarea pe stand.
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Fig. 1V.16. Dispozitiv cu patina circulara de translatie

Fig. IV.17. Dispozitiv cu patina circulara de translatie implementat pe stand

Dispozitivul cu patina circulara de translatie prezentat in Fig. 1VV.13 are in componenta: 1 —
patina suport, pe care se ataseaza benzi din materialul patinei; 2 — sanie ghidaj orizontal; 3 —
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senzor forte de frecare; 4 — placéd de fixare pe stand; 5 — senzor forta normald; 6 — sistem reglaj
sageata de montaj patina — lant.

Tn situatia functionald, cu patind montatd, momentul de torsiune masurat la intrarea in
transmisie este

T =1,

bearings+chain+ guide

+ T puin + Tgm.de , (1v.4)

bearings hain

incare 7, este momentul de torsiune rezistent datorat frecarii dintre lant si patina.

uide

1V.1.2 Proceduri specifice si metodica de testare pentru evaluarea experimentald a
pierderilor prin frecare din transmisiile prin lant

Pregdtirea standului pentru determinarea frecarii din lagdre prezintd anumite
particularitati care merita evidentiate. Este vorba despre procedura de ajustare a pozitiei de
coaxialitate a arborilor lagérului inferior si superior (v. Fig. V.12 si Fig. 1V.13), de verificare a
jocurilor si rigiditatii. Precizia de coaxialitate si rigiditatea constructiei trebuiesc sa fie cat mai
ridicate, pentru a reduce la minimum pierderile de frecare din cuplajul mobil care cupleaza cei
doi arbori. Aceastd pierdere prin frecare a fost evaluata teoretic in functie de forta radiald
preluatd si de abaterea de coaxialitate preluatd. Optimizarea constructiei a fost realizatd prin
simularea pe un model virtual. Deformatiile rezultate pentru diverse valori ale sarcinilor
exterioare au fost deosebit de utile pentru comparatie cu rezultatele experimentale.

Fig. 1V.18 prezintd rezultatele analizei FEM prezentand valorile deplasarilor totale de
translatie pentru incarcarea cu o forta F = 1 KN. La nivelul capatului de arbore de iesire a rezultat
0 deformatie de 0.015 mm.

Fig. 1V.19. prezinta deformatia masurata, cu ajutorul unui micrometru de precizie ridicata,
la nivelul carcasei lagarului superior (v. Fig. 1V.18), in functie de valoarea fortei F. Translatia
exagerata de la sarcini mici provine de la anularea jocurilor din sistem.,

Modificarea in timp a unor parametri poate constitui o mare problemad pentru
repetabilitatea determinarilor experimentale.Testele de frecare pe stand dureaza, de regula, zeci
sau sute de ore. Pentru ca modificarile de pierderi prin frecare masurate in timp sa nu depaseasca
anumite limite rezonabile (max. 1%), trebuie urmarite o serie de aspecte:

1 — degradarea lubrifiantului (modificarea vascozitatii si a aciditatii);

2 — procesul de rodaj si de uzare normala, deoarece frecarea depinde de starea suprafetelor
uzate;

3 — necesitatea unei stabilizari in timp a parametrilor, chiar in situatia mentinerii constante
a variabilelor de intrare.

1. Evolutia caracteristicilor lubrifiantilor a fost monitorizata in timp. Lubrifiantul utilizat
este un ulei mineral multigrad 5W30, destinat motoarelor cu ardere internd. Aceste uleiuri se
degradeaza inevitabil, prin oxidare in timpul utilizarii, determindnd cresteri ale frecarilor si
accelerari ale procesului de uzare care afecteaza performantele. Un efect deosebit de important in
evaluarea frecarilor, datorat oxidarii uleiului, este modificarea vascozitatii.
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Translational displacement magnitude.
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Fig. 1V.18. Analiza FEM a deformatiilor totale de translatie
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Fig. 1V.19. Deformatii de translatie masurate

Au fost realizate masurari ale vascozitatii uleiului in functie de temperaturd, la diverse
grade de uzura (in timp). Figura 1V.20, a prezinta variatia vascozitatii cu temperatura pentru ulei
proaspat, iar Fig. 1V.20, b prezinta variatia Th timp a vascozitatii unui ulei utilizat in intervalul de
temperaturi 60...100°C.

Se observa ca vascozitatea incepe sd creascd dupa 300 de ore si are o crestere mai
importantd dupa 500 de ore de utilizare, cresterea fiind mai clard la temperaturi de functionare
mai ridicate. Se poate aprecia ca, daca testele de frecare se deruleaza in primele 300 de ore de la
schimbarea uleiului, modificarea de vascozitate nu afecteaza rezultatele.
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Fig. IV.20. Véscozitate in functie de: a — temperatura; b — timp

Variatia indicelui de aciditate al uleiului n timp este prezentata in Fig. 1V.21 pentru doua
categorii de uleiuri: uleiuri utilizate in domeniul de temperaturi 35...50°C, respectiv
60...100°C. Rezultatul arata ca degradarea uleiului depinde, in special, de timpul de rulare la
temperaturi ridicate.

Pentru uleiului utilizat la temperaturi mai ridicate (60...100°C), cazul uleiului utilizat
pentru ungerea lanturilor, are loc o crestere importanta a indicelui de aciditate, dupa doar 200 de
ore de rulare.

Pentru uleiului utilizat la temperaturi mai reduse (35...50°C), cazul uleiului utilizat pentru
ungerea lagarelor, are loc o crestere usoard, cu aproximativ 5%, pe durata de 500 de ore de
rulare.

2. Pentru toate piesele supuse testelor de frecare a fost impusa o perioada de rodaj de 50 h,
functionare n regim constant la turatie n = 1800 rpm, fortd de tensionare F = 1 kN, ulei pentru
ungera lagarelor in intervalul t = 40...45°C, ulei pentru ungera lantului in intervalul t =
50...60°C. Pe toatd durata rodajului a fost masurat momentul la intrarea in transmisie. Figura
IV.21 prezinta un exemplu variatia pierderilor prin frecarea din lagare si lant (T pearings+chain) TN
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functie de timp, pe perioada procesului de rodaj. Momentul de frecare scade relativ rapid in
primele ore si continua sa scada usor aratdnd cd, dupa o perioada intensitatea uzarii se
stabilizeaza la valori relative mici. Scaderea continua a frecarii din lagare arata ca frecarea din
lagére trebuie reevaluata la anumite interval de timp. Pentru testele de fecare in transmisii prin
lant, frecarea din lagare a fost repetata la aproximativ 300 h observandu-se diferente de pana la
5%. Testele de frecare pentru fiecare lant sau pentru fiecare cuplu lant-patina in parte dureaza
maxim 20 h, o modificare a pierderilor prin frecare masurate, de pana la 1% fiind acceptabila.
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Fig. 1V.20. Index de aciditate in functie de timp de rulare
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Fig. IV.21. Moment de frecare in procesul de rodaj

3. Masurarea pierderilor prin frecare este realizatd in conditii de regim uniform de
functionare, ceea ce Tnseamna mentinere la turatie, tensionare si temperaturi in circuitele de
ungere, pana la stabilizarea parametrilor. Primul pas este, de reguld, cel cu durata mai mare,
necesitand verificarea si ajustarea temperaturilor si presiunilor din circuitele de ungere si
stabilizarea distributiei de temperaturi in structura componentelor standului.

67



Teza de abilitare Radu VELICU

Figura 1V.22 prezinta un exemplu cu variatia momentului de frecare din lagare si lant (Tt
bearings+chain) 1N functie de timp, pe perioada mentinerii in regim de functionare uniforma.
Rezultatul prezentat arata rolul mentinerii pentru o perioada de timp pana la stabilizarea valorilor
momentului de frecare masurat, tendinta fiind regasitd in toate regimurile de functionare,
stabilizarea fiind mai rapida la turatiile mici.
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Fig. IV.22. Moment de frecare pe perioada mentinerii in regim de functionare uniforma

Verificarea standului pentru pregdtirea testarilor constd in rularea unor programe de
testare cu structura prezentatd in Fig. 1V.23 si analiza valorilor masurate pentru a evidentia
problemele care pot aparea.

5000 ' —
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Fig. IV.23. Programul de verificare procedurii de testare in procesul de pregatire a testarilor

Programul cuprinde etape de accelerare si decelerare lente si apoi pasi de mentinere la
valori de turatie constantd. Tn Fig. V.24 este prezentat un exemplu cu variatia momentului de
frecare in functie de turatie, pentru etapele de accelerare si decelerare. Dupa cum se observa in
Fig. 1V.24, exista o diferentd intre momentele masurate in accelerare, respectiv, decelerare,
cauzatd de inertia elementelor Th miscare de rotatie. Aceasta aratd ca pentru o corectd masurare a
acestor momente, nu trebuiesc considerate valorile din perioade de accelerare sau decelerare, ci
doar dupa perioade de stabilizare. Diagrama din Fig. 1V.24 indica anumite probleme de vibratii
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pentru turatii de aproximativ 2300 rpm. Valorile masurate in aceastd zona de turatii pot fi

afectate.
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Fig. IV.24 Moment de frecare pe perioada mentinerii in regim de functionare uniforma

Metodologia determindarilor experimentale de pierderi prin frecare in componentele
transmisiei prin lant impune seturi de masurari realizate separat, n cele trei situatii functionale
ale standului:

Masurarea frecarii din lagare, cu dispozitivul prezentat in Fig. 1V.12 si Fig. 1V.13, ca
moment de torsiune (v. rel. (IV.3)) in functie de turatie, forta de tensionare si
temperatura a uleiului in circuitul de ungere al lagarelor;

Masurarea frecarii suma din lagare si lant, pentru situatia incercarii unei transmisii
prin lant cu raport de transmitere i = 1, fara sistem de tensionare cu patina (v. Fig.
IV.6 si Fig. IV.10) ca moment de torsiune (v. rel. (1V.2)) in functie de turatie, forta de
tensionare si temperatura a uleiului in circuitul de ungere al lantului si in circuitul de
ungere al lagarelor;

Masurarea frecarii suma din lagare lant si patindg, pentru situatia Tncercarii unei
transmisii prin lant cu raport de transmitere i = 1, cu sistem de tensionare cu patind (v.
Fig. IV.15 sau Fig. IV.17) ca moment de torsiune (v. rel. (IVV.4)) in functie de turatie,
fortd de tensionare, pozitie a patinei fatd de axa centrelor transmisiei (sageatd) si
temperatura a uleiului in circuitul de ungere al lantului si patinei si in circuitul de
ungere al lagarelor.

Programul de testare este format din pasi caracterizati de valori constante, controlate, ale
parametrilor: turatie, fortd de tensionare, temperaturi ale uleiului din cele doua circuite. Timpul
stabilit pentru fiecare pas este de minim 250 de secunde. Valoarea consideratda a momentului de
frecare se calculeaza ca medie intre valorile masurate in ultimele 60 de secunde.

Tn cercetarea desfisuratid pana in prezent, momentele de frecare pentru cele trei situatii
functionale ale standului (frecare in lagare — Tearings, frecare n lagare si lant — T foearings+chain,
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frecare in lagare, lant si patind — Thearings-chain+guide) SUNt determinate pentru urmatoarele seturi de
valori ale variabilelor:

Turatie, »: 500, 1000, 1800, 2200, 3000, 5000 rot/min;

Forta de tensionare, F: 0.5, 1, 1.5, 2, 3 kN;

Temperatura uleiului pentru ungerea lantului si patinei, z: 40, 90, 100 °C;
Temperatura uleiului pentru ungerea lagarelor, ¢: 35, 50, 60 °C.

Fiecare masurare este repetatad de 3 ori si este determinata o valoare medie.

1V.1.3 Rezultatele testelor de frecare in lagare. Concluzii

Pe parcursul derularii testarilor de frecare au fost utilizate mai multe lagare, pentru diverse
perioade si scopuri (rodaj sau masuratori). Lagdrele la care se refera rezultatele prezentate in
continuare sunt cele utilizate la masuratorile de frecare din lanturi. Ele au fost supuse unui rodaj de
50 de ore. Dupa o perioada de pregatire a echipamentului si verificare a procedurii de testare,
masuratorile de frecare au inceput dupa 200 de ore de rulare a lagarelor si au fost apoi repetate la
fiecare aproximativ 250 ore de rulare. Uleiul utilizat pentru ungere poate fi considerat ulei
proaspat, cu caracteristicile prezentate anterior, testele desfasurandu-se in primele 20 de ore dupa
schimbarea uleiului.

Diagramele din Fig. 1V.25 prezintd momentul de frecare din lagare, in functie de turatie,
pentru trei valori ale temperaturii uleiului si patru valori ale fortei de tensionare.
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Fig. IV.25. Moment de frecare in lagare, in functie de turatie, dupd 200 ore de functionare
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Diagramele din Fig. 1V.26 prezintd momentul de frecare din lagare, in functie de

temperatura uleiului, pentru patru valori ale turatiei si.
Diagramele din Fig. 1V.27 prezintd momentul de frecare din lagare, in functie de fortd de

tensionare, pentru patru valori ale turatiei si trei valori ale temperaturii uleiului.
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Fig. IV.26. Moment de frecare in lagare, in functie de temperatura uleiului

Rezultatele aratd tendintele de crestere a frecarii din lagare cu cresterea turatiei si sarcinii si,
de asemenea, cu reducerea temperaturii uleiului (cresterea vascozitatii). Tendintele sunt
corespunzatoare modelelor teoretice din [168], analizate comparativ cu rezultatele experimentale in
[106].

Analiza influentelor turatiei, temperaturii uleiului si sarcinii asupra momentului de frecare
din lagdre arata urmatoarele:

e Influenta turatiei (v. Fig. 1V.25): o crestere de 10 ori a turatiei (de la 500 la 5000

rot/min) determind o crestere de aproximativ 3 ori a momentului de frecare in lagare.
Influenta turatiei este mai importanta pentru domeniul turatiilor reduse (se observa
forma convexa a curbelor, in special la sarcini mici si temperature mici); Curbele Tf (n)
tind sa fie liniare pentru sarcini mari si temperaturi mari; Influenta turatiei este mai
importantd pentru temperaturi mici, 35 °C (vascozitate ridicatd), decéat pentru
temperaturi mari, 60°C mari (vascozitate redusa);
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e Influenta temperaturii (v. Fig. I1V.26): o crestere a temperaturii de la 35 la 60°C (scédere
a vascozitatii de 3 ori) determina o scadere de maxim 50% a momentului de frecare din
lagare; Influenta este mai redusa in cazul sarcinilor mari si a turatiilor mici;

e Influenta sarcinii (v. Fig. IV.27): o crestere de 6 ori a sarcinii (de la 0,5 la 3 kN)
determind o crestere cu doar 20-40% a momentului de frecare din lagare, influenta mai
importantd se observa la turatii mici si temperaturi mari ale uleiului (vascozitate redusd).
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Fig. IV.27. Moment de frecare n lagare, in functie de forta de tensionare

Tn comparatie cu Fig. 1V.25, care prezintd momente de frecare in lagare, masurate dupa
200 de ore de functionare, Figura 1V.28 prezinta aceleasi diagrame ale variatiei momentului de
frecare din lagare, in functie de turatie, pentru trei valori ale temperaturii uleiului si patru valori
ale fortei de tensionare, masurate dupa 1150 ore de functionare. O comparatie rapida a celor
doua seturi de rezultate arata ca exista o tendinta generala de descrestere a momentului de frecare
din lagare, in timp. Se observéa, de asemenea, c&, in timp, apare o tendinta de crestere a influentei
sarcinii asupra momentului de frecare (curbele se indeparteaza una de cealaltd).

Pentru a urmarii evolutia treptata, in timp, a frecarii din lagare, Figurile 1V.28 ... V.30
prezintd diagrame de variatie a momentului de frecare din lagére, pentru trei valori ale
temperaturii uleiului din lagare. Fiecare diagrama prezinta variatia in timp a momentului de
frecare din lagare pentru valori constante de turatie si patru niveluri de tensionare.

Valorile momentelor de frecare din lagare au fost masurate dupa 200, 450, 700, 950 si
1150 ore de functionare.
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Fig. IV.28. Moment de frecare in lagare, in functie de turatie, dupd 1150 ore de functionare

Analiza diagramelor din Figurile 1V.28 ... V.30 permite formularea unor concluzii:

e Nu exista o tendintd general valabild (crestere/descrestere urmatd de stabilizare),
considerand trepte diferite de mentinere in regimuri de functionare constant (sarcing, turatie,
temperatura;

e Este foarte clar ca variatia in timp a frecérii din lagare depinde de conditiile de sarcina
si turatie n care se fac masuratorile;

e Principala scadere a frecarii, aproape 25 %, apare la temperaturile mici ale uleiului
(35°C), sarcini mici (0.5 kN) si turatii mici (500 rot/min).

e  Pentru temperatura cea mai mica a uleiului de ungere (35°C), se observa o tendinta de
scadere a frecérii in primele 700 de ore de functionare, cu o tendinta de stabilizare in urmatoarea
perioadd; o exceptie este cazul sarcinilor ridicate, unde tendinta de scadere este continua;

e Pentru temperaturile usor mai mari (50 si 60°C) — vascozitate mai redusa, se observa
tendinta de scadere a frecarii pentru o perioada mai scurtd, urmata de stabilizare sau chiar usoarad
crestere in cazul sarcinilor mici (0.5, 1 kN); in cazul sarcinilor mari (2, 3 kN) tendinta este de
scadere continua;

e Cazurile cu frecare mentinuta aproape constanta sunt cele cu sarcini medii (1, 2 kN),
turatii ridicate (1800 ... 5000 rot/min) si temperaturi usor mai ridicate (50 si 60°C).
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1V.1.4. Rezultatele testelor de frecare in lanturi. Concluzii

Momentul de frecare datorat lantului fara sistem de intindere (patind) rezulta prin diferenta
dintre momentul de frecare masurat pentru situatia unei transmisii prin lant (cu lagare) cu raport
de transmitere i = 1, fard sistem de tensionare cu patina (v. rel. (IV.2)) si momentul de frecare
din lagare (v. rel. (1V.3))

Topain =T, chain+bearings — T bearings * (IV.5)

Determinarile experimentale pentru transmisii prin lant (cu lagére) cu raport de transmitere
i =1, fard sistem de tensionare cu pating, au fost realizate pentru aceleasi seturi de valori ale
variabilelor (n, F, t) ca si in cazul masurarilor de frecare pe lagére.

Au fost testate o serie de tipuri de lanturi care sunt utilizate ca lanturi de distributie la
autovehicule, dintre care, pentru o analizd comparativd, enumerdm cateva lanturi cu bucse (v.
Fig. 1V.2) si cateva lanturi dintate (v. Fig. 1V.3):

e Lant cu bucse B7, pe un rénd, cu pas de 7 mm;

e Lant cu bucse B8, pe un rénd, cu pas de 8 mm;

e Lant cu bucse B9, pe un rénd, cu pas de 9,5 mm;

e Lantdintat 16, simplu, cu pas de 6,35 mm;

e Lantdintat 18, simplu, cu pas de 8 mm.

Cele doua roti de lant au céte 23 de dinti iar lanturile au cate 64 de zale. Din fiecare tip de
lant au fost masurate 4 lanturi. Pentru fiecare din cele 4 lanturi au fost repetate masuratorile de 3
ori.

Pornind de la momentul de frecare din lagare Theqings, determinat asa cum a fost prezentat
anterior, in Fig. V.31 sunt prezentate cele trei diagrame care exemplificd, pentru un lant 16,

modul in care rezultd momentul de frecare din lant ca diferenta 7, T

hain — chain+bearings ~— T bearings *

Valorile tuturor momentelor (7, ) sunt prezentate ca procent din

earings ! T, chain+bearings T, chain
valoarea momentului de frecare din lant (medie a celor 3 masuratori), rezultata pentru » = 500
rot/min si = 0,5 kN.

T% = T 100. (IV.6)

Tchain, n=500rpm, F=0,5kN

Temperatura uleiului care unge lagarele este de 35 °C, iar a uleiului care unge lantul este de
40 °C. Curbele trasate sunt aproximari polinomiale de gradul 2, determinate de valorile medii ale
momentelor de frecare, pentru fiecare set de parametri variabili (n, F, t).

Din analiza diagramelor prezentate in Fig. V.31, pot fi formulate o serie de concluzii:

. Daca influenta fortei de tensionare F nu este foarte pregnanta in cazul frecarii din

lagare, ea devine mult mai importanta in cazul frecarii suma lant + lagare, 7., pearings S

determinanta n cazul frecérii rezultate in lant;
. Variatia cu turatia a frecarii din lant rezultate este aproape nesemnificativa.
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Fig. IV.31. Exemplificare, pentru un lant 16, modul in care rezultd momentul de frecare din lant
ca diferenta 7., = Topainsbearings — L bearings
Rezultatele masuratorilor pe cele 4 lanturi 16 si media valorilor pentru fiecare set de
parametri variabili (n, F, t) sunt prezentate in Fig. V.32, pentru doud temperaturi ale uleiului de
ungere a lantului. Valorile momentelor de frecare sunt prezentate ca procent din valoarea
momentului de frecare (medie a masuratorilor pe cele 4 lanturi), rezultata pentru » = 500 rot/min,
F=05kNsit=40°C
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—Poly. (F=0.5 kN _L2)
—Poly. (F=1kN_L2)
—Poly. (F=2kN_L2)
—Poly. (F=3 kN_L2)
—Poly. (F=0.5 kN_L3)
—Poly. (F=1kN_L3)
—Poly. (F=2 kN _L3)
—Poly. (F=3 kN_L3)
—Poly. (F=0.5 kN_L4)
—Poly. (F=1kN_L4)
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—Poly. (F=0.5 kN_av)
—Poly. (F=1kN_av)
—Poly. (F=2 kN_av)
—Poly. (F=3 kN_av)

—Poly. (F=0.5kN_L1)
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Fig. IV.32. Moment de frecare in lant 16, in functie de turatie, pentru 4 niveluri de forta
de tensionare, masuratori pe 4 lanturi identice, temperatura uleiului de ungere lant:
a-t=40°C,b-90°C
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Figura 1V.33 prezinta variatia momentului de frecare din lanturile 16 (medii), in functie de
temperaturd, pentru 4 niveluri de fortd de tensionare si pentru trei valori ale turatiei. Valorile
momentelor de frecare sunt prezentate ca procent din valoarea momentului de frecare (medie),
rezultatd pentru » = 500 rot/min, F = 0,5 kN si t =40 °C (v. rel. (1V.7)).

—F =0.5kN —F =1KkN — 1200 —F =0.5kN —F =1KkN
° —F =2 kN —F =3 kN ° —F =2 kN —F =3 kN
15 ——T""T 1000 | E
S B S I
n =500 rot/min 800 n = 1800 rot/min
____.—-—'"""—--_—
-
400
I,
200
t,.°C t:°C
t 0 t
30 40 50 60 70 80 90 100 110 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120
1200 =F=05kN —F=1KkN
© —F =2 kN —F =3 kN -
= "]
1000 + 8
£
800 n = 5000 rot/min
__/’
600
400
200
{ £
O N

30 40 50 60 70 80 90 100 110 120

Fig. 1V.32. Moment de frecare in lant 16, in functie de temperatura uleiului de ungere a
lantului, pentru 4 niveluri de forta de tensionare, 3 valori de turatie: a — » = 500 rot/min,
b — » = 1800 rot/min, ¢ — » = 1800 rot/min
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Din analiza diagramelor prezentate in Fig. V.31, pot fi formulate o serie de concluzii si
aprecieri:

o ntre cele 4 lanturi aparent identice au aparut diferente de maxim 10% Tintre
momentele de frecare masurate pentru acelasi set de parametri variabili (n, F, t), valori
considerate acceptabile si determinate de diferente dimensionale relevate de masuratori
geometrice pe doud lanturi cu diferente evidente de frecare;

. Influenta turatiei: o crestere de 10 ori a turatiei (de la 500 la 5000 rot/min) nu
determind modificari semnificative ale momentului de frecare; Se observa o scadere de maxim
20% a frecarii pe perioada de crestere a turatiei de la 500 rot/min la 3000 rot/min; Aceasta poate fi
explicatd prin predominanta in cuplele de frecare a unui regim de frecare limitd spre mixta;
Cresterea frecarii cu cresterea turatiei de la 3000 rot/min la 5000 rot/min poate fi explicatd prin
faptul cad tensionarea lantului este automata (cu mentinere constantda a tensionarii) iar efectul
fortelor centrifuge asupra lantului determina o tensionare suplimentara, evidenta la turatii mari;

. Influenta temperaturii: cresterea temperaturii de la 40 °C la 115 °C (reducerea
vascozitatii) determind o crestere a frecarii de pana la 15%, fapt evidentiat prin toate masuratorile,
la orice regim de functionare; Cresterea frecarii cu temperatura este mai evidenta la forte de
tensionare mari si turatii mici; Acest rezultat este cel mai concludent in ceea ce priveste indicarea
predominantei in cuplele de frecare a unui regim de frecare limitd spre mixta;

. Influenta fortei de tensionare: cresterea fortei de tensionare de 6 ori (de la 0,5 kN la 3
kN) determina o crestere a frecérii de aproximativ 9 ori; cresterea mai rapida a frecarii cu forta de
tensionare este explicata prin: 1 - regimul de frecare limita spre mixta care predomina in cuplele de
frecare si 2 — deformatiile lantului care modificd geometria contactului lant — roata de lant.

Considerand variatia nesemnificativa cu turatia a momentului de frecare din lant, a fost
determinata o valoare medie pentru tot intervalul de turatii, pentru fiecare set de set de parametri
variabili (F, t). Pentru o comparatie a lanturilor testate, din punct de vedere al frecarii, In Fig.
IV.33 este prezentata, pentru temperatura t = 60 °C, pentru cele 4 niveluri de forta de tensionare
si pentru cele 5 tipuri de lant, valorile momentelor de frecare medii pentru tot intervalul de
turatii, ca procent din valoarea momentului de frecare, rezultat pentru /' = 1 kN, pentru lantul B7

0 Tavg n
Ty %= - 100. (IV.8)

Tavg_ n chain B7,F=1kN

Din analiza diagramei prezentata in Fig. V.33 rezulta o serie de concluzii:

. Tendinta de crestere mai accentuata decat proportional a frecarii cu forta de
tensionare este generald pentru toate tipurile de lant analizate;

. Frecarea creste odatd cu marimea lantului; La lanturile cu bucse, odata cu marimea
pasului lantului creste si diametrul boltului articulatiei lantului (v. Fig. 1V.2); La lanturile
dintate, cresterea frecarii cu pasul lantului nu este la fel de importantd, dar ambele lanturi 18 si 16
au acelasi diametru al articulatiei bolt — eclise exterioare (v. Fig. 1V.3);

. Pentru acelasi pas al lantului, comparatia 18 — B8 aratd cad lanturile dintate au o
frecare usor mai mare decét lanturile cu bucse.

A fost demarata cercetarea pentru:
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. evidentierea influentei numarului de dinti ai rotilor de lant asupra frecarii,

o stabilirea posibilei influente a erorilor de coplanaritate a rotilor de lant asupra
frecarii,

. aplicarea rezultatelor obtinute pe transmisii etalon, cu raport de transmitere i = 1, la
caracterizarea frecarii din transmisiile prin lant cu raport i = 2,

o evaluarea coeficientilor de frecare din articulatiile celor doua tipuri de lanturi (bolt —
bucsa, bolt — eclise exterioare),

. evaluarea aportului la frecarea globald din lant a frecarii din articulatii, respectiv, a
frecarii dintre elementele de lant (bucsd, eclise dintate) si rotile de lant.

600
Tavg n %,
% din t=60°C ul6
500
mI8
400
300 mB7
200
= B8
100
m B9
O -

0.5 1 2 3 F,kN
Fig. IV.33. Momente de frecare medii pentru tot intervalul de turatii, pentru cele 4 niveluri de
forta de tensionare si pentru cele 5 tipuri de lant

1V.1.5. Rezultatele testelor de frecare in patinele de intindere. Concluzii

Momentul de frecare datorat frecdrii dintre lant si patina rezultd prin diferenta dintre
momentul de frecare masurat pentru situatia unei transmisii prin lant (cu lagare) cu raport de
transmitere i = 1, cu sistem de tensionare cu patina (v. rel. (IV.4)) si momentul de frecare
masurat n situatia unei transmisii prin lant (cu lagare) cu raport de transmitere i = 1, fara sistem
de tensionare cu patina (v. rel. (1V.2))

T

guide — Tbearings+chain+guide -

T

chain+bearings *

(IV.9)
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Rezultatele testelor de frecare lant — patind au fost obtinute pentru lantul dintat 16, simplu,
cu pas de 6,35 mm, pentru aceleasi domenii de turatii si temperaturi ca in determinérile
prezentate anterior, dar numai pentru valorile mai reduse ale fortei de tensionare, F = 0,5; 1; 1,5
KN. Cele doua roti de lant au cate 23 de dinti si distanta dintre axe a transmisiei prin lant este de
aproximativ 300 mm.

Testele au fost realizate pe un singur lant, cu 3 patine aparent identice, masuratorile fiind
repetate de 3 ori.

Patina este realizatd din PA66, forma fiind circulara cu raza R, = 200 mm. Patina este
plasata cu o sageata f fatd de linia initiala a ramurii lantului. Au fost realizate masuratori pentru
doud pozitii ale patinei (A si B), asa cum sunt prezentate Tn Fig. 1V.34. In cele doud pozitii,
sagetile patinei fatd de linia initiala a ramurii lantului sunt: fA = 9,5 mm si fB = 16 mm.

Pozitia A Pozitia B

Fig. 1V.34. Pozitiile patinei fata de lant

Un element important pentru analizele ulterioare este numarul de zale ale lantului n
contact cu patina, pentru fiecare dintre cele doud pozitii patind — lant. Numarul de zale n;, n
contact cu patina este determinat pe baza schemei de calcul prezentata in Fig. 1V.35 si a
modelului matematic din [79, 80]. Pozitia patinei relativ la centrele rotilor de lant este
caracterizata de raportul A1/A2 = 0.55 (v. Fig. 1V.35).

Diagrama din Fig. 1V.36 prezinta grafic determinarea numarului de zale ale lantului n
contact cu patina, pentru fiecare dintre cele doua pozitii patina — lant, pentru raportul calculat
dintre sagetile f si pasul lantului f/p. Pentru cele doua pozitii ale patinei fata de lant, numerele
de zale ale lantului in contact cu patina sunt: n,a = 5,1 si n;g = 9,3.

La incarcarea transmisiei prin lant cu forta de tensionare F (setatd si controlatd prin
deplasarea rotii conduse a transmisiei), forta Fy, care apasa patina pe lant, se modificd in functie
de valoarea fortei de tensionare. Modul Tn care variaza forta Fy cu forta F depinde de pozitia
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patinei fatd de lant. Figura 1V.37 prezinta valorile masurate ale dependentei fortei de apasare
patind - lant de forta de tensionare F a lantului, pentru cele doua pozitii ale patinei fatd de lant.

Fig. IV.35. Geometria transmisiei prin lant cu raport i = 1 si patina circular

10 T nz

0 T

Pozitia A

Pozitia B

t'p

0 0.5

1

1.5

2

25

1
-~

3

Fig. IV.36. Numarul de zale in contact cu patina, in functie de raportul f/p

Figura 1V.38 prezinta pasii de determinare a frecérii ce revine contactului lant — pating, ca
moment de frecare, pentru temperatura uleiului de ungere a lantului si patinei de 40 °C, pentru
pozitia A a patinei. Valorile momentelor de frecare, prezentate in Fig. 1V.38 sunt calculate ca
procent din momentul de frecare din lant si lagare, pentru o turatie n = 1000 rot/min si forta de
tensionare F = 0,5 kN (v. Fig. 1V.38, b)

T%= d

Tchain+bearings, n=1000r0t / min, F=0,5kN

100.
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Fig. IV.37. Forta de apasare a patinei pe lant in functie de forta de tensionare a lantului

Frecarea dintre lant si patind (v. Fig.IV.38, c) se obtine prin diferenta intre frecarea din
lant, lagare si patina (v. Fig.1V.38, a) si frecarea din lant si lagare (v. Fig.1V.38, b).

Se poate observa ca frecarea dintre lant si patina, pentru fortda de tensionare constantd, este
aproape independenta de turatie si reprezintd o cantitate relativ mica in comparatie cu frecarea
globala din transmisie, care include si frecarile din lant si lagare.

Pentru temperatura de 40 °C a uleiului de ungere a lantului si patinei, contributia minima a
frecdrii dintre lant si patind in frecarea globala (lant + lagare + patind) este de aproximativ 6,5%,
corespunzator turatiei maxime la care au fost facute testele (n = 5000 rot/min) si fortei de
tensionare minime (F = 0,5 kN).

Pentru temperatura de 40 °C a uleiului de ungere a lantului si patinei, contributia maxima a
frecarii dintre lant si patina in frecarea globalad (lant + lagare + patind) este de aproximativ 15%,
corespunzator turatiei minime la care au fost facute testele (n = 1000 rot/min) si fortei de
tensionare maxime (F = 1,5 kN).

Figura 1V.39 prezinta pasii de determinare a frecérii ce revine contactului lant — pating, ca
moment de frecare, pentru temperatura uleiului de ungere a lantului si patinei de 90 °C, pentru
aceeasi pozitie A a patinei. La fel ca in cazul temperaturii de 40 °C, momentele de frecare,
prezentate in Fig. V.39 sunt calculate ca procent din momentul de frecare din lant si lagare (v.
rel. (1V.10)), pentru o turatie n = 1000 rot/min si forta de tensionare F = 0,5 kN (v. Fig. 1V.39,
b).

Pentru temperatura de 90 °C a uleiului de ungere a lantului si patinei, contributia minima a
frecdrii dintre lant si patind in frecarea globala (lant + lagare + patind) este de aproximativ 5,5%,
corespunzator turatiei maxime la care au fost facute testele (n = 5000 rot/min) si fortei de
tensionare minime (F = 0,5 kN).

Pentru temperatura de 90 °C a uleiului de ungere a lantului si patinei, contributia maxima a
frecarii dintre lant si patind in frecarea globald (lant + lagare + patind) este de aproximativ
13,5%, corespunzator turatiei minime la care au fost facute testele (n = 1000 rot/min) si fortei de
tensionare maxime (F = 1,5 kN).
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Fig. 1V.38. Pasii pentru determinarea frecarii lant — pating, t = 40 °C, prin diferenta:
a— Moment de frecare lagare, lant, patind; b — Moment de frecare lagare, lant; c — Moment de
frecare patina (c =a-b)

Tn urmétoarele analize, doar frecarile din lant (articulatiile lantului si lant — roti de lant) si
din lant — patind sunt comparate. Frecarea din lagare nu va fi consideratd pentru analize
comparative deoarece transmisiile prin lant pot lucra cu diferite tipuri de lagare si analizele
trebuie facute pentru fiecare aplicatie concreta.
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Fig. 1V.39. Pasii pentru determinarea frecarii lant — pating, t = 90 °C, prin diferenta:
a— Moment de frecare lagére, lant, patind; b — Moment de frecare lagare, lant; c — Moment

de frecare patina (c =a-b)

Figura 1V.40 prezinta frecarea lant — patind, determinata ca procent din valoarea minima a
momentului de frecare lant — patind, obtinut pentru n = 1000 rot/min si F = 0,5 kN. Valorile
frecarii lant — patind sunt prezentate in functie de turatie, pentru cele trei niveluri de tensionare
si doud trepte de temperatura. Rezultatele se referd la pozitia A a patinei.
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Ambele diagrame aratd o usoara crestere a frecarii lant — patina cu cresterea turatiei. Acest
rezultat poate fi explicat prin usoara crestere cu turatia a tensionarii lantului sub efectul fortelor
centrifuge. La cresterea turatiei de la 1000 la 5000 rot/min, cresterile de frecare lant — patina sunt
de maxim 25 % (pentru temperatura scazuta t = 40 °C si tensionare redusad F = 0,5 kN).

Frecarea lant — patina creste aproape proportional cu forta de tensionare. Cresterea se
manifestd mai rapid la temperaturi mari ale uleiului de ungere. Pentru temperatura micad a
uleiului de ungere (t = 40 °C), cu cresterea de 3 ori a fortei de tensionare, frecarea lant — patina
ajunge la 220 — 230% din valoarea initiald. Pentru temperatura ridicatd a uleiului de ungere
(t =90 °C), cu cresterea de 3 ori a fortei de tensionare, frecarea lant — patind ajunge la 350 —
380%.
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Fig. 1V.40. Frecarea lant — patina, pozitia A, in functie de turatie, pentru cele trei niveluri de
tensionare si doua trepte de temperatura: a—t=40°C, b-t=90°C

Figura 1V.41 prezintad frecarea lant — patind in functie de turatie, pentru cele doua pozitii
ale patinei, pentru cele trei niveluri de tensionare, frecare determinata ca procent din valoarea
minima a momentului de frecare lant — patind, obtinut pentru n = 1000 rot/min si F = 0,5 kN.
Valorile frecérii lant — patina se refera la temperatura uleiului de ungere t = 40 °C.

Diagrama arata aceeasi usoara influenta a turatiei, cu efecte diferite: pentru pozitia B
(apasare mai mare) se observa o usoara scadere a frecarii cu cresterea turatiei, la turatii mici, si
apoi 0 usoard crestere a frecdrii cu turatia, la turatii mari. Cresterea frecérii cu turatia la turatii
mari se observa si pentru pozitia A a patinei, explicatia fiind cresterea cu turatia a tensionarii
lantului si apaséarii patinei, sub efectul fortelor centrifuge.

Pentru tensionare constanta a lantului, pozitia B a patinei determina frecare mai mare lant —
patina decat pozitia A. Cu modificarea pozitiei patinei de la A la B, forta de apasare Fy (v. Fig.
1V.37) creste cu aproximativ 50 N, pentru orice valoare a fortei de tensionare F. Aceasta crestere
determind cresteri mai importante ale frecarii la forte de tensionare mari si la turatii mici.
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Frecarea creste aproape proportional cu forta de tensionare independent de pozitia patinei.
Odata cu cresterea de 3 ori a fortei de tensionare, frecarea lant — patina ajunge la 210 — 230%
din valoarea initiald, pentru ambele pozitii A si B.
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Fig. IV.41. Frecarea lant — patina, la t = 40 °C, in functie de turatie, pentru cele trei niveluri de
tensionare si doua pozitii ale patinei

Figura 1V.42 prezinta diagrame cu variatia contributiei frecérii lant — patina la frecarea

T, guide

globala din transmisia prin lant farad lagare ( 100, %), in functie de turatie, pentru cele

chain+guide

trei niveluri de tensionare si pentru cele doua pozitii ale patinei, pentru temperatura uleiului de
ungere t = 90 °C.
Momentul de frecare din transmisia prin lant, fara considerarea frecarii din lagare

T T

chain+guide = Lchain

+T

guide (1v.10)
in care T4, €Ste frecarea din lant, fara patind, determinari prezentate in 7V.1.4.

Pentru forta de tensionare constantd, pozitia B determind contributii mai mari ale frecarii
din patina la frecarea globala decét pozitia A. Contributia frecarii din patina in pozitia B, fata de
pozitia A, creste cu aproximativ 50%, pentru F = 0,5 kN, cu 13-22% bigger pentru F =1 kN si cu
10-24% pentru F = 1,5 kN. Diferentele se reduc cu cresterea turatiei.

Contributia frecarii din patind la frecarea globala scade cu cresterea tensionarii. Tn cazul
pozitiei A a patinei, la temperatura t = 90 °C, o crestere a tensiondrii de la 0,5 kN la 1,5 kN
determina o descrestere a contributiei frecarii din patina la frecarea globala de la 30 — 31% la
25.5 — 26.5%. In cazul pozitiei B a patinei, o crestere a tensionarii de la 0,5 kN la 1,5 kN
determina o descrestere a contributiei frecarii din patina la frecarea globalad de la 44 — 48% la 29
- 31.5%.

89



Teza de abilitare

Radu VELICU

100%

80%

60%

40%

20%

0%

100%

80%

60%

40%

20%

0%

100%

80%

60%

40%

20%

0%

- Patina
c\cgz' % ZREGRLY
=3
=y
6
=
o}
B
3000 5000
n, rot/min
a
< Patina # Lant iz TkN
5
2
E
c
e}
(@)
1000 2200 3000 5000
n, rot/min
C
“ Patina # Lant F=15kN
v v v, v A
i -
‘FD jﬁ Paaad Z é
Euss BB BE B
O % o o

3000 5000

n, rot/min

40%

20%

0%

100%

80%

60%

40%

20%

0%

100%

80%

60%

40%

20%

0%

Contributie, %

1000 2200
< Patina

R
]
26309 6556
R A
O %
O

3000 5000

n, rot/min

1000 2200

“ Patina
£ MRRR

Contributie

5000
n, rot/min

F=15kN

1000 2200

5000
n, rot/min

Fig. 1V.42. Contributiile frecarii din patina si lant la frecarea globala din transmisia prin lant,
in functie de turatie, pentru cele trei niveluri de tensionare si pentru cele doua pozitii ale patinei,

90

pentru temperatura uleiului de ungere t = 90 °C



Teza de abilitare Radu VELICU

Aceeasi tendinta de scadere a contributia frecarii din patina la frecarea globala cu cresterea
tensionarii se vede si din diagramele din Fig. V.43, trasate pentru temperatura uleiului de ungere
t =40 °C, pentru pozitia A a patinei.

Tn cazul pozitiei A a patinei, la temperaturat = 40 °C, o crestere a tensionarii de la 1 kN la
1,5 kN determina o descrestere a contributiei frecarii din patind la frecarea globala de la 30 —
32% la 27 — 28.5%.
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Fig. 1V.43. Contributiile frecarii din patina si lant la frecarea globala din transmisia prin lant,
in functie de turatie, pentru doua niveluri de tensionare, pozitia A a patinei, pentru temperatura
uleiului de ungere t = 40 °C

Diagramele din Fig. 1V.44, prezinta contributiile frecarii din patind si lant la frecarea
globald din transmisia prin lant, in functie de turatie, pentru pozitia A a patinei si forta de
tensionare F = 1 kN, pentru cele doua trepte de temperatura.

Asa cum se vede din comparatia diagramelor din fig. 1V.44, cresterea de temperatura are
efectul unei usoare scaderi a contributiei frecarii din patina, manifestatd numai la turatii reduse.
La turatia de 5000 rot/min, cresterea de temperatura nu produce niciun efect asupra contributiilor
celor doua frecari.

Toate diagramele prezentate in Fig. 1V.42 ... IV.44 arata ca influenta turatiei asupra
contributiei frecarii din patind la frecarea globald din lant poate fi consideratd neglijabila.
Tendintele nesemnificative de variatie cu turatia nu pot fi cuantificate foarte precis.

Ca o concluzie generald, toate rezultatele prezentate Tn acest capitol arata ca frecarea lant —
patina reprezintd doar aproximativ o treime din frecarea atribuitd transmisiei prin lant cu patina
(fara considerarea frecarii din lagare). Cu toate acestea, reducerea frecarii lant — patina este o
directie de cercetat n continuare. Influentele turatiei, tensionarii, temperaturii uleiului si pozitiei
patinei, prezentate in acest capitol, oferd o buna imagine pentru stabilirea masurilor pentru
reducerea pierderilor prin frecare.
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Fig. IV.44. Contributiile frecarii din patina si lant la frecarea globala din transmisia prin
lant, in functie de turatie, pentru doud trepte de temperatura, pozitia A a patinei, forta de
tensionare F =1 kN

Determinarile experimentale prezentate anterior nu rezolvd urmatoarele aspecte legate de
frecarea dintre lant si patina:

e Caracterizarea din punct de vedere al coeficientilor de frecare patind — lant;

e Aprecierea valorii si distributiei fortelor de frecare de-a lungul contactului patina —

lant;

e Studiul regimului de ungere si frecare ce caracterizeaza cupla de frecare patina — lant.

Pentru a obtine date experimentale suplimentare privitoare la frecarea dintre patina si lant a
fost implementat pe stand dispozitivul cu patina circulara de translatie, prezentat in Fig. I1V.16. si
Fig. IV.17.

In Fig. V.44 sunt prezentate elementele geometrice principale si sarcinile care
caracterizeaza dispozitivul montat pe stand.

Fortele masurate prin senzorii de fortd sunt: N — forta de apasare a patinei pe directia
perpendiculard pe linia centrelor transmisiei prin lant; Ff — fortd ce indica frecarea dintre lant si
patina.

Determinarile experimentale au fost desfasurate pe transmisia etalon prin lant, cu raport de
transmisie i = 1 (z = 23), pentru doua tipuri de lant:

e Lantdintat 16, simplu, cu pas de 6,35 mm;
e Lantdintat 18, simplu, cu pas de 8 mm.

Cele doua tipuri de lant au avantajul unui contact similar cu patina de ntindere avand
eclise de aceeasi grosime. Pentru aceeasi lungime de contact cu patina circularg, lantul 16 are un
numar de zale in contact cu patina cu 20,5% mai mare decét lantul 18. La aceeasi tensionare a
lanturilor, presiunile de contact dintre eclise si patina ar trebui s& fie mai reduse cu aceeasi
cantitate in cazul lantului 16 fata de lantul 18.
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Materialul patinei este PA66 sub forma de benzi cu grosimea de 2 mm, care sunt asamblate
pe suportul circular al patinei rezultdnd o patina circulara cu raza R = 122 mm.
Testele au fost efectuate pentru:

e Sdageata de montaj a patinei f = 25 mm;

e Pozitionare a patinei la jumatatea distantei dintre axe a transmisiei prin lant;
e Turatii n =500, 1000, 1800, 3000 si 5000 rot/min;

e  Temperatura uleiului t = 100 °C;

e Forte de tensionare controlate automat F = 0,35; 0,5; 0,7 si 1 kN; Corespunzator,
rezultd forte de apasare a patinei N = 85; 110; 145; 185 N.

Fig. 1V.45. Elementele geometrice principale si sarcinile care caracterizeaza dispozitivul cu
patina circulard de translatie implementat pe stand

Din fiecare tip de lant au fost masurate 3 lanturi, fiecare cu banda noua din PA66. Pentru
fiecare dintre cele 3 lanturi au fost repetate masuratorile de 3 ori.

Seturile de date {Ff, N, n, F, t}au fost determinate experimental, pentru conditii de regim
uniform de functionare, ceea ce nseamnd mentinere la turatie, tensionare si temperaturi n
circuitele de ungere, pana la stabilizarea parametrilor.

Prelucrarea datelor experimentale presupune:

1.  Suma fortelor de frecare elementare ZFfi, care actioneaza tangential la suprafata

circulard a patinei, rezultd din echilibrul patinei fata de centrul articulatiei de rotatie
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SF, :Ff%, (IV.11)

2. Dacé fiecare contact eclisd — patind este caracterizat prin acelasi coefficient de

frecare
Iy
ui=N+ =const., (IvV.12)

i

si deoarece ZNi >N (N este suma componentelor fortelor normale la patina N; pe

directia perpendicularad pe linia centrelor transmisiei prin lant) rezulta ca parametrul
coeficient de frecare aproximat

2 Fy 2 F

CoF=“=L> =y V.13
N HEH SN, (IV.13)
aproximeaza prin adaos coeficienul de frecare dintre eclise si pating;
3. Rezultatele sunt exprimate in functie de viteza lantului, Tn m/s
D
S L (IV.14)
30

in care Dd este diametrul de divizare al celor doua roti de lant.

Diagrama din Fig. V.46 prezintd, pentru lantul 16, tendinta de variatie a coeficientului de
frecare aproximat (CoF), in functie de viteza si fortd de tensionare. Coeficientului de frecare
aproximat este prezentat ca valori procentuale relativ la valoarea minima obtinuta pentru F = 0,9
kN si turatie n = 5000 rot/min

CoF% = CoF 100. (IV.15)

OF 1-_0 947 n=5000r0¢ /min

Diagrama din Fig. V.47 prezintd, pentru lanturile 16 si 18, tendinta de variatie a
coeficientului de frecare aproximat (CoF), in functie de viteza, pentru doud valori ale fortei de
tensionare. Coeficientul de frecare aproximat este prezentat ca valori procentuale relativ la
valoarea minima obtinuta pentru lantul 16, F = 0,9 kN si turatie n = 5000 rot/min

Din analiza diagramelor din Figurile 1V.46 si 1V.47, pot fi formulate urmatoarele
concluzii:

. Influenta fortei de tensionare (presiunii de contact): coeficientii de frecare scad cu
cresterea fortei de tensionare; Acest fapt este demonstrat prin determinari experimentale pe
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acelasi cuplul de materiale, in conditii de frecare limitd, pe masini universale de testare a
cuplelor de frecare de translatie de tip pin on disk [51].

200 + -=-F=0,35kN_avg -u-F=0,5 kN _avg

L} — F=0,7kN_avg —=—F=0,9 kN _avg
150
100
50

v, m/s
0 |
0 : 10 15

Fig. IV.46. Coeficient de frecare aproximat, valori procentuale, dependent de viteza si forta de
tensionare, lant 16
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Fig. IV.47. Coeficient de frecare aproximat, valori procentuale, dependent de viteza, forta de
tensionare si tipul lantului

. Influenta vitezei: coeficientii de frecare scad cu cresterea vitezei; Acest fapt este, de
asemenea, demonstrat prin determindri experimentale pe acelasi cuplul de materiale, in conditii
de frecare limitd, pe masini universale de testare a cuplelor de frecare de translatie de tip pin on
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disk [51]; Tendinta de variatie a coeficientului de frecare cu viteza are nsa caracteristici
asemanatoare cu cea a curbei Stribeck [99, 157], aceasta asemanare justificand aprecierea ca o
parte dintre contactele eclise — patina ajung in regim de ungere mixta sau fluida (HDL); numarul
de contacte eclise — patina care ajung in regim de ungere mixta sau fluida creste cu cresterea
vitezei;

. Influenta tipului de lant: coeficientii de frecare scad de la lantul I8 la lantul 16, odata
cu cresterea numarului de eclise in contact cu patina si cu scaderea presiunii de contact; Acest
fapt se opune tendintei stabilite experimental pentru frecare limitd, ceea ce indicd drept singura
explicatie prezenta regimului de ungere fluida (HDL), predominant la lantul 16 fata de lantul 18.

Cercetdrile au fost deja demarate spre urmatoarele directii:

o Punerea n evidenta, mai clar, a prezentei regimului de frecare fluidd, Tn anumite
contacte,

. Studiul comportamentului altor tipuri de lanturi,

o Analiza unor noi geometrii de patind, de eclise si a unor noi materiale.

Iv.2. Evaluarea teoretica a pierderilor prin frecare din transmisiile prin lant

Pierderile prin frecare din transmisiile prin lant apar in toate contactele mobile ale acestuia.
O scurta trecere n revista a acestora arata o serie de aspecte care trebuie sudiate.

Articulatia de rotatie dintre zale este realizata intre bolt si bucsa (la lanturile cu bucse, v.
Fig. 1V.2) si intre bolt si eclisele exterioare (la lanturile dintate, v. Fig. IV.3). Aceste articulatii
sunt incarcate cu o fortd Fi, iar miscarea relativa din articulatie are loc de-a lungul unui pas
unghiular @; la fiecare intrare si la fiecare iesire de pe o roatd de lant. Pentru o transmisie cu
raport de transmitere i = 1, momentul de frecare, datorat frecarii din articulatia de rotatie, redus
la arborele de intrare in transmisie, asa cum este demonstrat in [105], este

F +F,

T pour = My dy (1V.16)

in care: up este coeficientul de frecare din articulatie, 1, sunt fortele din cele doud ramuri ale
lantului si d,, este diametrul boltului. Daca F este forta de tensionare a lantului, aplicata la nivelul
arborilor iar F. este forta care tensioneaza suplimentar lantul, datoritd centrifugarii lantului pe
rotile de lant, rel. (IVV.16) devine

F +2F,
d

— 4y (IV.17)

beolt =Y,

Se observa ca momentul de frecare datorat pierderilor prin frecare din articulatiile de
rotatie ale lantului nu depinde de numerele de dinti ale rotilor dintate (pasul unghiular) sau pasul
lantului. Pentru lanturi cu bucse (B7, B8, B9) a fost stabilitd experimental relatia de
proportionalitate dintre momentul de frecare si forta de tnsionare, respectiv, diametrul bolturilor.
A fost dovedit prin determinari experimentale in [105], ca jocurile din articulatie, care determina
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distributia si valoarea presiunilor de contact din articulatie si, de asemenea, temperatura
influenteaza valoarea coeficientului de frecare.

Frecarea din articulatiile de rotatie este, aparent, principala sursa de pierderi prin frecare in
transmisiile prin lan{. Determindrile experimentale prezentate anterior aratd Thsd ca exista
diferente importante de pierderi prin frecare intre lanturile 16 si I8, lanturi cu acelasi diametru al
boltului, Incércate cu aceleasi forte de tensionare.

Articulatia dintre lant si dintii rotilor de lant este realizatd intre bucse si dintii rotilor de
lant (la lanturile cu bucse, v. Fig. 1V.2) si intre eclisele dintate (interioare si exterioare) si dintii
rotilor de lant (la lanturile dintate, v. Fig. IV.3).

Analiza geometriei contactului cu dintii rotilor de lant pentru lanturile cu bucse si pentru
lanturile dintate aratd urmatoarele:

Tn cazul lanturilor cu bucse, profilul dintilor rotilor de lant, conform ISO 606:2004 [169]
(Fig. V. 48) , este divizat in trei zone de contact sub forma de arcuri de cerc.

Fig. 1V.48. Profilul danturii rotilor de lant 1ISO 606:2004

Deoarece diametrul exterior al bucsei nu poate fi practic egal cu diametrul bazei locasului
dintre dinti si pentru a evita pozitii relative improprii in cazul in care bucsa este mai mare decét
locasul, diametrul exterior al bucsei este prevazut a fi mai mic cu cateva sutimi de mm decét
diametrul bazei locasului dintre dinti. Standardele prevad un diametru maxim al bucsei.

Daca, teoretic, pasul lantului ar fi egal cu pasul de pe roata de lant, bucsele ar tinde sa se
aseze exact pe baza locasului dintre dinti. Tn aceasta situatie contactul bucsa — roata de lant poate
transmite sarcina numai prin frecare. Standardele prevad ca pasul lantului s& fie tolerat astfel
incat ntotdeauna pasul lantului s& fie mai mare decdt pasul pe roata de lant. Conform
standardului 1SO 606:2004 al transmisiei prin lanturi cu bucse se poate admite o deviatie a
pasului lantului cu 0,2% din valoarea nominald a acestuia.

In cazul lanturilor dintate, geometria ecliselor si a rotilor de lant este astfel proiectata incét,
la infasurarea pe rotile de lant, atat eclisele dintate interioare cét si cele exterioare sa aiba contact
simultan, fiecare cu flancul de la exterior cu ambele flancuri ale dintilor rotilor de lant. Pentru
lanturi dintate nu exista standardizare, dar, in acest caz, producatorii nu prevad valori diferite ale
pasilor de pe lant fatd de pasii de pe rotile de lant. Teoretic, eclisele dintate ar trebui sa intre
perfect In locasurile dintre dinti. Tn aceasta situatie teoretic3, sarcina s-ar transfera intre perechile
eclisa-dinte fird miscare relativd, deci fard frecare. Tn realitate Tnsd, abaterile dimensionale
creeaza miscare relativa si frecare

Alte aspecte care trebuie luate in considerare sunt:
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. Uzura articulatiei de rotatie induce o crestere a pasului lanturilor pe zalele care contin
bolturile;

. Pasul real al lantului creste proportional cu sarcina de tractiune din lant, datorita
deformatiilor elastice.

In [86, 87] sunt propuse doua moduri de modelare a contactului dintre bucsa si roata de
lant. Cele doua modele, destul de laborioase, fac referire la un profil de dinte real si unul circular
concretizate printrun studiu de caz pentru o transmisie prin lant folosita la un motor diesel.

O analiza grafica a pozitiei punctului de contact este prezentata in [108] in care sunt
considerate doua profile de roata dintata, unul corespunzator standardului American iar celalalt
standardului European, ale caror geometrie a fost comparata.

Luarea in considerare a abaterilor geometrice ale rotii de lant si lantului coroborata cu
efectul alungirii lantului este un punct de plecare pentru stabilirea contactului real dintre bucsa si
roata de lant, ceea ce trebuie sa conduca la stabilirea sarcinilor implicate in contactul dintre
acestea si in final a pierderilor prin frecare aferente.

Analizele au Tnceput cu masurarea profilului unor roti de lant. Tn Fig. 1V.48. este prezentat
profilul masurat al unor dinti apartindnd unei roti de lant B7 cu z = 23 dinti. Pasii pe roata, pentru
cele doua locasuri masurate, sunt p,1 = 7,0075 mm si p,, = 7,0122 mm. Pentru lantul B7, care a
fost testat pentru pierderi prin frecare cu aceasta roatd de lant, a fost masurat pasul mediu,
obtinandu-se valoarea p; = 7,019 mm (pas mediu pe lant). Se observa o diferentd x = p; - p,, cea
mai mare diferentd fiind de 0,0115 mm ceea ce reprezinta 0,16% din pasul nominal al lantului.
Au fost masurate si celelalte dimensiuni necesare pentru caracterizarea geometrica a contactului
lant — roata de lant. Rezultatele masuratorilor se incadreaza in prescriptiile standardizate.

RD.1472 R 0.1156 R0.188 R 0.1987 R 0.1666 R 0.1828

R 15.8478
R 45.6667

R 15,5008 R 16.5400

R 16.4017

R 2.0703

Fig. 1V.49. Profil masurat al dintilor unei roti de lant

Tn Fig. IV.50 este prezentatd schema de calcul pentru determinarea punctului de contact
bucsa — dintele rotii de lant. Principalele notatii utilizate sunt: A — centrul arcului de cerc al
profilului locasului de pe roata de lant; ra — raza arcului de cerc al profilului locasului de pe roata
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de lant; ; Ra — raza cercului de divizare a rotii de lant; B — centrul bucsei; rg — raza bucsei; o —
unghiul de contact bucsd — roata de lant; A — unghiul centrelor bucsd — roata — locas roata de
lant; 0, 1, 2 ... k+1 — indicii perechilor bucsa — locas roaté lant; pasul nominal al lantului, masurat
pe roata de lant p = 4,4, = 44, =...= A, A, ,; X— diferenta dintre pasul pe lant si pasul pe roata

de lant; pasul real al lantului, masurat pe lant p + x = ByB, = BB, =...= B, B, ,;

0o =0
Ao=0

P+X
0

Fig. IV.50. Schema pentru calculul geometric al contactului bucsa — roata de lant

Tn [120] a fost definit algoritmul de calcul al unghiurilor a; si A; prin care este caracterizat
contactul bucsd — locas roata lant pe masura ce se indeparteaza de pozitia O in care centrele
bucsei, locasului si rotii sunt aliniate.

Figura V. 51 prezinta o exemplificare a modului Tn care doua valori ale diferentei dintre
pasul pe lant si pasul pe roata de lant (x; < xz) determina unghiuri a diferite de contact bucsa —
locas roata de lant. Se observa si cum unghiul de contact creste pe masura ce se indeparteaza de
pozitia 0.

Diagrama din Fig. 1V.52 prezintd modul de variatie a unghiului de contact bucsa — locas
roatd de lant o pentru diferite valori ale diferentei dintre pasul pe lant si pasul pe roata de lant, x
exprimat in procente din valoarea pasului, pentru pozitiile perechilor bucsa — locas roata lant,
definite prin indexul i. Teoretic, unghiul de contact nu trebuie sa depaseasca 60 ° pentru ca bucsa
sd nu treaca de la contactul cu arcul de la baza profilului locasului rotii de lant la contactul cu
zonele 1 sau 3 de la varful dintilor (v. Fig. 1V.48). Se observa c, pentru o diferenta dintre pasul
pe lant si pasul pe roata de lant, x, de maxim 0,2% (asa cum este prevazut de 1SO 606:2004),
contactul ar trebui limitat la primele 4 perechi bucsa — dinte. Practic, acest lucru este verificat
prin observatii. Diagrama este valabila pentru un lant B7, fiind considerate dimensiunile
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nominale prevazute de standard si diametrul maxim al bucsei. Tn aceleasi ipoteze, diagrama
corespunzatoare lanturilor cu alte valori de pas nu poate diferi esential.

04 (Xl)

Fig. IV.51. Exemplificare graficd a modului de variatie a unghiului de contact bucsa — locas

100
90
80
70
60
50
40
30
20
10

0

roatd de lant

—o—q (x=0 %) —u—a (x=0.1%) —+—a(x=0.2%) i
=3 o(x=04%) ——a(x=0.6%) —e—a(x=0.8%)
)

i 4
A
= =) & = &
0 1 2 3 ] 4

Fig. IV.52. Unghiului de contact bucsa — locas roata de lant in functie de numarul

contactului si abaterea de pas in procente

Pentru lantul B7, cu valorile masurate ale parametrilor geometrici ai rotii de lant si ai
bucsei, Figura 1V.53 prezinta valoarea determinata prin calcul a unghiului de contact bucsa —
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locas roata de lant as, al primei perechi bucsa — dinte. Pentru o diferentd x = 0,0115 mm ca cea
masurata (v. Fig. 1V.49) rezultd un unghi de contact o; = 24°. Valoarea este mai mare decat cea
rezultatd din Fig. 1V.52, datoritd diferentelor mai mari decét cele nominale, prevazute de
standarde, dintre diametrul bucsei si diametrul locasului circular al rotii de lant.

50
a1

40

30

20

10
X, mm
0

0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05

Fig. IV.53. Unghiului de contact al perechii 1 bucsa — locas roata de lant, determinat prin calcul
pentru elemente geometrice masurate pe un lant B7, in functie de abaterea de pas

O influenta deosebita asupra diferentei x dintre pasul pe lant si pasul pe roata de lant
(abaterea de pas) o are si deformarea elasticd a lantului sub actiunea tensionrii. In Fig. 1V.54
sunt prezentate deformatiile elastice medii ale unei zale, obtinute prin determinare
experimentald, pentru lanturile cu bucse B7 si B8, in functie de tensionarea lantului F, asa cum a
fost definitd pentru transmisia etalon, prezentata anterior.

——B7 B8
4500
F,N
4000
3500
3000
2500
2000
1500
1000

500
X, mm

0 0.01 0.02 0.03 0.04

Fig. IV.54. Dependenta dintre deformatia elastica a zalelor lanturilor B7 si B8 si forta de
tensionare
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Analiza diagramei din Fig. 1VV.54 arata cd, pentru lanturile mici, cum este lantul B7, o forta
de tensionare de 3000 N determina o alungire a unei zale cu 0,035 mm. Acesta valoare depaseste
valoarea de 0,2% din pasul lantului (0,014 mm) prevazuta de standard, iar conform modelului
teoretic, este foarte posibil ca, prin addugarea acestei alungiri la abaterea initiald de pas sa se
ajunga la contactul bucsei cu zona 1 dinspre varful dintelui (v. Fig. 1V.49), inca de la prima
pereche bucsa — dinte.

Un model teoretic al pierderilor prin frecare din lanturile cu bucse este prezentat in [105],
cu utilizarea ca datéd de intrare a unghiului de contact bucsa — locas roatéd de lant oy, al primei
perechi bucsa — dinte, dar fara a face legatura cu diferentele de pas.

Desi ne aflam doar ntro faza incipienta de dezvoltare a modelelor de frecare in transmisii
prin lant, cateva observatii si concluzii pot fi formulate:

J Pierderile prin frecare intre lant si rotile de lant nu trebuie neglijate prin comparatie
cu frecarea din articulatiile de rotatie bolt — zale;

. Diferentele de pas de pe zalele lantului, respectiv, dintii rotilor de lant sunt
determinante pentru pierderile prin frecare intre lant si rotile de lant.

. Modelul frecarii pentru orice transmisie prin lant trebuie sa tind seama de abaterile
dimensionale prevazute, de alungirea datorata deformatiilor elastice si de alungirea datorata
uzurii articulatiei de rotatie;

. Modelul frecérii din lanturi trebuie sa tind seama de coeficientii de frecare din
cuplele de frecare, a caror determinare trebuie facuta cu suficienta precizie.
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B2. PLANURI DE EVOLUTIE SI DEZVOLTARE A CARIEREI

Mi-am inceput cariera universitara acum mai bine de 26 de ani, In anul 1990, ocupand prin
concurs un post de preparator la Universitatea Transilvania din Brasov, cu ore la disciplina
Organe de Masini. Cu cateva luni in urma absolvisem, ca sef de promotie, specializarea
Autovehicule Rutiere, Facultatea de Mecanica a Universititii Transilvania din Brasov.

Am parcurs apoi toate treptele carierei universitare, ocupand, succesiv, prin concurs,
functiile de asistent universitar (1993), sef de lucrari (1996), conferentiar (2000) si profesor
(2003).

Tn anul 1993 am fost admis la doctorat in domeniul Inginerie Mecanica, sub coordonarea
Domnului prof.dr.ing. Aurel Jula si am obtinut titlul de Doctor in anul 1999.

Am urmat cursuri postuniversitare de perfectionare n tard (Introduction to MSC/Patran,
MSC/Nastran Basic Dynamic Seminar, Informaticd Aplicata in Inginerie) dar si in strdinatate
(specializare in domeniul proiectarii la Heriot-Watt University din Edinburgh, U.K., 5 luni in
anul 1994, specializare in domeniul ingineriei mecanice University of Ghent, Belgia, 2 luni in
anul 1998).

Pe tot parcursul carierei, activitatea didactica si de cercetare a fost strans legatd de
domeniul Inginerie Mecanicd, continuitatea reprezentdnd un atu important in dobéandirea
competentelor.

Sunt membru fondator al Asociatiei Romane de Transmisii Mecanice (ROAMET) si
membru al asociatiilor profesionale: Asociatia Roméana de Tribologie (ART), Asociatia Romana
de Stiinta Mecanismelor si Masinilor (ARoTMM).

Activitatea didactica

Activitatea didactica a fost impartita intre discipline in legdturd strdnsa cu proiectarea
sistemelor mecanice, atét de la programe de licenta cét si de la programe de masterat.

Tn calitate de titular am coordonat urmatoarele discipline de la programe de licenta:

o Organe de masini la: Autovehicule Rutiere (Romana si Englezd), Design Industrial
(Engleza), Inginerie Mecanica (Roméana si Engleza), Ingineria Designului de Produs (Englezd),
Inginerie Economica in Domeniul Mecanic;

o Proiectare constructiva la: Design Industrial (Roménd si Englezd), Ingineria
Designului de Produs (Engleza), Ingineria Sistemelor de Energii Regenerabile, Ingineria si
Protectia Mediului in Industrie, Ingineria Valorificarii Deseurilor

. Tribologie la Ingineria Designului de Produs (Engleza)

O importanta parte a activitatii didactice o desfasor la programe de masterat, coordonand
ca titular urméatoarele discipline:

o Tribologie la programul Inginerie Virtuald in Proiectarea Autovehiculelor (Engleza)

o Calculul si constructia lagarelor la programul Ingineria Proceselor de Fabricatie
Avansate
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. Proiectarea avansatd a sistemelor mecanice la programul Design de Produs pentru
Dezvoltare Durabila si Protectia Mediului.

In cadrul programului de masterat Inginerie Virtuald in Proiectarea Autovehiculelor
(Engleza), dezvoltat cu implicarea Grupului Schaeffler, Germania, Tn ultimii 5 ani, m-am ocupat
de coordonarea disciplinei Simulare avansata in proiectarea autovehiculelor, disciplina in cadrul
careia tin cursuri profesori invitati, printre care prof. Adrian Rienaeker, Universitatea din Kasel,
Germania.

Fac parte, ca membru, din comisiile de licentd la programele de studii Design Industrial
(Romana si Engleza) si Ingineria Designului de Produs (Englez&), coordonate de Departamentul
de Design de Produs Mecatronica si Mediu din care fac parte.

Am coordonat, in fiecare an, numeroase proiecte de licentd si disertatie, Tn special la
programele: Design Industrial (Roména si Englezd), Ingineria Designului de Produs (Engleza),
Ingineria Sistemelor de Energii Regenerabile, Design de Produs pentru Dezvoltare Durabild si
Protectia Mediului.

Sunt responsabil coordonator al Laboratorului de Organe de masini, sala G110, din cadrul
Departamentului Design de Produs Mecatronica si Mediu, laborator echipat cu numeroase
echipamente, dispozitive si machete pentru uzul studentilor, la dezvoltarea si intretinerea cérora
mi-am adus contributia. Dintre acestea amintesc:

. Dispozitiv pentru determinarea coeficientului de frecare din cupla elicoidala si de pe
suprafata de asezare a piulitei;

. Instalatie pentru determinarea caracteristicii elastice a arcurilor elicoidale de
compresiune de dimensiuni medii;

o Instalatie pentru determinarea caracteristicii elastice a arcurilor disc montate in
coloana sau in coloana de pachete;

o Instalatie pentru determinarea momentului de frecare in rulmentii radiali cu bile, la
functionarea n gol (nesolicitati);

. Machete functionale pentru studiul reductoarelor de turatie cu axe fixe (cilindrice,
conico—cilindrice, melcate, motoreductoare);

. Machete functionale pentru studiul transmsiilor automobilelor (cutii de viteze, cutii
de distributie, transmisii centrale);

. Machete functionale pentru studiul elementelor de transmisie (reductor cu galeti,
cuplaj centrifugal, cuplaj dintat).

Tn urma cu 5 ani am dezvoltat Laboratorul de Tribologie, din cadrul Institutului ICDT al
Universitatii Transilvania din Brasov, laboratorator pe care il coordonez. Tn afara destinatiei de
cercetare, Laboratorul de Tribologie este utilizat si pentru lucrdri de laborator, pregatirea
lucrarilor de finalizare a studiilor sau practica pentru studenti de la licentd, programele de studii
Design Industrial (Romana si Englezd), Ingineria Designului de Produs (Engleza), Autovehicule
Rutiere (Engleza), Design Industrial (Englezd), Inginerie Mecanica (Engleza) si master la
programele de studii Inginerie Virtuald in Proiectarea Autovehiculelor, Ingineria Proceselor de
Fabricatie Avansate. Tn cadrul acestui laborator pot fi desfisurate activititi pentru:

. Teste automate a microduritatii (HRC and HV)
o Teste Pin on Disk pentru frecare uscata, limita sau mixta
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. Trasarea Curbei Stribeck

. Teste Ball/Pin-on-Flat pin on disk oscilatoriu pentru frecare uscata, limitd sau mixta

o Teste Block on Ring pentru frecare uscata, limita sau mixta

. Teste micro-scratch

. Teste de frecare in rulmenti

. Teste de frecare in articulatiile de lant

J Masurarea evolutiei uzarii

. Masurarea pierderilor prin frecare in transmisii cu axe paralele (lant, curele)

. Masurarea pierderilor prin frecare in lagare

o Masurarea pierderilor prin frecare in sistemul de intindere, cu pating, al transmisiilor
prin lant.

Pentru sustinerea activitatii didactice am participat la elaborarea a doua suporturi de curs
(unul ca singur autor si unul ca prim autor) si in calitate de coautor la elaborarea de monografii,
indrumare de laborator si indrumare de proiect.

Am participat ca membru in Comitetul de organizare a Seminarului National de Organe de
masini, Brasov, 1995 si 2005, si am participat aproape anual la intalnirile cadrelor didactice din
tara, implicate in sustinerea si dezvoltarea disciplinei de Organe de Masini.

Activitatea de cercetare

Tn perioada 1990 — 2007 am participat, ca membru n colective de cercetare, la un numar
de 21 de contracte de cercetare cu Guvernul Romaniei, Banca Mondiald sau parteneri industriali
din tard. Temele de cercetare au fost, in general, orientate spre proiectare, studii teoretice si
experimentale, elaborare de metodici si algoritmi, analize si sinteze in domeniul transmisiilor de
putere cu: angrenaje cilindrice, conice si hipoide, mecanisme planetare, cuplaje.

Tn perioada 2005 - 2012, am fost implicat in 5 proiecte mari de tip Parteneriate, Platforme
sau CEEX pentru dezvoltarea si implementarea de sisteme mecanice in domeniul sistemelor de
energii regenerabile (sisteme de orientare, sisteme de conversie a energiei solare in energie
electricd si termica, sisteme eoliene). Am participat, in grupul de “Sisteme pentru energii
regenerabile”, la proiectul de dezvoltare a Institutului ICDT al Universitatii Transilvania din
Brasov.

Interesul grupului Schaeffler in domeniul Tmbunatatirii eficientei mecanice a sistemelor
pentru autovehicule m-a determinat ca, incepand cu anul 2011, sa formez un grup de cercetare cu
simularea sistemelor mecanice.

In calitate de director de proiect, am condus cercetarea “Tribologia dinamicd a
transmisiilor prin lant”, finantata de grupul Schaeffler prin doua contracte cu Universitatea
Transilvania din Brasov, pe perioadele 2012-2015, 2015-2018. Obiectivul principal al cercetarii
este evaluarea experimentala si teoreticd a frecarilor din transmisiile prin lant, in special a
lanturilor utilizate in sistemul de distributie al motoarelor cu ardere interna. Scopul final este
acela de a contribui la dezvoltarea Tn cadrul grupului Schaeffler de metodici de calcul, proceduri
de testare, programe de calcul, care sa caracterizeze, cat mai apropiat de realitate, transmisiile
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prin lanturi, cu premise de optimizare a constructiilor din punct de vedere al criteriului
pierderilor prin frecare.

Doi doctoranzi, indrumati de prof.dr.ing. Codruta Jaliu, si-au pregatit tezele de doctorat n
cadrul acestei cercetadri si le-au sustinut cu succes in anul 2015.

Cei 26 de ani de activitati de cercetare s-au materializat in elaborarea a peste 150 de
articole stiintifice dintre care peste 70 ca prim sau unic autor. Un numar de 58 de articole sunt
indexate ISl sau in baze de date internationale (Scopus, Ulrichs Web, Scientific Net, IOP
Science, Google Scholar). De asemenea, am propus un numar de 7 brevete dintre care 3 au fost
acordate pana in prezent.

Am participat, in colective, la elaborarea a 6 monografii, dintre care 1 ca unic autor, iar 5
ca si coautor.

Planuri de dezvoltare a carierei

Planurile de dezvoltare a carierei in plan didactic se refera la cele trei discipline mari la pe
care le coordonez in calitate de titular la programele de licentd: Organe de masini, Proiectare
constructiva, Tribologie.

Pentru disciplina de Organe de masini, acoperita cu materiale didactice tiparite, de tip curs,
indrumar de laborator si de proiect imi propun dezvoltari in urmatoarele directii:

o Publicarea traducerilor in limba engleza a materialelor didactice, care in acest
moment sunt disponibile doar pe platforma E-learning a universitatii;

. Introducerea metodelor moderne de abordare a proiectdrii organelor de matini, fara
afectarea intelegerii de catre studenti a aspectelor tehnice care trebuiesc bine aprofundate.

Tn ceea ce priveste disciplinele Proiectare constructivd si Tribologie, pentru care
materialele didactice sunt disponibile doar pe platforma E-learning a universitatii imi propun:

. Publicarea cursurilor proprii Tn limba romana si in limba engleza;

. Dezvoltarea in continuare a laboratoarelor, lucrarilor de laborator si aplicatiilor de
proiectare, prin pregatirea echipamentelor, a lucrarilor de laborator si a bazei de date utilizate in
aplicatiile de proiectare constructive, astfel incat sa fie cat mai utile lucrului cu studentii.

Profitdnd de Laboratorul de Tribologie pe care 1l coordonez, si de cercetarea finantata in
care am angajat, cu contract full time, 2 asistenti cercetatori, intentionez continuarea implicarii
unui numar cat mai mare de studenti (de la programele de licenta si masterat) in cadrul elaborarii
proiectelor de diploma si de disertatie precum si Tn contul practicii din anii 3 si 4.

Pentru dezvoltarea activitatilor didactice complementare imi propun cresterea numarului
de studenti coordonati in vederea participarii cu lucrari la Sesiunile Cercurilor Stiintifice
Studentesti.

Planurile de dezvoltare a carierei in plan stiintific se refera la:

o Dezvoltarea noilor directii de cercetare, evidentiate si in prezenta Teza de abilitare,
pentru atragerea de noi fonduri de cercetare; Cercetarea finantatd de grupul Schaeffler are mari
sanse sa fie continuatd, avand in vedere rezultatele foarte bine apreciate si discutiile care au fost
deja demarate, cu toate ca finantarea actuald acopera inca 16 luni;

. Extinderea si aprofundarea colabordrii cu parteneri industriali din tard pentru
propunerea de proiecte de tip Parteneriate;
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o Aprofundarea colaborérii stiintifice cu parteneri industriali si din mediul academic
din strdinatate, pentru dezvoltarea de programe de tip Horizon 2020;

o Dotarea Laboratorului de Tribologie cu noi echipamente performante pentru testarea
transmisiilor mecanice si componentelor acestora;

o Coordonarea elaborarii unei monografii referitoare la transmisi prin lant, care sa
ofere informatii si rezultate utile cercetatorilor si doctoranzilor din domeniu.

Desfasurarea activitatilor de cercetare trebuie sa se bazeze pe programe de doctorat
dezvoltate pe teme concrete si finantate, cel putin partial de cétre parteneri industriali, utile nu
numai cercetarii fundamentale si dezvoltarii experientei de cercetare a dotoranzilor, dar mai ales
pentru rezolvarea problemelor cu care se confruntd societatea. Acesta este si motivul care m-am
pregatit pentru abilitarea Tn domeniul Inginerie mecanica, mecatronica si robotica.
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